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RESUMO

Condensadores constituidos de microcanais sao considerados uma boa
solucao tecnoldgica em resposta a crescente demanda por sistemas com-
pactos, que garantam a reducao de custos de materiais e o uso de
menor quantidade de fluidos refrigerantes. O presente trabalho tem
como objetivo estudar o comportamento termo-hidraulico da conden-
sacao convectiva do R-134a no interior de oito microcanais paralelos,
arranjados horizontalmente, com didmetros de 0,8 mm. O compor-
tamento do coeficiente de transferéncia de calor por conveccao, h, e
da queda de pressao por atrito, obtidos experimentalmente, é ana-
lisado em funcao de diferentes variaveis, como titulo de vapor, x,,
fluxo de calor, ¢”, velocidade massica, G, e temperatura do fluido,
Ty. As condigbes de teste sdo as seguintes: 0,55 < x, < 1; 7,3 bar <
p < 9,7bar; 28°C < Ty < 38°C; 1TkW.m™2 < ¢" < 53kW.m~2% e
230kg.m2.57! < G < 445kg.m2.s7L. O resfriamento da superficie
de condensacao é obtido por meio de trés resfriadores do tipo Peltier
(RPs), cuja calibragio é considerada uma inovagao do presente traba-
lho. Os resultados mostram que o titulo de vapor, o fluxo de calor e a
velocidade méssica exercem importante influéncia sobre o h, enquanto
que a queda de pressao por atrito é funcao direta da velocidade mas-
sica e da temperatura do escoamento. Uma conclusao importante do
trabalho é que a queda de pressao em microcanais é bem estimada com
o uso de formulacoes desenvolvidas para escoamentos bifasicos adiaba-
ticos em canais de grandes diametros. Ja para a transferéncia de calor,
os resultados mostram que a previsao dos h’s requerem modelos semi-
empiricos ou correlagoes para escoamentos em condensagao no interior
de microcanais.

Palavras-chave: condensacao convectiva, microcanais, transferéncia
de calor, queda de pressao






ABSTRACT

Condensers comprised of microchannels are considered a good tech-
nological solution in response to the increasing demand for compact
systems, ensuring a decrease in the material costs and the use of a
lower quantity of refrigerants. The objective of this study was to inves-
tigate the thermal-hydraulic behavior of the refrigerant R-134a, under
convective condensation conditions, in eight, 0.8 mm diameter, parallel
microchannels assembled horizontally. The behavior of the convective
heat transfer coefficient, h, and pressure drop due to friction were obtai-
ned experimentally and analyzed as a function of several different varia-
bles, such as vapor quality, x,, heat flux, ¢”, mass velocity, G, and fluid
temperature, Ty. The test conditions were: 0.55 < x, < 1; 7.3 bar <
p < 9.7bar; 28°C < Ty < 38°C; 1TkW.m™2 < ¢" < 53kW.m™?
and 230 kg.m~2.s71 < G < 445kg.m~2.s71. The condensation surface
was cooled using three Peltier Coolers (RPs), for which the calibra-
tion presented herein is considered to be innovative. The results show
that vapor quality, heat flux and mass velocity have an important in-
fluence on h, while the pressure drop due to friction varies mainly as
a function of the mass velocity and flow temperature. An important
conclusion drawn from the study is that the use of the equations deve-
loped for adiabatic multi-phase flow in channels with large diameters
provides a good estimate of the pressure drop. However, to predict the
heat transfer coefficient results semi-empirical models or correlations
for condensation in microchannels is required.

Keywords: convective condensation, microchannels, heat transfer,
pressure drop
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1 INTRODUCAO

Microcondensadores sao importantes componentes de trocado-
res de calor compactos. Sua utilizacao é motivada por trés fatores
importantes: reducao do espago disponivel para transferéncia de calor,
diminuicao do custo com materiais utilizados em trocadores de calor e
a pressado de 6rgdos ambientais pela diminui¢do do uso de fluidos refri-
gerantes, os quais contribuem para o aumento do efeito estufa. Além de
tudo isso, trocadores de calor que utilizam escoamentos com mudanca
de fase em microcanais, apresentam altos coeficientes de transferéncia
de calor. Por outro lado, esses sistemas operam com altos valores de
queda de pressao, o que sobrecarrega o sistema de bombeamento do
fluido.

O dominio e a compreensao dos mecanismos fisicos envolvidos
na condensagao em microcanais é, por conseguinte, condi¢ao essencial
na perduravel busca pelo aumento da efetividade dos sistemas que os
utilizam. As pesquisas na &area de ebulicdo em microcanais, evolui-
ram consideravelmente nas tltimas duas décadas, devido & necessidade
de remocao de grandes fluxos de calor, principalmente na industria de
resfriamento de componentes eletronicos. Entretanto, pesquisas refe-
rentes & queda de pressao e a transferéncia de calor na condensacao em
microcanais continuam muito limitadas, principalmente em geometrias
submilimétricas.

Condensadores sao, todavia, importantes componentes em siste-
mas de refrigeracao, de cujo bom funcionamento depende o coeficiente
de performance do ciclo termodinamico. Assim como microtrocadores
de calor necessitam remover altas taxas de calor (microevaporadores),
a taxa com que o calor é rejeitado para o ambiente deve ser, também,
mantida em patamares elevados. Por isso, a otimizacao de microcon-
densadores é uma area de fundamental importancia no estudo da mi-
niaturizacao de sistemas de refrigeracao e resfriamento.

A condensagcdo no interior de microcanais é aplicada em diversos
sistemas, como por exemplo, em condicionadores de ar automotivos.
Esses equipamentos utilizam canais com diametros hidraulicos na faixa
de 0,5 mm a 1,5 mm em seu condensador, (MATKOVIC et al., 2009).
Equipamentos utilizados em outros sistemas de resfriamento comple-
x0s, como no controle térmico de satélites e em sistemas de resfria-
mento miniaturizados, como CPL (Capillary Pumped Loops) e minitu-
bos de calor, tém a possibilidade de aperfeicoar seus projetos, com o
melhor entendimento de escoamentos bifdsicos no interior de microca-



36

nais. Através dessas constatacoes, vé-se a necessidade de novos estudos
na area de condensacao em microcanais, principalmente porque a mai-
oria dos trabalhos que envolvam condensacao, sao desenvolvidos para
canais com Dy > 1 mm, (GARIMELLA, 2006).

Esse trabalho visa a contribuir para a melhor compreensao de es-
coamentos em condensacao no interior de pequenas geometrias, através
da anélise experimental do comportamento termo-hidriulico da con-
densacao de R-134a em oito microcanais paralelos, arranjados horizon-
talmente, com 0,8 mm de diametro. Serao analisados o coeficiente de
transferéncia de calor por condensagdo (CTC), h, e a queda de pres-
sdo devida ao atrito na condensacao do fluido de trabalho. Para isso,
foi projetada e construida uma bancada experimental, onde vapor de
R-134a é gerado em uma caldeira elétrica e condensado por meio de
resfriadores do tipo Peltier (RPs). A secéo de teste é instrumentada
com dezessete termopares, dois transdutores de pressao e trés RPs. Os
resultados obtidos sdo analisados em fun¢do dos seguintes parametros:
velocidade méssica, temperatura, fluxo de calor e titulo de vapor do
fluido refrigerante.

A validagao de formulagdes encontradas na literatura para a pre-
dicao do h e da queda de pressao também é realizada. Entre modelos
semi-empiricos e correlagoes sao testadas 10 formulagoes propostas para
o h e 8 para a queda de pressdo. A capacidade de predi¢do em microca-
nais, por correlacoes e modelos desenvolvidos para canais convencionais
é, também, discutida no trabalho.

Este trabalho esta estruturado conforme é descrito a seguir.

No segundo capitulo, sao apresentados alguns tipos de condensa-
dores e modos de se obter a condensagao. Fundamentos da condensacao
também sao apresentados ao leitor, como por exemplo, o processo de
formacao de condensado, os diferentes modos de condensacao e os pa-
droes de escoamentos em tubos horizontais. Além disso, é exposto o
estado da arte no que diz respeito a influéncia dos diversos parametros
na condensagdo convectiva em microcanais. Sao apresentados, tam-
bém, modelos e correlagoes propostas para o cilculo do h e da queda
de pressao no interior de dutos horizontais.

No capitulo terceiro, é descrito o aparato experimental utilizado
para a obtencao dos dados. Sao apresentados os equipamentos, bem
como os instrumentos e procedimentos de medicao utilizados.

No quarto capitulo, sao expostos os procedimentos adotados na
realizacao dos testes experimentais, bem como no tratamento dos dados
obtidos.

No capitulo cinco, apresentam-se os resultados experimentais ob-
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tidos na condensacao em microcanais. Faz-se uma analise da influéncia
de diversos parametros sobre o coeficiente de transferéncia de calor e a
queda de pressdo na condensagao. Além disso, os resultados experimen-
tais sao comparados com modelos e correlacoes presentes na literatura.

O sexto capitulo apresenta as conclusoes obtidas no presente
estudo, bem como recomendacoes para trabalhos futuros.

No fim, sdo listadas as referéncias bibliograficas utilizadas ao
longo desse trabalho.

No apéndice A, é apresentada a deducdo do modelo de Nusselt,
bastante utilizado mesmo quase um século depois de proposto.

O apéndice B apresenta a dedugdo do calculo da espessura de
condensado em um escoamento no regime anular.

O apéndice C mostra como foi determinada a avaliacao do di-
ametro interno dos microcanais utilizados no presente trabalho, bem
como sua incerteza.

No apéndice D, sao apresentados os projetos de secao de teste
que antecederam o modelo utilizado neste trabalho.

O apéndice E apresenta os resultados experimentais obtidos no
escoamento monofasico de liquido no interior de microcanais.

Finalmente, o apéndice F mostra o calculo das incertezas ineren-
tes & avaliacao do h experimental.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 TIPOS DE CONDENSADORES

Na industria, sdo encontrados diferentes tipos de condensadores,
como ilustrado na Figura 2.1. Eles podem ser classificados quanto
ao modo construtivo em condensadores de contato direto, indireto e
evaporativo.

(a) (b) Vapor de
refrigerante

Vapor de
refrigerante ‘ I

i Agua de
eflri:?jrcﬂ?te condensagao
N Agua de
Ar ambiente condensagao €=
Refrigerante
(c) (d) liquido

N7

Vapor de

refrigerante Vapor de

——<&— refrigerante

+——>— Refrigerante
liquido

Ar
ambiente

Agua_ de

<
ﬁ—J X Drenagem i

Refrigerante R
liquido  Aguade
condensagao

Figura 2.1: Tipos de condensadores utilizados na refrigeracao indus-
trial: a) resfriado a ar; b) e c) resfriado a dgua; d) evaporativo. Modi-
ficado de Stoecker e Jabardo (2002).

2.1.1 Condensador de Contato Direto

Condensadores de contato direto sao aqueles em que ocorre a
mistura do fluido frio, também chamado condensador, com um fluido
quente a ser condensado. Geralmente se caracteriza por um baixo custo
de instalacdo, alta transferéncia de calor para uma baixa poténcia e
baixo custo de manutencao. Porém, como ocorre uma mistura entre
fluidos isto o torna impraticavel em varias aplicacoes. Podem utilizar
combinagoes do mesmo fluido em fases diferentes, no qual vapor a ser
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condensado é misturado com a fase liquida do mesmo fluido, como
também a mistura entre dois fluidos imisciveis.

A torre de resfriamento é o tipo de condensador de contato direto
mais comum na industria. Esse equipamento é utilizado no resfriamento
de agua, a qual é aspergida contra uma corrente de ar ambiente. Calor
e massa sao transferidos da dgua para o ar, diminuindo a temperatura
da agua em questao.

2.1.2 Condensador de Contato Indireto

Este tipo de trocador de calor tem como principal caracteristica
a nao mistura dos fluidos durante o processo de condensacao. A trans-
feréncia de calor acontece através de placas ou superficies de metal que
separam os fluidos, motivo de também serem chamados de condensado-
res de superficie. Os tipos a, b e ¢ da Figura 2.1 representam variacoes
desse tipo de condensador.

2.1.3 Condensador Evaporativo

Neste equipamento, ilustrado na Figura 2.1d, o vapor a ser con-
densado escoa no interior de uma serpentina exposta a uma corrente
de ar que flui externamente & tubulacdo. Neste tipo de condensador
também nao ha mistura entre os fluidos. O vapor é admitido pela
tubulacao na parte superior do condensador e para aumentar a transfe-
réncia de calor, dgua é aspergida sobre a superficie externa dos tubos,
criando um escoamento em contra-corrente de dgua, descendente, e de
ar, ascendente. O calor é transferido do fluido no interior da serpentina
para a pelicula evaporativa de dgua, que por sua vez é transferido para
a corrente de ar em convecgao. Esses condensadores muito se asseme-
lham com torres de resfriamento, onde 4dgua é resfriada a partir de uma
contra corrente de ar. Todavia, condensador evaporativo é a evolugao
mais sensata dos sistemas com grande capacidade (por exemplo con-
densadores de ciclo com amonia) que utilizam um trocador de calor
e uma torre de arrefecimento em conjunto, pois possuem instalacao e
operagao mais simples, além de ocupar menor espaco.
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2.2 DISTINCAO ENTRE MACRO E MICROCANAIS

Diversos autores como Coleman e Garimella (1999), Kim et al.
(2003) e Chung e Kawaji (2004), demonstraram que os regimes de tran-
sicao entre os padroes nao sao 0s Mesmos em micro e macrocanais.
Isso ocorre devido & diferente influéncia das forcas que agem sobre o
escoamento: a de atrito, a de tensao superficial e a gravitacional. Na
microescala, as forcas de atrito e de tensao superficial tornam-se mais
importantes que a forca gravitacional, comportamento oposto ao que
ocorre em escoamentos no interior de canais convencionais. Um exem-
plo disso é que em geometrias muito pequenas nao se observa a estra-
tificacao do escoamento no interior da tubulagao, regime muito comum
em canais de grande diametro.

Dessa maneira, a extrapolacao de correlacoes desenvolvidas para
canais com didmetros convencionais em microcanais pode introduzir
erros significativos na avalia¢do da queda de pressao e da transferéncia
de calor. Por isso, torna-se necessario conhecer um limite de transicao
entre macro e microescala, o que é um assunto muito discutido, pois de
fato ndo ha unanimidade quanto a esse limite. Alguns critérios baseiam-
se apenas no tamanho do didmetro da tubulacdo para identificar o
limite, ndo dando importincia para as propriedades do fluido envolvido
no processo. Todavia, essa classificacao torna-se fragil & medida que se
analisa a motivagao de tal distin¢ao, que é a diferente influéncia das
forcas que agem sobre o escoamento.

Com essa motivagdo, Kandlikar (2010) apresentou um trabalho
que compara a magnitude de cinco for¢as importantes na ebuli¢ao con-
vectiva em diferentes didmetros. Sao elas: Forcas de inércia, de tensao
superficial, de atrito, gravitacional (de empuxo) e de evaporagio (va-
riagdo da quantidade de movimento). Para isso, o autor compara a
ordem de grandeza das forcas por unidade de area da se¢io transversal
da tubulacdo. Tais forgas sdo apresentadas a seguir:



42

G2
Forga de inércia: F'~ —
p
Forca de tensao superficial: F! ~ %
G
Forca de atrito: F!' ~ K
pD
Forca gravitacional: F) ~ (p1—pv) gD
3 Q\° 1

Forca de evaporagao: F! o~ =

e vaporas M (ilv va

(2.1)
(2.2)

(2.3)

(2.4)

(2.5)

A Figura 2.2 apresenta o efeito do didmetro da tubulacio para
um escoamento de R123 com velocidade massica de 200 kg.m 257! e

¢'=1MWm™ 2
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Figura 2.2: Efeito do diametro da tubulagio sobre as diferentes forcas
durante a ebulicio para G = 200 kg.m 257! e ¢ = 1 MW.m™2,

(KANDLIKAR, 2010).

Os resultados mostram que para grandes diametros (D = 10 mm)
a forca gravitacional e a de inércia apresentam maiores ordens de gran-
deza, seguidas pelas forcas de tensao superficial, de evaporacao e, por
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altimo, a de atrito. A medida que o diametro da tubulacdo diminui, a
forca de tensao superficial passa a exercer um papel mais importante,
seguida da forca de inércia, de atrito, evaporagao, e por iltimo, de gra-
vidade. Esse resultado corrobora que um critério de transicao deve ser
embasado fenomenologicamente.

Kew e Cornwell (1997) propuseram um critério de transi¢do ba-
seado no nimero de confinamento, C'o, definido pela razao entre o com-
primento capilar -proporcional ao didmetro de partida das bolhas na
ebulicao, e o diametro hidraulico do canal.

Co— VO/90p1 = py) (2.6)

Dy,

Segundo Kew e Cornwell (1997), a transi¢do ocorre quando Co =
0,5, ou seja, Co > 0,5 - microcanal; e Co < 0,5 - macrocanal.

Brauner e Maron (1992) utilizam a estabilidade do escoamento
estratificado como critério de transicdo entre macro e microcanais,
baseando-se no ntmero de Edtvos, Fo, apresentado na Equagao 2.7.

(27)%0
(pl - PU)QD%
Segundo os autores quando Eo > 1, ha o predominio das forcas
de tensao superficial no escoamento, caracterizando-se um microcanal.

Para um tubo de diametro D, tem-se a seguinte relagao entre os nameros
de confinamento e de E6tvos:

Eo= (2.7)

Eo = (2rCo)? (2.8)

O que torna o critério de Brauner e Maron (1992), mais restritivo
do que aquele de Kew e Cornwell (1997), pois a condiggo Eo > 1
equivale a Co > 0, 16.

Antes da discussao sobre os modos de condensacado, é importante
entender-se os conceitos de angulo de contato e molhabilidade, que
serao apresentados a seguir.

2.3 ANGULO DE CONTATO E MOLHABILIDADE

Uma gota de liquido em contato com uma superficie sélida em
um meio de gas ou vapor pode assumir diferentes formas, dependendo
da interrelacdo entre as energias interfaciais do sistema sélido-liquido-
vapor. A Figura 2.3 apresenta um corte com um plano normal & su-
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perficie s6lida sobre a qual repousa uma gota liquida em equilibrio com
seu vapor.

Vapor

Osv I
Sélido
Figura 2.3: Tensoes interfaciais agindo sobre uma gota em repouso.

O angulo de contato, #, mede o 4ngulo entre a interface sélido-
liquido e a tangente & interface liquido-vapor, no ponto I, comum as
trés fases na interseccao de um plano vertical normal & superficie solida.

Considerando as trés forgas por unidade de comprimento da linha
tripla (lugar geométrico onde se encontram as trés fases), em N/m
ou, de forma equivalente, as energias interfaciais, por unidade de area
(J.m~2), que mantém o ponto I da Figura 2.3 em equilibrio, tem-se a
seguinte equacdo de equilibrio de for¢as em I:

Osl — Ogp + 01080 = 0 (2.9)

rearranjando, tem-se:
Ogp = Og + 07pyC0S80. (2.10)

onde oy, 04 € 0, representam as forcas por unidade de comprimento,
ou energias interfaciais, nas interfaces liquido-vapor, liquido-sélido e
solido-vapor, respectivamente. A Eq. 2.10 é conhecida como férmula
de Neumann ou equacio de Young (CAREY, 1992).

A afinidade do liquido com o sélido define o conceito de mo-
lhabilidade, cuja quantificacao pode ser feita por meio do angulo de
contato, 6, (CAREY, 1992). Desse modo, quanto menor o angulo de
contato, maior é a molhabilidade. Todavia, para entender-se melhor a
relacao entre tais conceitos, deve-se definir as forcas de adesao e coesao,
como apresentado em Tanasawa (1991).

Quando uma gota com formato de meia esfera encontra-se sobre
uma superficie, a for¢a adesiva F, entre o liquido e o sélido é derivada
de um experimento mental, ilustrado na Figura 2.4.

O trabalho reversivel de adesao, ou forga de adesao por unidade
de comprimento da linha tripla, representa a energia superficial reque-
rida para recolocar em contato uma gota de liquido envolta por um
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Forca adesiva
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Figura 2.4: Forca de adesao.

meio gasoso. Na Figura 2.4 sao esquematizadas duas situagoes: a da
esquerda, em que a gota tem a sua base em contato com o sélido e a
interface hemisférica, com o vapor; e a da direita, em que a gota de
liquido esté envolvida por vapor e a superficie sélida estd em contato
com o vapor. A energia de superficie, ou seja, energia necessaria para
formar todas as interfaces, na situacao da direita é igual a:

207, + Os (2.11)

enquanto a da esquerda é:

Oy + 04 (2.12)

A diferenca entre as energias de superficie nas duas situagoes
representa o trabalho reversivel de adesao da gota, representado pela
Eq. 2.13:

Fl =04 + 01— 0y (2.13)

Combinando as Equacgoes 2.9 e 2.13 chega-se a equagdo de Young-
Dupree, Equacao 2.14:

F! = 07,(1 + cosb) (2.14)

Por outro lado, se a forca de adesdo, que mantém a gota liquida
em contato com a superficie é muito forte para desprendé-la, a gota
pode quebrar-se ao meio, formando duas gotas: uma depositada sobre
a superficie sélida; e outra completamente envolta pelo vapor. Essa
situagao ¢ ilustrada & direita da Figura 2.5.

Neste caso, a energia superficial para formar as interfaces na
situagao da direita é igual a:

30lv + 05t (215)

A energia superficial para o caso anterior ao desmembramento
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Forca coesiva
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Figura 2.5: Forca de coesao.

da gota é:

Oy + 041 (216)

A diferenga de energia superficial entre estas duas situagoes é a
energia superficial de coesao, ou forca de coesao por unidade de com-
primento, F!, representada pela Eq. 2.17:

F' =20, (2.17)

A molhabilidade de um liquido em um solido, ou afinidade entre
o liquido e o sélido, resulta da competicao entre as forcas de adesao e
coesdo. A energia superficial de espalhamento, F, é igual & diferenca
entre as energias superficiais de adesdo e de coesdo:

F/=F —F. =04 — 0o, — 0 (2.18)

A forca de espalhamento também representa a energia necessa-
ria para reduzir a area da interface sélido-liquido. Substituindo-se a
Equacao 2.9, chega-se na Equacao 2.19:

F! = op,(cosf — 1) (2.19)

Assim, podem ser obtidas algumas situacoes, representadas na Fi-
gura 2.6:

F!'=0; § = 0° — Liquido totalmente molhante

€

0° <0 <90° — Liquido molhante
F! <0< 90° < 6 < 180° — Liquido ndo-molhante
ou parcialmente molhante

F! = —20y,; 6 = 180° — Liquido totalmente nao-molhante
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Figura 2.6: Diferentes configuracoes de uma gota em repouso sobre
uma superficie sélida.

2.4 MODOS DE CONDENSACAO

Quando se tem vapor em contato com uma superficie, cuja tem-
peratura é mantida suficientemente menor que a temperatura de satu-
racao do fluido, pode ocorrer a mudanca de fase vapor-liquido sobre a
mesma, a qual chamamos de condensagao heterogénea. Tal fenémeno
pode ser classificado em dois modos, ou regimes: condensagao em peli-
cula ou em gotas. A condensacdo em pelicula é mais fécil de ser obtida
que a condensagdo em gotas, entretanto, segundo Tanasawa (1991), é
dificil prever o tipo de condensacao que seré obtido por um vapor sobre
uma superficie.

Assim como no processo de ebuli¢do, onde pode-se observar os
diferentes regimes em uma curva, chamada de curva de Nukiyama, ou
de ebuli¢do, o mesmo ocorre na condensacao. A curva de condensacao,
apresentada na Figura 2.7 divide o processo em trés diferentes regioes:
pelicula, gota e de transicao.

Na Figura 2.7 tém-se no eixo das abcissas a diferenca entre as
temperaturas de saturacao do fluido e da parede sélida e, nas ordenadas,
o fluxo de calor. Mantendo-se, por exemplo, um valor fixo de fluxo
de calor, quanto mais & esquerda no grafico, maior o coeficiente de
transferéncia de calor, pois consegue-se trocar a mesma quantidade de
calor com uma diferenca de temperatura entre fluido e parede menor.
De maneira semelhante, mantendo-se constante um valor de diferenca
de temperatura, quanto maior a velocidade do vapor, maior é o fluxo
de calor transferido. Isso porque consegue-se obter um fluxo de calor
maior com as mesmas temperaturas de fluido e parede, o que significa
maior CTC. Assim, pela Figura 2.7, fica claro que a condensacdo em
gotas é o modo mais eficiente de transferéncia de calor.
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Figura 2.7: Curvas de condensacdo para o vapor d’agua. Adaptado de
Tanasawa (1991) (MARTO, 1998).

2.4.1 Condensacao em Gotas

Este ¢ um modo muito complexo da condensacao, cuja ocorréncia
é percebida em casos especiais onde o fluido é parcialmente molhante, e
sua manutencao é, na maioria dos casos, bastante dificil. Tal condi¢ao
pode ser alcangada através da adigdo de contaminantes (promotores
de gotas) no fluido, ou uso de supercicies chamadas hidrofébicas (ndo
molhantes ao fluido), como ouro, prata ou polimeros especiais. Toda-
via, conforme Carey (1992), para liquidos com baixa tensdo interfacial,
como refrigerantes em geral, nenhum promotor da condensagdo em go-
tas foi mencionado na literatura.

A Figura 2.8 é parte de um trabalho desenvolvido por Ganzeles
(2002), a qual apresenta a condensagdo de vapor d’agua sobre uma
placa de fluoreto de polivinilideno (PVDF), posicionada na vertical em
um trocador de calor.

Nela podem-se perceber alguns padroes diferentes da condensa-
cao em gotas:

I Trilha praticamente seca formada imediatamente apds a drenagem.

II Pequenas gotas com tamanho praticamente igual devido ao cres-
cimento por condensacao.
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10 15mm

Figura 2.8: Condesagdo em gotas sobre superficie de PVDF (GANZE-
LES, 2002)

IIT Gotas pequenas e grandes formadas principalmente pela coalescén-
cia.

IV Gotas maiores e pequenas devido & coalescéncia.

V Gotas grandes com algumas pequenas, onde a drenagem pode ocor-
rer muito em breve.

A condensagdo em gotas é composta por subprocessos combina-
dos aleatoreamente: formacao, crescimento (com ou sem coalescéncia)
e partida da gota; cuja sequéncia é denominada “ciclo de vida” (MARTO,
1998) e (TANASAWA, 1991). Esse processo é altamente dinamico e ape-
sar de ja ter sido muito estudado, hé diversas questoes nao respondidas
sobre a natureza de alguns fenémenos.

Apesar de numerosos estudos sobre a formacao da gota, este me-
canismo é um assunto muito debatido no meio cientifico. Isso porque
h4 dois diferentes modelos propostos para este processo. O primeiro de-
les (provavelmente proposto por Eucken (1937), segundo Carey (1992))
defende que o ciclo inicia com a nucleagao heterogénea de gotas micros-
copicas, as quais sao formadas e crescem nos chamados sitios de nucle-
acdo, enquanto outras partes da superficie permanecem secas. Esta
dltima situacao pode ser observada na Trilha I da Figura 2.8.

O segundo modelo defende que a formacao das gotas se da a
partir da quebra de uma pelicula liquida pré-existente. Nesse caso
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as gotas sdo formadas quando a pelicula atinge uma espessura critica
(de aproximadamente 1 pm, segundo Carey (1992)). A superficie em
questao apresenta, dessa maneira, tanto gotas quanto peliculas.

Em funcao da constante condensacgao de vapor na sua superficie,
a gota ja formada cresce muito rapidamente e pode coalescer, caso
haja o contato com outras gotas, e deslocar-se constantemente sobre
a superficie. Quando a gota atinge certo tamanho, ela desprende-se
da superficie, por acao da gravidade ou forca de arraste causada por
movimento de vapor, permitindo o reinicio do ciclo.

Segundo Marto (1998), na condensagado de vapor d’agua a pres-
sdo atmosférica, sobre superficies de cobre, a condensacdo em gotas
pode apresentar coeficientes de transferéncia de calor 10 a 20 vezes
maiores que em pelicula. Por este motivo, este modo é amplamente
estudado h& mais de 30 anos. Em contrapartida, a condensacao em
gotas ainda é um mistério e informacoes contraditérias sobre o assunto
sao bastante comuns na literatura.

2.4.2 Condensagao em Pelicula

Este € o0 modo mais frequente de condensacao na maioria dos
sistemas de engenharia (GHIAASIAAN, 2008). Ocorre quando o liquido
condensado forma uma pelicula sobre a superficie sélida resfriada, a
qual pode permanecer estagnada ou escoar em regime laminar ou tur-
bulento. Tal modo de condensacdo ocorre tdo somente com fluidos
molhantes. Com fluidos ndo molhantes a coalescéncia das gotas gera-
das tende a formar a pelicula de liquido, principalmente para fluxos de
calor elevados. Escoamentos em condensagao no interior de microca-
nais exibem a ocorréncia desse modo de condensagao na maior parte
da sua configuragio, como sera visto na Se¢ao 2.8.

Quando se fala em condensacdo em pelicula, a primeira coisa
que surge na mente de um engenheiro é o modelo de Nusselt (1916).
Pela sua importancia nessa area de pesquisa (continua sendo muito
utilizado até hoje, quase um século apos seu desenvolvimento), este
modelo é apresentado no Apéndice A. O modelo de Nusselt (1916),
apesar de ter sido desenvolvido para situagoes ideais, pode ser aplicado
a diversas condi¢oes, através de algumas modificagoes. Sua teoria é a
base para grande parte dos modelos desenvolvidos para a condensacao
convectiva em regime estratificado, como apresentado na Secao 2.11.2.

Na condensacdo em pelicula de um vapor saturado puro, Fi-
gura 2.9, podemos citar quatro processos de transferéncia de calor na
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direcao radial de uma tubulacao: a convecgao entre parede e pelicula
liquida, a conducao de calor através da pelicula condensada e do vapor;
e a conveccao na interface liquido-vapor.

Vapor
T,
T
Pelicula
Parede condensada
sélida

Figura 2.9: Perfil de temperatura na condensag¢do de um vapor puro
saturado

A conducao de calor no lado do vapor existe, pois a tempera-
tura da interface é menor do que a temperatura de saturacao do vapor.
Todavia, sua magnitude é normalmente desprezada na grande maio-
ria das aplicagOes praticas, salvo para pressoes suficientemente baixas
(STEPHAN, 1992). Como a condensagido do vapor na interface da pe-
licula ocasiona altas taxas de transferéncia de calor, a conducao de
calor através da pelicula liquida é geralmente a resisténcia dominante &
transferéncia de calor nesse modo de condensacao (GHIAASIAAN, 2008).
Por isso, em problemas envolvendo a condensagao em pelicula, um pa-
rametro muito importante quando se deseja calcular a taxa de calor
transferido é a espessura da pelicula liquida, base da deducao da teoria
de condensacido em pelicula no modelo de Nusselt (1916).

E importante lembrar que, na prética, dificilmente tem-se a con-
dicdo de vapor puro de qualquer substancia. Na grande maioria dos
casos ha gases nao condensaveis misturados ao vapor - ar em muitos
casos, 0os quais sao responséveis pela reducao da taxa de transferéncia
de calor na condensacdo em pelicula (TANASAWA, 1991).

2.5 MANEIRAS DE PROMOVER A CONDENSACAO

Diversos trabalhos tém sido publicados na literatura envolvendo
a condensacao no interior de tubos. Uma das primeiras discussoes
que se faz, quando se decide estudar esse processo, é a respeito da
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maneira como o calor serd removido do vapor, a fim de promover-
se a mudanca de fase. A Tabela 2.1 apresenta as condigoes de teste
de diversos trabalhos experimentais recentes, que sao citados ao longo
desse texto. A ultima coluna apresenta os métodos de resfriamento
utilizados nos respectivos estudos.

Pode-se notar que, de todos os trabalhos citados na Tabela 2.1,
somente um deles nao utiliza um fluido secundério como promotor da
condensagao: o de Baird, Fletcher e Haynes (2003). Este trabalho uti-
liza resfriadores do tipo Peltier - conhecidos comercialmente como pas-
tilhas termelétricas, cujas caracteristicas sao abordadas na Secao 2.5.1.
No trabalho de Baird, Fletcher e Haynes (2003), o calculo do fluxo de
calor removido por esses elementos € feito utilizando as equacoes de-
duzidas na Secao 2.5.3, as quais sao dificeis de utilizar com precisao.
Além disso, os autores apresentam essa equacdo de maneira errada em
seu trabalho. Curiosamente, tal equacao, fornece o valor do fluxo de
calor removido pelos RPs com incerteza considerada baixa, de £10%,
segundo os autores.

2.5.1 Resfriador Peltier

Como relatado anteriormente, a grande maioria dos experimen-
tos na area de condensagao utilizam agua como elemento promotor da
condensacao. Este trabalho apresenta uma opc¢do pouco comum, as-
sim como o trabalho desenvolvido por Baird, Fletcher e Haynes (2003),
que é o uso de resfriadores do tipo Peltier (RPs). Tais elementos so,
basicamente, refrigeradores em miniatura, os quais, segundo Chein e
Chen (2005), sdo os Unicos refrigeradores desse tipo viaveis comerci-
almente. Eles sao encontrados em alguns equipamentos ja bastante
comercializados, como adegas portateis, principalmente pelo fato de
serem silenciosos. Seu coeficiente de performance (COP), entretanto, é
mais baixo que o de outros ciclos de refrigeracdo de compressao de va-
por. A seguir, serdo apresentados os funcionamento desses elementos,
bem como as caracteristicas dos resfriadores utilizados.

2.5.2 Principio de Funcionamento

Os RPs funcionam baseados basicamente nos efeitos Seebeck e
Peltier. O efeito Seebeck, descoberto experimentalmente por Thomas
Seebeck em 1821, baseia-se na dependéncia da propriedade eletronica de
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diferentes materiais com relacao a temperatura. Quando as juncgoes de
fios de dois materiais diferentes estao sujeitas a temperaturas distintas,
é produzida uma tensao elétrica, a qual é proporcional & diferenca de
temperatura das extremidade dos fios. Este efeito também é o mesmo
do principio de funcionamento de um termopar, onde uma das jun¢oes
é colocada em contato com a temperatura a medir e a outra a uma
temperatura de referéncia, como mostrado no esquema da Figura 2.10.

4

Junta de
medicéo

T T2
Fluxo de
elétrons Junta de
referéncia

Figura 2.10: Principio de funcionamento de um termopar.

Jean-Charles Peltier descobriu, em 1832, que se uma tensao for
aplicada a um sistema desse tipo, um fluxo de calor sera transferido
de uma ponta a outra, como em uma bomba de calor, ou seja, pode-se
obter com esses disposivos, a transformagcao de energia elétrica em gra-
diente de temperatura. Esse efeito é utilizado para remover calor em
pastilhas termoelétricas (Thermelectric coolers), batizadas de resfria-
dores Peltier, em homenagem a seu descobridor.

O resfriador Peltier (RP) é formado, basicamente, por elemen-
tos termoelétricos e dois substratos, como mostrado na Figura 2.11.
O elemento termoelétrico consiste em um termopar (composto pelos
materiais tipo n e p nas figuras seguintes), formados por dois semi-
condutores de materiais distintos. As juntas fria e quente estdo em
contato com chapas de cobre paralelas, as quais, por sua vez, estao em
contato com substratos de material ceramico. A Figura 2.12 apresenta
os componentes de uma pastilha, detalhados em um tnico elemento
termelétrico.

O substrato ceramico adjacente & junta fria, fica em contato com
a superficie que se deseja remover calor - ou fonte quente. O substrato
ceramico unido & junta quente é associado a uma fonte fria (dissipador
de calor), responsavel pelo resfriamento dessa superficie. A poténcia re-
movida depende, além da quantidade e dos materiais dos termopares,
da corrente elétrica de alimentacao do resfriador e das temperaturas dos
dois substratos, aumentando & medida que a diferenca de temperatura
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Figura 2.11: Vista em corte do resfriador Peltier.

LA A A A A A

isolante
elétrico
(ceramica)

«—junta fria (Ty)

condutor +
elétrico

(cobre) \

junta quente (T,)

VY Y YTV vV

Ol corrente g,
o —
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Figura 2.12: Elemento termoelétrico que compoe o resfriador Peltier.

entre os dois diminui. Dessa forma, o fluxo de calor maximo remo-
vido pelo resfriador termoelétrico para uma dada corrente elétrica, é
alcancado quando as temperaturas dos dois substratos igualam-se, o
que equivale a atingir o COP maximo.

2.5.3 Equacionamento

A seguir, sdo revisadas as equagOes para se estimar as potén-
cias removida e rejeitada pelas pastilhas resfriadoras. Essa primeira é
detalhada a seguir (HOLMAN, 1980) e foi utilizada para estimar a po-
téncia removida por Chein e Chen (2005) e Baird, Fletcher e Haynes
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(2003). Foi descrito anteriormente que o efeito Peltier é controlado pelo
coeficiente de Peltier. Este coeficiente é definido como o produto do co-
eficiente de Seebeck do termopar utilizado na pastilha pela temperatura
absoluta do lado frio. Assim, a poténcia devida ao efeito Peltier, em
W, pode ser expressa por:

Qpet = IrpsTy (2.20)

onde Irp, s e Ty representam a corrente elétrica de alimentagao, em
A, o coeficiente de Seebeck, em V.K ! e a temperatura do lado frio do
RP, em K, respectivamente.

Entretanto, ha duas parcelas de fluxo de calor indesejaveis, as
quais deterioram esse valor da poténcia removida pelo resfriador. Uma
delas é associada ao efeito Joule, que ocorre em funcao do aquecimento
dos materiais que compoOem os termopares, quando da passagem da
corrente elétrica. Essa parcela pode ser calculada pela Equacao 2.21:

1% pw
2ARp
onde w representa a resistividade elétrica dos materiais que compdem
os termopares, em Qm e Arp representa a area por unidade de com-
primento do RP, em m.

A segunda parcela degradante da poténcia removida é relativa a
difusao de calor do lado quente para o lado frio do resfriador. Esse calor
é transferido através dos materiais do termopar, e pode ser calculado
pela da Equagao 2.22:

QJoute = (2.21)

Qcond = krpArp (Ty — TY) (2.22)

onde krp e T, representam o coeficiente de condutividade térmica dos
materiais das jungoes, em W.(mK)~! e a temperatura do lado quente
do RP.

Combinando as trés equagoes acima, pode-se estimar a poténcia
liquida removida pelo resfriador Peltier (Qrp) de N jungoes (termopa-
res) através da Equagao 2.23:

2

I pw
QRP =2N SIRPTf — };Z — kRPARP(Tq — Tf) (2.23)

A Eq. 2.23 apresenta uma forma bastante simples de se estimar
a taxa de calor removido pelo RP. Entretanto, é necessario conhecer as
propriedades dos materiais envolvidos no processo, tais como o coefici-
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ente de Seebeck, s, e a condutividade térmica, k. Essas propriedades
sao o grande segredo das empresas que fabricam as pastilhas, pois cada
empresa utiliza diferentes ligas nos termopares. Devido & dificuldade de
obtencao dessas propriedades, a utilizagao da Eq. 2.23 torna-se dificil
de utilizar com precisao.

Além disso, a Eq. 2.23 despreza algumas resisténcias térmicas,
como a conducado através do substrato ceramico e as resisténcias de
contato entre: elementos termelétricos - chapas de cobre - substratos
ceramicos.

2.6 DISTRIBUICAO DO ESCOAMENTO

Com o intuito de aumentar a efetividade térmica, trocadores de
calor compactos utilizam diversos microcanais em sua composicao. Um
dos problemas que isso remete é & m4 distribuicao do escoamento no
interior desses pequenos dutos. Em um microcondensador constituido
de multicanais, por exemplo, se algum desses microcanais apresenta
quantidade muito reduzida de vapor, esse pode ser condensado muito
rapidamente. J& canais com maior quantidade de vapor, tendem a
apresentar velocidade reduzida, dificultando a condensagao. O que se
obtém, é uma reducao do coeficiente de transferéncia de calor médio
desse equipamento.

Vist e Pettersen (2004), na sua revisdo bibliografica, afirmam
que a distribui¢ao do escoamento estad diretamente ligada & queda de
pressao nos canais. Esses autores realizaram um trabalho experimental
com o objetivo de avaliar a méa distribuicdo do escoamento de R-134a
em dez microcanais paralelos, posicionados na vertical, com 4mm de
diametro interno cada. Uma conclusao importante do trabalho é que a
distribuicao da vazao do escoamento melhora & medida que o titulo de
vapor na entrada dos canais é aumentado, tanto em escoamentos ascen-
dentes como descendentes. Este ultimo, apresentado na Figura 2.13,
onde o eixo das ordenadas apresenta a vazao massica relativa do tubo,
que é a razao entre a vazao do canal pela vazao média de todos os
tubos.

Segundo Bontemps (2005), como a distribuicdo do escoamento
esté diretamente ligada & perda de carga nos canais, diferentes rugosi-
dades entre eles pode afetar a distribui¢ao do escoamento.

Segundo Idelchik (1994), para se obter uma distribuicdo mais
uniforme do escoamento deve-se utilizar um distribuidor de area vari-
vel, a qual diminui na direcdo do escoamento, sendo minima em frente
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Figura 2.13: Distribui¢do do escoamento em dez canais em fun¢do do
titulo de vapor.

ao tultimo tubo, assim como mostra a Figura 2.14.

Figura 2.14: Distribuidores de se¢do transversal variavel, (IDELCHIK,
1994).

2.7 DEFINIGOES IMPORTANTES

Nesta secao, serao apresentadas algumas relagoes fundamentais
para o estudo de escoamentos bifasicos. Tais relacoes serdo discutidas
e utilizadas frequentemente no texto.

A primeira relacdo aqui apresentada € a da fracao de vazio, «, a
qual & melhor discutida na Se¢do 2.9. A fracao de vazio é definida como
sendo a razdo entre as area ocupada pelo vapor (ou gas), A,, e a area
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total da secao transversal do duto, A, em uma dada secao transversal:
Ay
Ast

O fator de escorregamento, S, é definido como a razao entre a
velocidade média das fases vapor, v, , e liquida, v;:

a= (2.24)

gl _Pp_2 (1-0a)
v opw(l—x) «

Outro parametro muito utilizado em escoamentos bifasicos é a

velocidade superficial de cada fase. Tal parametro representa a veloci-

dade que cada fase teria se escoasse sozinha através da tubulacao com a

velocidade méssica G. Podemos definir a velocidade superficial da fase

no escoamento como a razao entre a velocidade maéssica pela massa es-

pecifica da fase em questao. Assim, a velocidade superficial do liquido,
Ji1, € definida como:

(2.25)

G(1—
i = G —2) (2.26)
Pl
e a do vapor, j,:
Gz,
jv = 2.27
Py (220

Para finalizar, a Tabela 2.2 apresenta os niimeros adimensionais
utilizados no presente trabalho, assim como seu significado fisico.

Tabela 2.2: Grupos adimensionais

| Parametro | Significado Fisico | Definigao
Numero de | Razdo entre as forcas de
Reynolds, inércia e viscosa Re = GD
Re K
Nimero de | Namero de Reynolds de
Reynolds cada fase
superficial Re; = GD(1 — zv)
Hi
GDzx,
Re, = ]
o
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Nimero de | Nimero de Reynolds
Reynolds li- | considerando que toda Rey, = GD
quido/vapor | a vazdo do escoamento 12
somente consiste em uma tUnica GD
(liquid/vapor | fase (liquido ou vapor) Reyo = R
only)
Numero de | Numero de Reynolds
Reynolds para o escoamento bifa- Reyip = GD
bifasico, sico
Rey; ¢
Numero de | Coeficiente de transfe-
Nusselt, Nu | réncia de calor adimen- Nu = hD
sional Ky
Numero de | Razdo entre as difusivi-
Prandtl, Pr | dades de quantidade de Pr = Hep
movimento e de calor k
Numero de | Razdo entre as forcas
Galileo, Ga gravitacional e viscosa
Ga = PLPL=po) gD°
a= 2
Hi
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Numero de | Razdo entre as forcas
Bond, Bo gravitacional e de tensao D2
superficial Bo = 9(p—py) D*

2.8 PADROES DE ESCOAMENTO NA CONDENSACAO

O primeiro passo para o entendimento da condensac¢do em micro-
canais, é a caracterizacao do escoamento, pois isto é o elo da associagao
entre queda de pressdo e transferéncia de calor, (GARIMELLA, 2006). Da
mesma, forma que podemos caracterizar o escoamento monofésico em
diferentes regimes - laminar, transi¢do e turbulento, o mesmo ocorre em
escoamentos envolvendo duas fases, (COLLIER; THOME, 1994). Nesse
caso os regimes sao funcao da configuracao geométrica adotada pelas di-
ferentes interfaces entre as fases no interior do duto. Tais configuracoes
sao também chamadas de padroes de escoamento. Em escoamentos
bifasicos, podem-se obter diferentes padroes, dependendo da fragao de
vazio, da geometria do tubo, das propriedades do fluido, do titulo e da
velocidade massica do escoamento. E interessante observar que no in-
terior de um mesmo tubo de condensador, pode-se notar a presenca de
diferentes padroes de escoamento & medida que se distancia da entrada
do canal, como apresentado na Figura 2.15.

y
=« ::
Vapor O_r 8,37 Liguido
O
= C O @i
x>1 -'.:-.'-'- Liquido x<0

7

\ .

e — ———— L ————T——
Vapor Anular Anul Anular Estrati- Agitado Pistonado  Borbu-
superaquecido  misto iar ondulado ficado (slug) (plug) Ihado

Figura 2.15: Distribuicdo das fases liquido/vapor no escoamento em
um tubo de dimensoes convencionais. Modificado de Collier e Thome
(1994).
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2.8.1 Classificagao

A Figura 2.16 apresenta os padroes de escoamento “bésicos” ob-
servados na condensacao no interior de dutos de pequeno diametro. E
importante deixar claro que alguns regimes aqui apresentados podem
ocorrer (e de certa forma acontecem na maioria dos casos) simultanea-
mente, tornando o escoamento mais complexo.

e Escoamento com Névoa (Misto): Escoamentos com elevados ti-
tulo de vapor e velocidade méssica, tendem a “arrancar” goticulas
liquidas previamente formadas na parede do duto. Estas passam
a escoar misturadas ao vapor, formando uma névoa, denominada
de entrainment.

e Escoamento Anular: Quando a quantidade de vapor é grande
(alto titulo de vapor), este tende a escoar na parte central “empurrando”
o liquido para a parede do tubo. Por conseguinte, o liquido banha
toda a superficie do tubo, formando um anel, quando o duto é
circular. Caso haja a ocorréncia de névoa misturada ao vapor,
esse escoamento é denominado anular misto.

e Escoamento Estratificado: Este padrao ocorre para velocidades
de vapor muito baixas. Caracteriza-se pela separagao total entre
as fases por uma interface lisa, onde liquido e vapor escoam na
parte inferior e superior do tubo, respectivamente. O condensado
formado no topo do tubo escoa pela parede para a piscina de
liquido pela acao da gravidade.

e Escoamento Intermitente (slug - Agitado/plug - Pistonado): Este
padrao caracteriza-se pela presenca de bolhas de vapor alongadas.
Finas peliculas de liquido, separam a bolha da parede e também
bolhas subsequentes. Quando a frente da bolha apresenta for-
mato arredondado, o escoamento é chamado de pistonado (plug
flow). Quando as longas bolhas sdo deformadas e ndo apresen-
tam arredondamento na sua parte frontal, o padrdo é também
chamado de agitado (slug flow).

e Escoamento Disperso (Borbulhado): Pequenas bolhas de vapor
distorcidas tendem a escoar dispersas no liquido, preferencial-
mente na parte central e superior do tubo. Este regime é tipica-
mente encontrado em configuracoes de alta velocidade méssica e
baixo titulo de vapor.
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Figura 2.16: Padroes de escoamento em microcanais, (CHENG; RI-
BATSKI; THOME, 2008).

2.8.2 Mapas de Padroes de Escoamento

A fim de predizer o regime presente no interior de um tubo para
uma determinada condicao de escoamento, bem como as linhas de tran-
sicao entre tais regimes, mapas de padroes de escoamento foram cons-
truidos. Esses podem ser desenvolvidos baseados em mecanismos fisicos
e/ou empiricamente. Existem mapas para escoamentos bifasicos, em
canais convencionais, desde a década de 50. Todavia, em microcanais
poucos foram desenvolvidos, tampouco para condensagao em canais
com pequenos didmetros.

A maijoria dos padroes de escoamento encontrados na literatura,
refere-se a escoamentos adiabaticos. Nesses casos, os fluidos ar-dgua,
nitrogénio-dgua e ar-6leos sdo os mais utilizados. A Figura 2.17 apre-
senta um mapa de padroes para a predicao de escoamentos adiabaticos
em canais com pequenos diametros desenvolvido por Felcar, Ribatski
e Jabardo (2007). Seguindo a forma classica, a carta de padroes de
escoamentos foi construida em funcao das velocidades superficiais do
liquido (j;) e do gas (j,), que representam as velocidades das fases no
interior do tubo e cujas definigoes sao apresentadas na Secao 2.7. O
modelo em questao foi baseado no mapa de Taitel e Dukler (1976), o
qual foi desenvolvido para canais convencionais. O trabalho levou em
conta o efeito da tensdo superficial nas linhas de transicdo do modelo
base, através da inclusdo dos ntimeros de Weber e E6tvos. Segundo os
autores, o método utilizado funciona bem para escoamentos no interior
de canais com diametro 1 < Dj < 5mm.

Esses escoamentos, sem transferéncia de calor, simulam escoa-
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Figura 2.17: Mapa de Felcar, Ribatski e Jabardo (2007) desenvolvido
para escoamentos adiabéticos em canais de pequeno didmetro(l <
Dy < 5mm).

mentos em condensacao e ebulicdo, devido & simplificacdo experimen-
tal. Todavia, a extrapolacao desses resultados para escoamentos em
condensacao nao sao muito apropriados, devido as diferentes proprie-
dades dos fluidos envolvidos, como por exemplo a massa especifica, que
causa velocidades muito maiores para escoamentos com ar do que com
vapor de fluidos refrigerantes.

Yang e Shieh (2001) estudaram os padrdes em escoamentos de ar-
dgua e R-134a em condensacao no interior de tubos circulares medindo
1, 2 e 3 mm de didmetro e para 300 kg.m2.s7! < G < 1600 kg.m 2.5~ L.
A Figura 2.18 apresenta uma comparagdo entre as linhas de transi¢do
dos escoamentos de ar-agua e R-134a em condensacao no interior do
mesmo tubo, com D = 2mm.

Os autores verificaram somente os regimes disperso, intermitente
e anular nos escoamentos em condensacao no interior de todos os tubos
e para o de 1 mm adiabatico. Além disso, o regime estratificado com
ondas foi observado nos escoamentos adiabaticos nos tubos com D = 2
e 3mm.

Na literatura, foi encontrado somente um mapa de padroes para
condensagcao desenvolvido para canais com Dy < 2mm. Em Garimella
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Figura 2.18: Comparacao entre os mapas de padrdao para o R-134a
em condensagao e ar-agua no interior de um tubo medindo 2 mm de
diametro (YANG; SHIEH, 2001).

(2006) sao apresentadas as equagoes de um mapa de padroes desenvol-
vido por Coleman e Garimella para a condensagdo de R-134a em canais
com secao transversal quadrada e com Dy = 1 mm, Figura 2.19. Neste
caso, o mapa de padroes foi construido em funcao da velocidade maéssica
total do escoamento, (G, na ordenada, e do titulo de vapor na abcissa.
Todavia, néo fica claro qual trabalho foi o pioneiro no desenvolvimento
do mapa, pois Garimella (2006) cita quatro diferentes artigos para tal,
sendo que as equagoes mostradas em Garimella (2006) para as curvas
de transi¢do ndo foram encontradas em nenhum deles. Além disso, um
dos trabalhos citados menciona somente o mapa de padroes de 4 mm.
Este modelo sera usado como base para o presente trabalho, pois além
de ter sido desenvolvido para dimensoes parecidas, o fluido utilizado é
o mesmo (R-134a).

Diversos estudos sao encontrados na literatura envolvendo ma-
pas de padroes, principalmente em escoamentos adiabaticos. Dentre
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Figura 2.19: Mapa de padroes desenvolvido por Coleman e Garimella
para canais de se¢ao transversal quadrada e Dy = 1 mm.

eles alguns apresentam informagoes importantes sobre a influéncia de
parametros do escoamento nas linhas de transicao entre os regimes.

Coleman e Garimella (1999) conduziram um estudo sobre o efeito
do diametro e da geometria do canal sobre os mapas de regime em esco-
amentos adiabaticos. Seus resultados foram baseados em experimentos
com ar-agua em tubos retangulares e circulares para 1,3 < D) <
5,5mm. Os autores concluiram que o didmetro hidraulico da tubula-
¢ado tem grande influéncia nas linhas de transi¢do, como mostra a Fi-
gura 2.20. Segundo eles isso ocorre pois com a diminui¢do do didmetro,
os efeitos da tensao superficial tornam-se mais dominantes e o liquido
tende a molhar a parede do tubo, suprimindo o regime de escoamento
disperso e aumentando a probabilidade de ocorréncia dos padroes anu-
lar e intermitente. A Figura 2.20 mostra que para D < 2,6mm o
diametro da tubulagdo apresenta menor influéncia nas linhas de tran-
sicao e o regime estratificado é suprimido.

Ainda em Coleman e Garimella (1999), a Figura 2.21 apresenta
o efeito da geometria do canal no padrao de escoamento. Pode-se per-
ceber que a transicao do regime disperso para intermitente e anular é a
mais influenciada pela forma geométrica. Esse comportamento ocorre,
pois em canais retangulares a manutencao da pelicula liquida nas pa-
redes da tubulagdo é facilitada pela formacdo do menisco. Assim, o
regime de gotas dispersas é menor em canais com cantos vivos.
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Figura 2.20: Linhas de transi¢do entre os regimes em funcao do diame-
tro da tubula¢do (COLEMAN; GARIMELLA, 1999).

E interessante notar que o mesmo trabalho analisa resultados
de outros autores para grandes didmetros (entre 11,5 e 258,0 mm) e
conclui que, para canais convencionais, a influéncia do didmetro tem
pouco efeito nas linhas de transicdo. Esse resultado ocorre pois em
canais grandes, as forcas gravitacional e de atrito apresentam ordem
de grandeza superior a da for¢a de tensdo superficial. Dessa maneira,
mesmo aumentando o valor dessa tltima com a diminui¢ao do didmetro,
h& pouca mudanca nas linhas de transigao.

Coleman e Garimella (2000) desenvolveram um trabalho similar,
todavia para escoamentos em condensacao, onde os autores analisam a
influéncia do didmetro hidraulico da tubulacdo nas linhas de transicao.
As condigoes de teste utilizadas foram: 0 < z < 1; 150kg.m~2.571 <
G < 750kg.m2.5s71. O efeito do didmetro da tubulacdo ¢ mostrado
nas Figuras 2.22 e 2.23.

Pode-se observar claramente a tendéncia do crescimento das re-
gibes intermitente -Plug/Slug, (Figura 2.22) e anular (Figura 2.23) com
a diminui¢do do didmetro da tubulacao. Os autores encontraram ainda
que o regime estratificado diminui com a redu¢ao do didmetro, até nao
ser mais observado para D; = 3mm. O mecanismo que explica tais
efeitos é o mesmo citado no trabalho citado anteriormente pelos mes-
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Figura 2.21: Comparagao entre os mapas de regime para canais circu-
lares e retangulares (COLEMAN; GARIMELLA, 1999).

mos autores: o aumento da forca de tensao superficial frente as forcas
gravitacional e inercial com o decréscimo do diametro.

Kim et al. (2003) apud Cavallini et al. (2006) também conduzi-
ram um trabalho sobre a visualizacao de escoamentos em condensacao
no interior de tubos com D = 0,75mm. Foi utilizado o fluido R-
134a & temperatura de 40°C' na faixa de velocidades maéssicas entre
100kg.m=2.571 € 600 kg.m~2.5~!. Os autores observaram a ocorréncia
dos regimes anular, agitado e borbulhado. Nao houve ocorréncia do
regime estratificado.

2.9 FRACAO DE VAZIO

Uma informagao muito importante, quando se estuda escoamen-
tos bifasicos, diz respeito & relagdo entre a quantidade de liquido e de
vapor presentes no interior do duto, denominada fracdo de vazio, «,
definida na Segdo 2.7. Esse fator influencia tanto o regime de esco-
amento, quanto, consequentemente, a transferéncia de calor e queda
de pressdo. A diminui¢do da fracdo de vazio, por exemplo, significa
menor area para o escoamento de vapor. Isso leva ao aumento da sua
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Figura 2.22: Efeito do Dy, no padrao de escoamento intermitente (CO-
LEMAN; GARIMELLA, 2000).

velocidade, que por sua vez aumenta o coeficiente de transferéncia de
calor e a queda de pressao. Diversas correlagoes e modelos tém sido
propostas para a determinacao deste pardmetro, as quais normalmente
sao funcao do titulo de vapor e de propriedades dos fluidos. Segundo
Thome (2004), formulagoes para a predi¢ao da fragao de vazio desenvol-
vidas para canais convencionais podem ser aplicadas em microcanais,
para os mesmos regimes de escoamento nas quais os modelos foram
desenvolvidos.

Lockhart e Martinelli (1949) propuseram uma correlagdo para a
fracao de vazio para uma ampla faixa de condicoes testadas:

1 ) 064 p 0,36 i 0,077 1
140,28 ( “) <> <l) (2.28)
Ty pi Ho
A correlagdo de Baroczy (1965), apresentada a seguir, foi de-
senvolvida baseada em escoamentos adiabaticos de mercurio liquido-

nitrogéneo e ar-dgua. Esta formulacao é uma das mais utilizadas na
literatura em geral e a mais precisa, segundo Carey (1992) e Stephan

o=
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Figura 2.23: Efeito do Dy, no padrao de escoamento anular (COLEMAN;
GARIMELLA, 2000).

(1992):

1— a2, 0,74 s 0,65 B 0,137 1

1+ ( ) () () (2.20)
Ty Pl Mo

Dalkilic e Wongwises (2009) apresentam 35 correlagbes para a
predicao da fracao de vazio. Dentre elas, a unica desenvolvida pro-
priamente para a condensacdo é a proposta por Graham (1998). Esta
correlagdo foi desenvolvida empiricamente para escoamentos de R-134a
e R410A no interior de tubos horizontais com D = 7,04 mm e veloci-

dades méssicas entre 75 e 450 kg.m~2.571:

" { 1 e{-1-03tn(Fr)—0,0328(in(Fro))* } p/ Fre>0,01032
0 p/ Fry<0,01032
(2.30)
onde F'r; representa o nimero de Froude modificado, definido por Hurl-
burt (1997), como segue:
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B3G2 1/2¢
Fri=|— o' 2.31
" {p%gD(l—xu)} (2:31)

Segundo Graham (1998), a correlagdo apresentou incerteza de
10% em relagdo aos dados experimentais, nos regimes anular e estrati-
ficado.

Quando se consideram que as velocidades do vapor e do liquido
no interior do duto sdo iguais (S = 1), tém-se o modelo homogéneo,
que é melhor discutido na Secao 2.10.2.1. Neste caso, a fragio de vazio
é determinada da seguinte maneira:

Y O

2.10 QUEDA DE PRESSAO

A avaliacdo da queda de pressdo em microcondensadores é de
fundamental importancia por dois motivos, principalmente. O primeiro
diz respeito ao projeto do trocador de calor. Quanto maior for a queda
de pressao, maior terd que ser a capacidade de bombeamento do sis-
tema. O segundo ponto é na questao da transferéncia de calor. O
coeficiente de transferéncia de calor local (h) depende das temperatu-
ras locais da parede do tubo e do fluido. Esta ultima, na condensacao,
é fungao da pressao local do escoamento. Dessa forma, uma boa meto-
dologia para o célculo da queda de pressao em um condensador, remete
também & baixa incerteza na estimativa da temperatura do fluido, que
por sua vez, representa confiabilidade no célculo do coeficiente de trans-
feréncia de calor.

Experimentos com microcanais sao normalmente providos de
plena ou manifolds, componentes responséaveis pela distribuicao do es-
coamento entre os diferentes canais. Pela facilidade de acesso, é entre
esses distribuidores que a queda de pressao é geralmente medida.

Idelchik (1994) propde um método para calcular a queda de pres-
sao total em sistemas que possuem distribuidores. Todavia, sua utili-
zagao € restrita & canais com grandes didmetros.

No céalculo da queda de pressao total em um microcanal para
escoamento monofasico, Steinke e Kandlikar (2006) propoem considerar
as parcelas de perdas devido & contracao e expansao na entrada e saida
do microcanal, respectivamente, ao escoamento em desenvolvimento e
4 queda de pressao devido ao atrito. Essas parcelas sao apresentado na
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Figura 2.24: Componentes da queda de pressdo total em manifolds,
(STEINKE; KANDLIKAR, 2006).

As formulacgoes encontradas para escoamentos monofasicos e bi-
fasicos apresentam bastante diferenca. Por esse motivo esta secdo sera
sub-dividida em duas partes: uma para o problema monofasico e outra
para a condensagao.

2.10.1 Escoamento Monofasico

Em escoamentos monofésicos, pode-se calcular cada parcela apre-
sentada na Eq. 4.1 através de uma tinica equacao, a equac¢do de Darcy-
Weisbach, apresentada a seguir (IDELCHIK, 1994):

2
Ap=¢_ S (2.33)
2p
onde ( representa o coeficiente de resisténcia, podendo ser relativo a
perdas locais (mudancas de diregdo ou velocidade) ou ao atrito inter-
facial fluido-parede:
O coeficiente de resisténcia devido ao atrito pode ser calculado
da seguinte forma:
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4fL
Catrito = % (234)

onde L representa o comprimento da tubulacao e f o fator de atrito,
ou fator de fanning. Este ultimo depende de diversos fatores, como
geometria e rugosidade da tubulagao e regime de escoamento (laminar,
de transi¢ao ou turbulento).

Para escoamento laminar (Re < 2300) no interior de canais cir-
culares, o fator de atrito depende apenas do numero de Reynolds do
escoamento. Pela lei de Hagen-Poiseuille:

e

Em escoamentos turbulentos, a rugosidade da tubulacao é um

fator importante na determinagido do fator de atrito. Idelchik (1994)

propoe que tubos possam ser considerados hidraulicamente lisos para
Re < Reyim, onde Rey;m € calculado da seguinte forma:

(2.35)

26,9

Sim (2.36)

Relim =

onde € representa a rugosidade relativa do tubo, definida como a razao
entre a rugosidade média e o diametro da tubulagao.

Para escoamentos turbulentos em tubos lisos diversas correlacoes
sao encontradas na literatura. E bom lembrar que em escoamentos
turbulentos, normalmente desconsidera-se a regiao de entrada, onde o
escoamento nao é plenamente desenvolvido, pois esta regiao é muito pe-
quena. Segundo Bejan (2004), a regido de entrada é aproximadamente
dez vezes o diametro da tubulagdo. Dessa forma, para um tubo com
D =0,77mm e L = 114 mm a regiao de entrada corresponde a menos
de 7% do comprimento do tubo.

Blasius, em 1913, propods a seguinte correlacdo para o fator de
atrito em escoamentos turbulentos plenamente desenvolvidos:

f=0,0791Re /4 (2.37)

Ja Phillips (1987) propos uma correlagio, apresentada na Eq. 2.38,
para estimar o fator de atrito em escoamentos turbulentos tanto na re-
giao de entrada quanto na plenamente desenvolvida de dutos circulares.

f = AReP (2.38)

onde
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1,01612
A=0,09290 + ——— 2.39
: =D (2.39)
0, 32930
B = —-0,26800 — ———— 2.4

onde z é a distancia da entrada da tubulagao, em m.
Os coeficientes de resisténcia locais podem ser obtidos na litera-
tura. Na expansdo, segundo Ghiaasiaan (2008):

Ce:r:p = 2'7 (]- - ’Y) (241)

onde 7 representa uma relacao entre as areas menor e maior da mudanca
geométrica, que para o caso de microcanais paralelos tem a seguinte
forma:

Amicro

v = (2.42)
Adist

onde os sub-indices micro e dist sao relativos aos microcanais e ao

distribuidor, respectivamente.
Para a contragdo, ainda segundo Ghiaasiaan (2008):

(01 - 1>2 +1-— 72] (2.43)

onde C, é o coeficiente de contragio, que pode ser calculado, segundo
Geiger e Rohrer (1966) apud Ghiaasiaan (2008) pela seguinte equagdo:

Ccont =

2,08 (1 —+)+0,5371
Para o coeficiente de resisténcia relativo a curva em 90°, Phillips
(1987) apud Garimella (2006) sugere a seguinte equacio:

C.=1

(2.44)

Coo = 7% * Koo (2.45)

onde Ky representa o coeficiente de perda, cujo valor sugerido por
Idelchik (1994) é de Koo = 1,19.
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2.10.2 Escoamento em Condensagao

Em escoamentos bifasicos no interior de tubos posicionados na
horizontal, a queda de pressao é composto de duas parcelas. Uma delas
é relativa ao atrito e outra a desaceleracao devido & mudanca de fase,
como mostra a Eq. 2.46.

(Ap)microcanais = (Ap)atrito + (Ap)desaceleragéo (246)

Como a massa especifica do liquido é muito maior que a do vapor
(em torno de 30 vezes na pressdo de 8 bar para o R-134a), quando da
condensagao no interior de um tubo com diametro interno constante, a
velocidade do escoamento diminui, respeitando a lei da conservacao da
massa. Por consequéncia disso, a pressao do escoamento é aumentada,
segundo a conservacao da quantidade de movimento. Por esse motivo,
tem-se a presenca da queda de pressao de desaceleracao na Eq. 2.46, que
na verdade representa um ganho de pressao. Seu valor pode ser calcu-
lado através da Eq. 2.47, utilizando-se 0 modelo homogéneo, (CAREY,
1992):

G222 G2(1—u,)

puct pur(l—a)

Apclesac =

G222 G2(1—ux,)? 3
poct p(l—a) |

salda
(2.47)

A queda de pressdo devido ao atrito em escoamentos bifasicos é
a maior parcela de queda de pressao em um trocador de calor. Seu cal-
culo envolve algumas aproximacoes e, na literatura, encontram-se dois
diferentes modelos para sua estimativa: o homogéneo e o heterogéneo,
(COLLIER; THOME, 1994).

2.10.2.1 Modelo Homogéneo

O modelo homogéneo, apesar de ser o mais simples do ponto
de vista matematico, funciona muito bem em certos regimes de esco-
amento, como borbulhado e disperso. Este modelo considera que as
velocidades do liquido e do vapor sao iguais. Em outras palavras, o
fator de escorregamento, S, (ver Secdo 2.7) é igual a 1.

A queda de pressdo é calculada considerando-se um escoamento
monofésico, onde as propriedades fisicas sao médias de cada fase, ou
seja, define-se um pseudo-fluido, (CAREY, 1992) e (COLLIER; THOME,
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1994). Assim, a formulagdo é a mesma que a utilizada na Se¢ao 2.10.1.
Entretanto, a massa especifica, p, para o escoamento considerado
homogeéneo é calculada da seguinte forma, (COLLIER; THOME, 1994):
1 1-—
— =y (2.48)
Ph Pv Pl
Para a viscosidade homogénea (utilizada para o calculo de Rey,
no fator de atrito), diversas correlagdes sdo encontradas na literatura.
A mais comum, segundo Carey (1992) é a proposta por McAdams,
Woods e Bryan (1942), apresentada a seguir:
1 Ty 1—x,

=y (2.49)
Hh Ho M

2.10.2.2 Modelo Heterogéneo

O modelo heterogéneo considera que vapor e liquido escoam cada
qual com sua respectiva velocidade média, por isso é também chamado
de modelo de fases separadas. Essa abordagem funciona muito bem no
regime de escoamento anular, (COLLIER; THOME, 1994). Neste modelo,
a queda de pressao devido ao atrito, Apg;, é calculada em funcao da
queda de pressao de um escoamento monofésico, multiplicada por um
fator de correcdo, ¢?, também chamado de multiplicador bifasico. Este,
é baseado em correlagoes, geralmente empiricas, onde o escoamento mo-
nofasico “base” pode ser: liquido, vapor, liquido somente (liquid only)
ou vapor somente (vapor only):

Apat,bif = Apaml d)lz = Apat,v ¢12; = Apamlo ¢l20 = Apat,vo ¢>50 (250)

Assim, utilizando-se a equacao de Darcy-Weisbach, Eq. 2.33,
com o conceito de velocidade méssica, G, definido na Se¢ao 2.7 tem-se:

2(1 — 2,)?G?*L 202G L
Bpuusiy = 2P g = 2L g
2G2L . , 2G2L,
Dpl fl ¢lo Dpv f ¢vo ( )

onde os fatores de atrito para os escoamentos base podem ser calculados
utilizando-se correlacoes para escoamento monofésico, como a Eq. 2.37,
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com o nimero de Reynolds referente & fase (ver Tabela 2.2).
2.10.2.3 Modelos e Correlagoes

Diversos modelos e correlagoes foram propostos na literatura
para o calculo do fator de atrito e dos multiplicadores bifasicos. As for-
mulagoes denominadas classicas para os multiplicadores bifasicos aqui
apresentadas sdo as de Lockhart e Martinelli (1949), Chisholm (1973) e
Friedel (1979). O modelo desenvolvido por Lockhart e Martinelli (1949)
para os multiplicadores bifasicos é considerado o percursor nessa érea,
e até hoje ele serve de base para modelos mais recentes.

No modelo de Lockhart e Martinelli (1949), os multiplicadores
bifasicos sao fun¢oes do parametro de Lockhart - Martinelli, X, o qual
é definido como sendo a razao entre os gradientes de pressao por atrito
das fases liquida e de vapor, respectivamente:

( )
th,l

(dp)
at,v

Lockhart e Martinelli (1949) definiram os multiplicadores bifési-
cos para liquido, vapor e liquido somente, apresentados respectivamente
a seguir:

X? = (2.52)

C 1

¢?=1+§+ﬁ (2.53)

2 =1+CX + X? (2.54)
[§]

O, = 97 (1 —2,)"" (2.55)

onde C é uma constante que depende do regime de escoamento (turbu-
lento ou laminar) de cada fase. A Tabela 2.3 apresenta os valores para
essa constante, propostos por Lockhart e Martinelli (1949):

J& Chisholm (1973), sugere a inclusdo dos efeitos do fluxo de
massa e das propriedades do fluido nos multiplicadores bifasicos. Para
isso, o autor propoe uma correlacao empirica, baseada em um modelo
proposto por Baroczy (1966), para o calculo do multiplicador bifasico,
baseado em experimentos com agua/vapor d’agua, ar/agua e mercu-
rio/nitrogéneo, apresentada a seguir.
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Tabela 2.3: Valores propostos por Lockhart e Martinelli (1949) para a
constante C para os diferentes regimes de escoamento.

vapor liquido X valor de C
laminar laminar Xu 5
laminar turbulento X 10

turbulento laminar Xy 12
turbulento turbulento Xy 20

¢ =1+ (Y2—1) [Bxf—")/? (1—2,) /2 4 xf}_"} (2.56)

onde
Apag
y? = 2.57
ApatJo ( )
O parametro B é obtido da seguinte maneira:
% p/ 0<Y <95
530
B= e p/ 9,5<Y <28 (2.58)
Yave p/ Y >28

O parametro n depende do ntmero de Reynolds de liquido so-
mente:

! p/ Re;, <2100
"= { 0,25 p/ Rep > 2100 (2.59)

Friedel (1979) desenvolveu uma correlagdo, também empirica,
para a determinacao do multiplicador bifasico. O autor baseou-se em
25000 pontos obtidos em escoamentos adiabaticos no interior de canais
com D > 1mm para propor uma formulacgao, apresentada na Eq. 2.60,

a qual baseia-se nos nimeros de Froude, F'r, e de Weber, We, definidos
na Tabela 2.2 :

0,324FH
Fr0,045]}7¢0,035

onde os parametros E, F e H sao determinados da seguinte forma:

o, = E+ (2.60)

E=(1-2,)"+m, (Zﬁj) (2.61)
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F =291 —z,)" (2.62)

0,91 0,19 0,7
()@ )T e
Pv i 22

Essa correlagdo proposta por Friedel (1979) é muito utilizada
tanto em escoamentos na vertical quanto na horizontal. Segundo Gari-
mella (2006), seus resultados sdo insatisfatérios em muitos casos. Isso
ocorre principalmente porque a correlacao é utilizada em condicoes
muito diferentes das que a formulacao foi proposta.

Uma correlagdo mais recente, proposta por Muller-Steinhagen e
Heck (1986) para a predicdo da queda de pressdo bifasica por atrito, é
mais simples que as anteriores e considerada mais eficiente. Os autores
desenvolveram a correlacao baseados em 9300 dados obtidos com diver-
sos fluidos em canais com diametros entre 4 mm e 392 mm, apresentada
a seguir:

Apat,bif =F (1 - xv)l/?) + Apat,voxi (264)

onde o parametro F' é determinado da maneira que segue:

= Apat,lo + 2 (Apat,'uo - Apat,lo) Ty (265)

Correlagoes desenvolvidas propriamente para o calculo da queda
de pressao por atrito, no interior de microcanais, também sao encon-
tradas na literatura. Zhang e Webb (2001) propuseram uma correlagio
empirica para a predicao da queda de pressao por atrito, baseados em
escoamentos de R-134a, R-22 e R-404A no interior de multicanais cir-
culares com D = 2,13mm. Os autores utilizaram, também, dados
obtidos em tubos com didmetros medindo 6,25mm e 3,25 mm, e pro-
poem a seguinte formula para o multiplicador bifésico liquido somente,

Dlo:

bro=(1—x,)* +2,872p L, +1,68295 (1 — z,) "> p L (2.66)

onde pycq € a pressdo reduzida (preq = p/Derit)-

Revellin e Thome (2007) realizaram experimentos com escoa-
mento bifasico adiabatico, utilizando dois diferentes fluidos refrige-
rantes (R-134a e R-245f), no interior de microcanais de vidro com
D = 0,790 mm. Baseados nesses resultados, autores propuseram a
seguinte correlacdo baseada no modelo homogéneo para o célculo do
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fator de atrito:

foig = 6Re,*/? (2.67)

onde Rej representa o numero de Reynolds do escoamento bifésico,
considerando o modelo homogéneo, com i, obtido através da Eq. 2.49,
e cuja formula é apresentada na Tabela 2.2.

Seus dados, todavia, sdo na sua grande maioria para baixos titu-
los de vapor, informacao importante que pode ser extraida do trabalho
dos autores, mas que nao é comentada pelos mesmos.

Cavallini et al. (2006) desenvolveram uma correlacido empirica
para o calculo do fator de atrito e do multiplicador bifasico para liquido
somente, f1, e ¢, Egs. 2.68 e 2.69, respectivamente. A correlagdo é
baseada em dados obtidos por diversos autores na condensacao em
microcanais, comportando os regimes anular e anular misto:

frif = 0,046 Re; * (2.68)

lo

b1o =2 +3,595FH (1— E)" (2.69)

os parametros Z, ', H e W sao calculados da seguinte forma:

Z=(1-1,)°+22 (pl) (“”)O’z (2.70)

Pv i
F = 2%%% (1 — g,,)"4 (2.71)
1,132 0,44 3,542
H = (pl) <“”) <1 _ ’”L”> (2.72)
Pv H i
W =1, 398p,cq (2.73)

onde preq € a pressdo reduzida do fluido (preq = p/Derit)-

A variavel E da Eq. 2.69 representa a quantidade de liquido que
escoa na forma de gotas, as quais encontram-se misturadas ao nucleo de
vapor - entrainment liquid, caracteristica do escoamento anular misto.
Segundo Cavallini et al. (2006), o valor de E pode ser obtido através
da equacdo proposta por Paleev e Filippovich (1966), representada na
Eq. 2.74:

Pl o

. 2
E = 0,015 + 0, 44log [('0“> (’”‘”) 1041 (2.74)
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O valor de p,. é obtido através da seguinte equagao:

1+(1xv)E}

Ly

Pve = Po [ (2.75)
Hewitt, Shires e Bott (1994) apud Garimella (2006) propuseram
calcular as quedas de pressao locais em escoamento bifasico através
dos modelos homogéneo ou heterogéneo. Para o célculo de Apgopn: 08
autores sugerem o uso da mesma equacao de Darcy- Weisbach, Eq. 2.33,
utilizando a massa especifica homogénea (Eq. 2.48). O valor de ¢ é
calculado através da Eq. 2.43. Assim, a equacdo recomendada por
Hewitt, Shires e Bott (1994) para o calculo da queda de pressdo na
contracao de um escoamento em condensacao tem a seguinte forma:

1 2
-1 1—72 2.76
(&-1) +1- ] (270
Para a expansio, Hewitt, Shires e Bott (1994) sugerem o uso do
modelo heterogéneo. Assim, a queda de pressdo na expansao abrupta

de um escoamento bifasico pode ser calculada através da Eq. 2.33, com
p = p; e ¢ definido por:

G?
Apconi& =
2pn

Cemp,bif = Cemp\ps (277)

onde (erp € 0 coeficiente de resisténcia na expansdo de escoamento mo-
nofasico (Eq. 2.41) e ¥, ¢ o multiplicador bifasico, definido da seguinte
forma:

U, = {1 + <p’ - 1> 0,252, (1 — 2,) + xz]} (2.78)
Pv
Para as perdas de pressao nas curvas em 90°, ndo foi encontrado
nenhum trabalho na literatura.

2.10.3 Influéncia de Parametros sobre a Queda de Pressao
Bifasica

Muitos sdo os fatores que podem alterar a queda de pressao em
microcanais. A geometria do canal, tipo de fluido, velocidade maéssica,
temperatura do fluido e titulo de vapor sao comumente investigadas
na literatura. Alguns resultados obtidos por diferentes pesquisas sao
mostrados nesta secao.
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Yan e Lin (1999) estudaram a condensagdo de R-134a em um
tubo de 2,0 mm de diametro interno, para 100 kg.m 2.s7! < G <
200kg.m=2.s71, 25°C° < Tfide < 50°C e 10kW.m™2 < ¢’ <
20 kW.m~2. Os autores concluiram que a queda de pressdo aumenta
com a diminui¢do da temperatura do fluido e com o aumento da ve-
locidade massica, efeito mais acentuado para x, > 0,3. A queda de
pressao também apresentou aumento com o titulo de vapor, principal-
mente para temperaturas de saturacao mais baixas. Uma figura desse
mesmo trabalho compara a queda de pressao obtida para dois valores
de fluxo de calor diferentes, 10 e 20 kW.m =2, para G = 200 kg.m 2.5~}
e T =40°C. A figura em questdo mostra claramente que aumentando-
se o0 fluxo de calor tém-se uma diminuicdo da queda de pressdo para
toda a faixa de titulo de vapor testada 0,18 < z, < 0.9. Os autores
preferiram, todavia, concluir que com somente dois valores de ¢” nao
se pode comentar nada & respeito.

Garimella, Agarwal e Killion (2005) realizaram experimentos na
condensacao de R-134a no interior de canais de vidro com diame-
tros entre 0,506 mm e 4,91 mm. Os testes foram executados para
Tfiwido = 52,5°C e 150kg.m 257" < G < 750kg.m 2.s~* nos re-
gimes anular, anular misto, disperso e intermitente. Seus resultados
mostraram que para z, < 0,2, a queda de pressao é pouco sensivel
ao aumento da velocidade maéssica. J& para valores de titulo de vapor
mais altos, nota-se o aumento da queda de pressao por atrito com o
aumento da velocidade massica Além disso, verificou-se também que a
queda de pressao aumenta com o titulo de vapor, principalmente para
G > 300kg.m~2.s7!. Neste trabalho, os autores também comparam
o efeito do diametro do canal para as trés velocidades massicas mais
altas. Verificou-se que a queda de pressdo aumenta com a diminui¢do
do didmetro, principalmente para titulos de vapor mais elevados.

Zhang e Webb (2001), que propuseram uma correlagdo para o
calculo da queda de pressao bifasica em microcanais, também apre-
sentaram uma discussdo de seus resultados experimentais para escoa-
mentos adiabaticos. A queda de pressao bifasica foi intensificada com o
aumento da velocidade massica e do titulo de vapor e com a diminuigao
da temperatura de saturacao do fluido. Os testes mostrados no traba-
lho foram realizados para 400kg.m=2.s7! < G < 1000kg.m~2.s71,
25°C < Tfluido < 55°C.

Escoamento adiabatico também foi objeto de estudo de Yang e
Webb (1996). Os autores estudaram escoamentos de R-12 em canais re-
tangulares lisos, com Dj = 2,64 mm, e microaletados, Dy, = 1,56 mm.
Para o tubo liso, foi observado um aumento da queda de pressao com
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o incremento do titulo de vapor e da velocidade massica, sendo esta
altima mais evidente & medida que o titulo aumenta. Para o tubo ale-
tado, o mesmo comportamento foi observado, porém neste caso a queda
de pressao aumentou de maneira mais acentuada com o titulo de vapor.

2.11 TRANSFERENCIA DE CALOR

Trocadores de calor que utilizam fluidos em condensacao, apre-
sentam enorme importancia na industria de refrigeracao, automotiva e
em processos industriais em geral. A demanda por equipamentos mais
compactos e com melhor efetividade remete & busca pelo aumento dos
coeficientes de transferéncia de calor. Todavia, isso s6 pode ser alcan-
cado, quando se detém um bom conhecimento acerca dos mecanismos
fisicos que agem sobre esse fendmeno, os quais estdo intimamente liga-
dos aos padroes de escoamento, discutidos na Secao 2.8.

Numerosos estudos sobre esse tema sao encontrados na litera-
tura, tanto na area experimental, com o intuito de observar o compor-
tamento do h e dos regimes de escoamento, quanto trabalhos analiticos,
na tentativa de modelar o processo de transferéncia de calor, além de
combinacgoOes entre os dois. A seguir, sdo apresentados alguns modelos
e correlacgoes utilizadas na literatura, subdivididos em grupos basea-
dos nos diferentes regimes de escoamento. Mais além, é discutida a
influéncia de diversos parametros sobre o coeficiente de transferéncia
de calor.

2.11.1 Modelos para Escoamento Monofasico

Em escoamentos monofasicos, diversos modelos foram propostos
desde o inicio do século passado. Aqui, s@o apresentados alguns deles,
desenvolvidos para escoamentos turbulentos, para temperatura da pa-
rede ou fluxo de calor uniforme. Grande parte das correlagdes para o
calculo do nimero de Nusselt em escoamentos monofasicos, Nu;, apre-
senta a seguinte forma:

Nu; = CRe" Pr" (2.79)

A correlagdo de Dittus-Boelter pode ser aplicada para 0,7 <
Pr; < 160, Re > 10000 na regiao completamente desenvolvida. Para
escoamentos submetidos a resfriamento, esta equacao tem a seguinte
forma;:
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Nu; = 0,023Re*/> pri? (2.80)

Sieder e Tate (1936) propuseram uma pequena modificagdo na
equagao de Dittus-Boelter para corrigir variagoes nas propriedades do
escoamento, causadas por fluxos de calor elevados:

0,14
Nu; = 0,023Re*/>pr/? (“) (2.81)
Hop
onde todas as propriedades sao avaliadas na temperatura média do
escoamento, exceto [, que é obtida com a temperatura da parede.
Petukhov (1970) desenvolveu uma correlagio mais recente para
o céalculo do nimero de Nusselt em escoamento monofésico turbulento e
completamente desenvolvido. Esta equacao é valida para 0,5 < Pr; <
2000 e (10* < Re < 5 % 105), a qual é apresentada na Eq. 2.82:

(f/8)RePr
Nu =
1,07 4 12, 7(f/8)1/2 (Prf/?’ _ 1)

(2.82)

onde f representa o fator de atrito, o qual pode ser calculado utilizando
as Eqgs. 2.37 e 2.38.

Depois disso, Gnielinski (1976) propos uma modificagdo da cor-
relacao anterior, para que a mesma, pudesse ser utilizada para Reynolds
menores. Assim, para 3000 < Re < 5% 10% e 0,5 < Pr; < 2000:

(f/8) (Re — 1000) Pr,
Nu =
1+12,7(f/8)1/2 (Prf/S - 1)

(2.83)

2.11.2 Modelos para Condensacao em Regime Estratificado

Em escoamentos onde a velocidade do vapor é muito baixa e
as forgas de atrito interfaciais sdo pequenas, observa-se geralmente o
regime estratificado (COLLIER; THOME, 1994). Como realcado nesse
mesmo trabalho, esse regime é normalmente observado em canais de
diametros convencionais. Todavia, como foi mostrado na Segao 2.8.2
e afirmado por Garimella (2006), alguns autores assumem que a con-
densacao ocorre também com predominancia da gravidade, mesmo em
canais da ordem de 3 mm.

O mecanismo de transferéncia de calor nesse tipo de escoamento
baseia-se na espessura da pelicula de condensado. A maioria dos mo-
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delos propostos assume que a pelicula de liquido laminar escoa do topo
para a base do tubo pela superficie interna do mesmo. Na base da tu-
bulacao, forma-se uma piscina de liquido com espessura bem superior
& observada na parte superior do mesmo.

Segundo Marto (1998), nesses casos, pode-se aplicar como pri-
meira aproximacao, a equacao de Nusselt para condensac¢ao sobre tubos
horizontais modificada para o céalculo do coeficiente de transferéncia de
calor médio em todo o perimetro do tubo, Equacao 2.84.

) 1/4
pi(pr — pv)gmk?}
hes rat — Q 2.84

frat |: D/’LZ(Tsat - Tp) ( )

ou para o numero de Nusselt:

D3 — 0y .v 1/4
pl(Pz P )gll } (2.85)

Nues rat — Q
frat |: klul(Tsat - Tp)

onde 2 é um fator de correcao que depende da quantidade de liquido
na camada estratificada (no fundo do tubo).

Segundo Marto (1998), esse modelo foi primeiramente proposto
por Chato em 1962, onde 2 = 0,555, o qual desconsiderava a parcela de
transferéncia de calor na base do tubo, onde o liquido esta acumulado.

Dobson et al. (1994) desenvolveram uma correlacao para €2, base-
ada no paradmetro de Lockhart-Martinelli, considerando os escoamentos
de liquido e de vapor turbulentos, apresentada a seguir:

0,375
Q==
Xg,z?,

(2.86)

Haraguchi, Koyama e Fuji (1994) propuseram um fator de cor-
recao, §2, dependente das propriedades do fluido e do escoamento:

Q¢) = §+{10 [(1 % 1} +1, 7.10_4Relo} NG (1 - JE) (2.87)

onde ¢ é obtido a partir da Eq. 2.88:

v 1_1‘1) ﬂ+0’41;IU
= 1+/po[< - ) 0,4+0,6 W (2.88)

onde x, representa o titulo de vapor local.
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2.11.3 Modelos para Condensacao em Regime Anular

Em escoamentos anulares, a velocidade do vapor é grande, in-
tensificando a forca de atrito interfacial vapor-liquido e reduzindo a
importancia da forca gravitacional. A maioria dos modelos propostos
para a condensacao no interior de tubos sao para esse regime. Boa parte
deles tem a forma da Eq 2.89 para o calculo do nimero de Nusselt local:

Nugnular = NuFrp + 5 (289)

onde Nu; é o numero de Nusselt para escoamento monofasico turbu-
lento, em conveccao forcada do liquido, Frrp é um multiplicador bifésico
que depende do titulo local e S representa um termo de ajuste para o
modelo, que é zero na maioria das correlagoes.

O modelo de Traviss, Rohsenow e Baron (1973) desenvolvido
para condensacao de R22 no interior de canais com D = 8 mm, utiliza
esse tipo de abordagem, no qual o multiplicador bifasico é determinado
como segue:

F
Frp=——-—— (2.90)
1 2,85
(XT * X?z““)
onde
0,707Pr Re;"” p/ Re <50
F_ls {Pn +In[1 + Pry(0,0964Re%% — 1)]} p/ 50 < Rey < 1125
0,812
5[Pru+ in(1+ 5Py + MOOELI] ) Re > 1125
(2.91)
e o niumero de Nusselt para escoamento de liquido é:
Nu; = 0,15Re)"” Pry (2.92)

Shah (1979) também desenvolveu uma correlagdo para Frp, ba-
seado nos resultados experimentais de diversos fluidos no interior de
canais com 7mm < D < 40mm, no qual:

(1 —2,)%8 +3,82076(1 — x,,)0:04
038 (2.93)
red

Frp =

e o numero de Nusselt do escoamento monofésico é calculado a partir
da correlacao de Dittus-Boelter, Eq. 2.80, com Re calculado para o
escoamento de liquido somente, Re,.
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Outra correlagdo encontrada na literatura para a condensacgio
convectiva é a proposta por Soliman, Schuster e Berenson (1968). Nela,
os autores propoem a separagao do fator multiplicador, Frp em trés
parcelas: atrito (Fy), quantidade de movimento (F,,) e gravidade (F,).
Esta tltima pode ser negligenciada em escoamentos na horizontal.

0,5 1, 0,65
p, " Pr;"°D
i

Frp = \/Ff-l-Fm-i-Fa (295)

Nu; = 0,036 (2.94)

Po Moy

0,261 0,105 0,522
X <”“> +8,11 (‘“) (1 — )"y (f)”)
pi Hoy Pl

(2.96)

_DGQ —Ax, Pv 2/% 1 Pv 43
= (71) [2“””“ (&) (o) ()
1/3
+ (22, — 1 - Ba,) (p”> + (2,6 _F_ 5%) *
Pl Ty

* <P">5/3+2(1 — 2y — B+ Bay) (’;)] (2.97)

Pl

9952 Re—0:2 0,0523
gy = D0225G7Re)? l(xi,s w7 (M) (gt

onde,

52{ 2 se Re; < 200 (2.98)

1,25 se Re; > 200

O modelo de Soliman, Schuster e Berenson (1968) foi desenvol-
vido para escoamentos de diversos fluidos em condensagao no interior
de tubos com 7,44mm < D < 11,66 mm

Dobson e Chato (1998) também desenvolveram uma correlagio
para o calculo de Frp, a qual apresenta a seguinte forma:
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2,922

tt

Os autores propoem calcular o nimero de Nusselt para escoa-
mento monofasico a partir da correlagao de Dittus-Boelter, Eq. 2.80.
Tal correlacao foi desenvolvida baseando-se em experimentos de di-
versos tipos de fluidos refrigerantes no interior de tubos com dia-
metros de 4,6 mm, 7,04mm e 31,4mm. Seus testes englobaram
25kg.m =257 < G <800kg.m 2571 e 35°C' < Tfiuido < 60°C.

Alguns modelos propostos para o calculo do nimero de Nusselt
na condensagao em regime anular sdo baseados em escoamentos turbu-
lentos. Esses modelos apresentam a seguinte formas:

Dy, piepiu®
Nu=—
YE T

onde Dy, ki, p; e cp; representam o didmetro hidraulico da tubulacao,
em m, a condutividade térmica do liquido, em W.m 1. K1, a massa
especifica do liquido, em kg.m ™3 e o calor especifico & pressao cons-
tante do liquido, em J.kg~'.K~!, respectivamente. T representa a
temperatura turbulenta adimensional, a qual é funcao da espessura da
pelicula de condensado adimensional, 7. A velocidade de atrito, u*, é
normalmente calculada como segue:

(2.100)

Ti
Pl

onde 7; representa a tensao de atrito interfacial, que depende do gradi-
ente de de pressao, definida como:

*

ut = (2.101)

_ dp Dy
dz 4

Cavallini et al. (2006) propuseram uma correlagdo para o cal-
culo do ntimero de Nusselt em condensacdo para fluidos refrigeran-
tes nos regimes anular e anular misto, no interior de canais com
0,4 < D, < 3mm. Nela, o gradiente de pressao é calculado a par-
tir da correlagdo proposta pelos mesmos autores (Egs. 2.68 - 2.75). A
temperatura turbulenta adimensional é determinada a partir da lei da
temperatura da parede, (MARTINELLI, 1947):

T

(2.102)
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Priot se dT <5
+_1s PrlJrln{lJrPrl(%fl)]} se 5< 6t <30
5 Prl+ln(1+5Pn)+0,495ln(%>} se 6+ > 30
(2.103)

onde T representa a espessura da pelicula de condensado turbulenta
adimensionalisada, obtida como segue:

<
o+ { Re1/2 se Re <1145 (2104

0,0504Re]’® se  Re; > 1145

Bandhauer, Agarwall e Garimella (2006) também desenvol-
veram uma correlacao para o célculo de Nusselt em condensagao
para escoamento anular. Seu modelo cobre uma ampla faixa de
diametros (0,4mm < D < 4,9mm) e de velocidades maéssicas
(150 kg.m™2.s7! < G < 750kg.m~2.57!) para o fluido R-134a. A
temperatura turbulenta adimensional é determinada como segue (para

Re; < 2100):
5+
T :5{Pr—|—ln {1+Pm (5—1>H (2.105)

e a espessura de condensado turbulenta:

_ dpu”
M

§+

(2.106)

onde § representa a espessura da pelicula de liquido condensado, defi-
nida como segue:

§=R(1—-+a) (2.107)

onde R e « representam o raio da tubulagao e a fracao de vazio volu-
meétrica, calculada através da Eq. 2.29, correlagdo de Baroczy (1965),
respectivamente.

Mesmo nao sendo muito comum os trabalhos apresentarem a
deducao de 6, vale a pena se fazer isso. Essa deducao é apresentada no
Apeéndice B e sera muito util na discussao dos resultados experimentais
desta dissertacao, Capitulo 5.
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2.11.4 Modelos Multi-Regimes

Ha4, na literatura, modelos propostos para serem utilizados em
mais de um regime de escoamento. O modelo semi-empirico proposto
por Koyama et al. (2003) é baseado em escoamentos de R-134a no
interior de canais retangulares com didmetro hidraulico de 1,11 mm e
0,8 mm e apresentado na Eq. 2.108.

2 2 1/2
Nu = (Nu + NuZrar) (2.108)

anular estrat

onde Nuegirqr € 0 nimero de Nusselt para escoamento estratificado
proposto por Haraguchi, Koyama e Fuji (1994), Eq. 2.87 ¢ Nugpnuiar €
o numero de Nusselt para escoamento anular proposto por Haraguchi,
Koyama e Fuji (1994), apresentado a seguir:

Nugnuiar = 0,00152 (1 +0, 6Pr?’8) ( ;’; ) Re)™ (2.109)
tt

onde, segundo Koyama et al. (2003), ¢, deve ser calculado através da
correlagdo de Mishima e Hibiki (1995), apresentada a seguir:

¢2=1+21(1-e"%9) Xy + X7 (2.110)
2.11.5 Correlagoes Empiricas

O ultimo tipo de equacdo para o calculo do nimero de Nusselt
para a condensacao aqui apresentado sao as correlagoes empiricas, as
quais sdo baseadas apenas em resultados experimentais. A correlacao
proposta por Yan e Lin (1999) para escoamento de R-134a no interior
de tubos circulares com D = 2 mm para baixas velocidades méssicas
(100 kg.m=2.s7t < G < 200kg.m~2.571) &€ um exemplo desse tipo de
correlagdo, a qual é apresentada na Eq. 2.111. Segundo o mapa de pa-
droes proposto por Coleman e Garimella, Figura 2.19, a faixa de testes
engloba escoamentos dos tipos anular e intermitente. Segundo Goss,
Macarini e Passos (2011), que compararam os resultados experimentais
para o h em microcanais com D = 0,8 mm, essa correlacao prediz bem
dados para x < 0,75 e G < 125kg.m~2.57!, onde, segundo o mapa de
padroes de Coleman e Garimella, tem-se o regime intermitente. Para
x > 0,90, para regime de escoamento anular, segundo mapa de Cole-
man e Garimella, a correlacao subestimou os dados experimentais.
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6, 48Reé;104

Pr; "3 Bo%3Rey,

u= (2.111)

onde Bo e Re., representam, respectivamente, os nimeros de Bond
(ver Tabela 2.2) e de Reynolds equivalente. Esse ultimo é definido da
seguinte forma:

GeyD

i

onde G, representa a velocidade méssica equivalente, definida como
segue:

Reeq =

(2.112)

Geg =G [(1 —2y) + 70 (’”)Oj (2.113)

v

Moser, Webb e Na (1998) propdem uma correlagdo empirica para
a determinacao do nimero de Nusselt na condensacao no interior de
tubos com 3,14mm < D < 20mm, apresentada a seguir:

Nu— 0, 09940,126Pr;0a448Re;0,113Prl’°’563Re}n-szo,noztspr*ov“gPrlo,815
[1,581n (Remo) — 3, 28] [2, 5811 (Remo) + 13, TPr2/% — 19, 1}

(2.114)
onde Ren,, ¢ um numero de Reynolds modificado, definido pela
Eq. 2.115

Remo = 02/ Rey, (2.115)

lo

onde ¢;, e Rej, representam o multiplicador bifasico, calculado a partir
da correlagao de Friedel (1979), Egs. 2.60, e o numero de Reynolds para
liquido somente.

2.11.6 Influéncia de Parametros sobre o h

Os parametros de um escoamento podem influenciar o CTC ob-
tido. Fatores como geometria do canal, velocidade massica, titulo de
vapor, temperatura de saturacao do fluido e o proéprio fluido podem
causar aumento ou diminuicdo do calor transferido em um sistema.
Por isso, a influéncia dessas caracteristicas devem ser bem conhecidas
quando se deseja projetar ou analisar um trocador de calor.
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Yang e Webb (1996) basearam-se em seus resultados experimen-
tais com R-12 em canais retangulares lisos (Dp = 2,637mm) e mi-
croaletados (Dj, = 1,564 mm) para concluir que, na condensagio em
microcanais, 0 CTC aumenta com a velocidade massica e o titulo. Este
resultado foi obtido em toda a faixa testada (400 kg.m=2.s7! < G <
1400 kg.m™2.s74 4kW.m™2 < ¢ < 12kWm™2 e 0,12 < 2, <
0,97). Além disso, os tubos microaletados apresentaram aumento no
h comparados aos tubos lisos. Este aumento ficou mais evidenciado
para baixas velocidades méssicas. Tal resultado pode ser explicado ba-
seado na forca de drenagem, causada pela tensao superficial. Segundo
os autores, essa parcela de forca torna-se importante em baixos fluxos
maéssicos, onde a forca de atrito interfacial é pequena. Com o aumento
dessa tltima (altas velocidade massica e titulo), a forga de tensdo su-
perficial tem seu papel diminuido.

Yan e Lin (1999) investigaram a condensacdo de R-134a no in-
terior de tubos com 2mm. Para altos titulos de vapor o h apresentou
aumento com z, e com o decréscimo de ¢’ e da temperatura de sa-
turagdo do fluido. Entretanto, tais efeitos nao foram observados para
z, < 0,4.

Baird, Fletcher e Haynes (2003) estudaram a condensagdo de
R123 e R11 em tubos com didmetros de 0,92 e 1,95 mm para uma
amplas faixas de velocidades méssicas (70 — 600 kg.m~2.s71), fluxos de
calor (15 — 110 kW.m~2) e pressoes (1,2 — 4,1bar). Seus resultados
mostram melhora do h com o aumento da velocidade massica, titulo de
vapor e fluxo de calor, principalmente para altos valores de titulo de
vapor. Ja o aumento da pressao do sistema, ocasiona o efeito oposto
sobre o coeficiente de transferéncia de calor. O tubo de menor diametro
apresentou CTC’s relativamente maiores.

Wang e Rose (2006) investigaram, numericamente, a influéncia
da sec¢ao transversal do duto no A local, em um condensador com taxa
de remocao de calor mantida constante. Seu modelo numérico leva em
conta a influéncia das forcas de tensdo superficial, atrito de vapor e
gravitacional. A Figura 2.25 mostra um dos resultados desse trabalho.

Segundo a Figura 2.25, para uma mesma condi¢do, os canais que
apresentam cantos vivos (com segdes transversais triangulares, quadra-
das e retangulares) apresentam CTCs maiores que os calculados para
canais circulares de mesmo Dy, no inicio do condensador. Ao longo do
comprimento do trocador de calor, o CTC dos canais com cantos vivos
diminui em uma taxa maior que o duto circular, até que no final do
tubo, este ultimo é o maior. Os cantos vivos contribuem para a forma-
¢ao de uma fina pelicula de liquido na parede do tubo, o que aumenta
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Figura 2.25: Resultado da comparacao entre escoamentos no interior
de canais com diferentes formas. Extraido de Wang e Rose (2006).

o CTC. Todavia, essa mesma pelicula de condensado, quando muito
espessa - muito condensado, causa diminuicao do h. Esse resultado
contribui para corroborar a teoria de que em microcanais o efeito da
tensao superficial e da espessura de condensado dominam a taxa de
transferéncia de calor.

Matkovic et al. (2009) realizaram um estudo experimental muito
rico na condensacao de R-134a e R32 & temperatura de saturacao de
40°C no interior de canais circulares com D = 0,96mm. Os au-
tores analisaram escoamentos com velocidades massicas na faixa de
100kg.m™ 257! < G < 1200kg.m2.s7'. Seus resultados mostram
que o CTC apresenta melhora com o aumento da velocidade massica
para altos valores dessa (G > 200kg.m~2.s71).

Sapali e Patil (2010) investigaram escoamentos de R-134a e
R404A em tubos circulares lisos (com D = 8,56 mm) e microaletados
(com D = 8,96 mm). As condigbes de teste incluiram temperaturas
de saturagao entre 35°C < Ty,+ < 60°C e velocidades maéssicas entre
90kg.m 257" < G < 800kg.m2.s7!. Os autores encontraram que
o CTC aumenta com a velocidade méssica (mais nitido para altos GSs)
e diminui com a temperatura de saturagao do escoamento para toda a
faixa testada. Além disso, o coeficiente de transferéncia de calor obtido
para o R-134a apresentou-se sempre maior que para o fluido R404A.
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Isso deve-se ao fato que o R404A tem tensdo superficial e condutivi-
dade térmica menores. O resultado da comparacao entre o tubo liso
e o microaletado estd de acordo com o obtido por outros autores. O
tubo microaletado apresentou aumento no h de até 2,5 vezes compa-
rado ao tubo liso para baixos valores de G nos escoamentos com R-134a.
Todavia, para altas velocidades maéssicas esse efeito diminui devido a
inundagao de liquido sobre as estrias.

2.12 RESUMO

Neste capitulo, foram apresentadas as principais caracteristicas
de escoamentos bifasicos e em condensacao no interior de tubos e dutos.
As diferencas entre escoamentos em macro e microcanais sao discuti-
das. Os diferentes modos e mecanismos que influenciam na condensagao
foram mostrados, bem como, os regimes de escoamento obtidos em mi-
crocanais. Diversas correlagoes e modelos propostos para a queda de
pressao em escoamentos bifasicos, e para o coeficiente de transferéncia
de calor na condensacao foram apresentados. A influéncia de parame-
tros do escoamento sobre o coeficiente de transferéncia de calor e a
queda de pressao por atrito, obtidos por diferentes autores, também foi
apresentada nesse capitulo, e é mostrada, em resumo, na Tabela 2.4.

Tabela 2.4: Resumo dos resultados encontrados na literatura sobre a
influéncia das variaveis sobre a Ap e o h.

TG | o | T frq” D
TAp | Tt Ap | U Ap | J Ap- Yan e Lin (1999) | | Ap
1 h 1 h Uh |} h - Yan e Lin (1999) U h
1+ h - Baird, Fletcher

e Haynes (2003)
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3 APARATO EXPERIMENTAL

Uma descricdo do aparato experimental utilizado no trabalho
serd aqui apresentada. As caracteristicas construtivas e fungoes dos
componentes serao abordadas neste capitulo, bem como os instrumen-
tos de medicao utilizados.

3.1 DESCRICAO DA BANCADA

As Figuras 3.1, 3.2 e 3.3 apresentam respectivamente um es-
quema, um desenho isométrico e uma fotografia do aparato experimen-
tal, desenvolvido e construido no LEPTEN /Boiling?.

Legenda: Filtro

® Medigao de pressio absoluta @—k%—
@ Medigao de pressao diferencial

@ Medigéo de temperatura

< Valvula unidirecional Microbomba Banho
P Registro — Térmico 1
[ Y

i Banho
0 Térmico 2

Secéo de
teste

Fluximetro
massico

Pos

Superaquecedor
Condensador

Caldeira
elétrica

Figura 3.1: Esquema do circuito experimental.

Para a realizagao dos testes experimentais em condensacao con-
vectiva, vapor de fluido refrigerante é gerado em uma caldeira elétrica
(Secao 3.1.1) e direcionado para a segao de teste, onde a condensagao
é promovida, passando antes por um superaquecedor, o qual, apesar

2Este aparato faz parte do projeto de pesquisa, processo No 477331/2007-6,
aprovado pelo edital MCT/CNPq 15/2007.
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Figura 3.2: Vista isométrica da bancada experimental: 1) caldeira elé-
trica; 2) superaquecedor; 3) segdo de teste; 4) fluximetro massico; 5)
pos-condensador; 6) bomba.

de instalado nao foi utilizado nos testes. Apos ser parcialmente con-
densado na secdo de teste, o fluido de trabalho escoa em direcao ao
pos-condensador (Segdo 3.3), onde o vapor ainda presente é conden-
sado por contato com a superficie externa de uma serpentina de cobre,
no interior da qual circula agua, cuja temperatura é controlada por
um banho térmico. A vazdo de R-134a na secdo de teste ndo é funcao
da bomba, mas, sim, da poténcia dissipada pela resisténcia elétrica na
caldeira e da temperatura do fluido secundario no pés-condensador.

A reposicao de fluido na caldeira é controlada através de um
sensor de nivel, instalado em seu interior. Este sensor é diretamente
ligado a uma micro-bomba de engrenagem, da Liquiflo, com vazio de
1,83 1/min, que opera de forma intermitente. Antes de chegar a cal-
deira, o fluido passa ainda por um trocador de calor casco-tubo, o qual
também nao é utilizado nos testes reportados nesse trabalho. Como
acessorios, a bancada ainda possui valvulas de gaveta (registro) e de
retencdo e um filtro, para evitar a entrada de particulas solidas na
bomba. Instrumentos de medigao (Secao 3.4) de vazao, temperatura e
pressao equipam o aparato experimental.

Os componentes da bancada sao interligados por tubos de cobre
de diametro igual a 1/2", os quais sdo conectados aos equipamentos
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Figura 3.3: Fotografia da bancada experimental: 1) caldeira elétrica;
2) superaquecedor; 3) secdo de teste; 4) fluximetro massico; 5) pos-
condensador; 6) bomba.

através de conexoes flangeadas. Todas as medigoes efetuadas na ban-
cada experimental sao realizadas por um sistema de aquisicao de dados,
o qual as envia a um microcomputador. Neste, um programa feito em
LabView é responsavel por: apresentar os dados de maneira a facilitar
o controle dos testes; fazer um tratamento prévio dos dados e guarda-
los na memoria do computador. A seguir, os componentes da bancada
experimental sao detalhados.

3.1.1 Caldeira Elétrica

A Figura 3.4 apresenta imagens da caldeira elétrica externa e
em corte. O equipamento é feito em ago inoxidavel e possui como
dimensoes: 260 mm de altura, 115 mm de diametro externo e 10 mm
de espessura. Este equipamento é isolado do meio externo por uma
manta de polietileno expandido de 10mm de espessura. A caldeira
é responsavel pela geracao de vapor do fluido de trabalho, a partir
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do aquecimento do liquido, o qual é promovido por uma resisténcia
elétrica (1) de 482, capaz de dissipar até 1000W, sendo alimentada
por um variador de voltagem (Variac) da marca AUJE. A resisténcia
elétrica é instalada no topo da caldeira, assim, promove a saida do
vapor levemente superaquecido.

A |

(a) (b)

Figura 3.4: Vista externa (a) e interna (b) da caldeira elétrica

O fluido de trabalho é direcionado pela bomba para o interior
da caldeira (2) na forma de liquido subresfriado. O vapor gerado é
direcionado para a secdo de teste através da abertura (3). A bomba
repositora de fluido opera de forma intermitente, ou seja, s6 ha entrada
de liquido na caldeira quando seu nivel atinge um valor considerado
baixo. Este controle é realizado por meio de um sensor de nivel modelo
RF-3001D da marca Digimec (4), que ¢é instalado no interior do gerador
de vapor. Este sensor é, resumidamente, um controlador liga-desliga,
que quando o nivel de liquido esta baixo, o sensor aciona um relé, que
por sua vez, permite o funcionamento da bomba.

Externamente, por questdes de seguranca, ha um visor (5), para
que se possa aferir o nivel de liquido no interior do equipamento. A
caldeira é equipada, ainda, com uma vélvula (6), a qual permite a saida
de vapor caso a pressao em seu interior atinja valores muito elevados.
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A pressao é medida por um transdutor de pressao (7) WTP-4010 da
marca Wirme. Na saida da caldeira hd uma vélvula de retencao que
impede o retorno de vapor, além de um termopar tipo E, que permite
o monitoramento da temperatura do vapor gerado. O termopar é in-
serido no interior do tubo através de uma bucha de teflon, descrita na
Secao 3.4.2.3.

3.2 SECAO DE TESTE

A Secédo de teste é apresentada esquematicamente em vista ex-
plodida, na Figura 3.5. Este conjunto é formado por oito microcanais
de cobre (1), os quais sdo soldados & uma placa (2), também de co-
bre, com dimensdes drea de 30 x 90 mm? e 3,5 mm de espessura, trés
resfriadores do tipo Peltier (3), cada um com area de 30 x 30 mm?,
uma chapa de cobre (4), com dimensdes de 30 x 90 mm? e 4 mm de
espessura, cujo intuito é uniformizar a temperatura do lado quente dos
RPs, e um sumidouro de calor (5). Estes cinco elementos sdo unidos
por pressdo entre duas placas de aluminio, presas por quatro parafu-
sos de rosca sem fim. Toda a montagem é, ainda, isolada do ambiente
externo com la de rocha.

A Figura 3.6 apresenta a montagem dos oito microcanais com os
tubos coletores de entrada e saida, também chamados de manifolds e
a chapa de cobre. Esse tipo de montagem, mostrado na Figura 3.6, é
muito semelhante ao encontrado em coletores solares para aquecimento
de dgua. Antes de se chegar a tal configuragdo, outras tentativas bem
mais complexas, descritas no Apéndice D, foram feitas, sem, porém,
obter sucesso.

Os microcanais sao tubos capilares de cobre, com didmetros no-
minais interno de 0,031” (0,8 mm) e externo de 2,0 mm, e 107 mm
de comprimento. Medigoes realizadas nos didmetros internos dos tu-
bos e apresentadas no Apéndice C, mostraram que os tubos utilizados
apresentam D = 0,77 + 0,01 mm. A medicido da rugosidade desses tu-
bos nao foi feita neste trabalho, pois diferentemente do didmetro, essa
grandeza nao tem tanta importancia aqui e, além disso, varia pouco
entre diferentes lotes fornecidos de uma mesma empresa. Fez-se um
levantamento de outros trabalhos publicados na UFSC, no laboratorio
de pesquisa POLO (antigo NRVA), que realizaram a medi¢ao de rugo-
sidade média interna, R, de tais tubos. O valor de R, representa a
meédia aritmética dos valores absolutos das imperfei¢oes, em relagao a
linha média, dentro de um percurso de medicdo. Esses trabalhos sao
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Figura 3.5: Vista explodida da segdo de teste: 1) microcanais; 2) placa
de cobre; 3) resfriadores Peltier; 4) bloco de cobre; 5) sumidouro de
calor.

apresentados na Tabela 3.1:

Tabela 3.1: Rugosidade dos tubos capilares utilizados nesse trabalho,
medidas de outros autores.

Raferéncia Rugosidade média  Incerteza (95% de confianca)
Goncalves (1994) 0,59 um 0,15 um

Boabaid (1994) 0,58 um 0,15 um

Zangari (1998) 0,59 pm -

Assim, a rugosidade média desses capilares considerada é de
R, =0,59+0,15 pum.

O fluido é distribuido pelos microcanais através de um tubo co-
letor - distribuidor (manifold) de cobre, o qual é unido aos capilares
através de brasagem com liga de prata. O mesmo elemento esta pre-
sente na saida dos canais. O manifold é um tubo de cobre, com didme-
tro interno e comprimento de 3,4 mm, e 70 mm, respectivamente, onde
uma das extremidades é fechada com liga de prata.
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Figura 3.6: Esquema da montagem dos microcanais com a chapa de
cobre e 0s manifolds de entrada e saida.

Na construgao da secao de teste, apos a brasagem dos microca-
nais com os manifolds, os capilares sao unidos & placa de cobre, a qual
apresenta oito ranhuras, com raio de I mm, que servem de alojamento
para os tubos. Esse acoplamento é promovido através de solda de esta-
nho, a fim de diminuir a resisténcia de contato entre o tubo e a placa de
cobre. A superficie da placa e dos microcanais foi previamente limpa
com é&cido sulfurico, para eliminacdo das impurezas, o que facilita a
brasagem. A placa é, entdo, aquecida de forma homogénea e estanho
liquido ¢ aplicado sobre as ranhuras. Os tubos, ja unidos aos manifolds,
sao encaixados, entao, sobre as ranhuras.

Previamente, a unido entre os microcanais e os manifolds fora
realizada também com estanho. Todavia, esse material tem menor
resisténcia mecanica que a prata. Por causa do esfor¢co no momento da
montagem da secdo de teste, ocorreram pequenas fissuras nessa uniao,
causando o refugo de toda a montagem. Dessa forma, os capilares, a
chapa de cobre e os manifolds foram refeitos e a brasagem realizada,
entao, com liga de prata nesse local.

Houve a tentativa de unir os capilares e a chapa de cobre atra-
vés da adicao de liga de prata também. Todavia, isso nao foi possivel
pelo fato da area a unir ser muito grande e da liga de prata apresen-
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tar um alto ponto de fusdo. Essa tltima caracteristica requer grande
aquecimento dos componentes a serem unidos, para que se tenha a fu-
sdo do material adicionado. Além de elevado, o aquecimento deve ser
uniforme, caso contréario, o material fundido concentra-se somente na
parte mais quente da peca. A uniformidade do aquecimento sob alta
temperatura nao foi possivel, por isso a opc¢ao pelo estanho entre os
microcanais e a placa de cobre.

No lado inferior da chapa de cobre - onde sao soldados os mi-
crocanais, sao feitas as medicoes de temperatura, cujos detalhes sao
discutidos na Secao 3.4.2.4. No lado superior da chapa de cobre, sao
montados os trés resfriadores Peltier (RPs), uma chapa de cobre e o su-
midouro de calor, conforme mostrado no esquema da Figura 3.5. Uma
pasta térmica & base de prata, da marca Arctic Silver, é utilizada no
contato entre cada elemento da secao de teste, a fim de diminuir a re-
sisténcia & transferéncia de calor Esse conjunto faz parte do processo
de resfriamento do RP, o qual foi apresentado na Segéo 2.5.1.

3.2.1 Caracteristicas dos RP’s utilizados

Como reportado anteriormente, este trabalho utiliza trés pas-
tilhas termoelétricas, as quais suportam corrente elétrica e tensao de
alimentacao méximas de 6 A e 8,5V, respectivamente, com poténcia
removida méaxima de 49,7 W. Os RPs tém formato quadrado, com 30
mm de lado. Os resfriadores utilizados sdo alimentados com uma fonte
de poténcia modelo Agilent N5769A, a qual apresenta corrente e tensao
de saida maximas de 15 A e 100 V, respectivamente. A Figura 3.7 apre-
senta a fotografia do modelo de resfriador Peltier utilizado no presente
experimento.

Como relatado na Se¢do 2.5.1, o bom funcionamento do resfria-
dor depende do resfriamento da sua face quente. Caso isso ndo ocorra,
a temperatura do lado quente, T}, torna-se muito elevada, aumentado
a parcela de conducdo de calor no elemento (Eq. 2.22), e reduzindo a
poténcia liquida removida pela pastilha. A fim de garantir um bom
resfriamento, o presente experimento utiliza como sumidouro de ca-
lor, um escoamento de uma solugdo contendo 80% de agua e 20% de
etileno glicol, em volume, cuja temperatura de congelamento é de apro-
ximadamente —10°C'. A temperatura da mistura é controlada por um
banho térmico MQBMP-01 da marca Microquimica, o qual consegue
manté-la a temperaturas de até —2°C. Essa mistura remove calor dos
resfriadores através de um trocador de calor de aluminio, apresentado
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Figura 3.7: Fotografia do resfriador Peltier da marca Danvic, utilizado
no experimento.

em detalhe, na Figura 3.8.

(a)

Figura 3.8: Fotografia (a) e dimensdes, em mm (b) do sumidouro de
calor.

Na Figura 3.5, pode-se notar que entre o trocador de calor e
os resfriadores ha uma chapa de cobre. Em seu interior sao instalados
trés termopares, cujas temperaturas servem para determinar a poténcia
removida por cada RP, descrito na Se¢ao 3.4.4.

3.3 POS-CONDENSADOR

O pos-condensador apresenta trés fungdes na bancada experi-
mental. Primeiramente, ele deve promover a condensacao total do
fluido de trabalho proveniente da segdo de teste (1), e que sera di-
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recionado para a bomba (2). A outra funcdo, é o controle da pressdo
e da vazao de trabalho do R-134a, cujos detalhes sao abordados no ca-
pitulo seguinte. Além, ainda, de ser utilizado para o carregamento da
bancada com fluido de trabalho.

Figura 3.9: Vista do p6s-condensador em corte.

Detalhes da sua constru¢do sdo mostrados na Figura 3.9. Suas
dimensoes sao iguais as da caldeira elétrica. Este equipamento apre-
senta em seu interior uma serpentina de cobre (3), pela qual dgua pro-
veniente de um banho térmico da marca LAUDA, modelo RK8 KP,
escoa. Assim como a caldeira, o pos-condensador apresenta um visor
de liquido (4), utilizado principalmente para controlar o nivel de fluido
no processo de carregamento e descarregamento do fluido de trabalho
da bancada. Esses procedimentos sao realizados respectivamente pelas
valvulas de ntmeros (5) e (6), e descritos com mais detalhes no capitulo
posterior.

3.4 SISTEMAS DE MEDICAO

A seguir, sao detalhados os instrumentos e os procedimentos de
calibracao - quando necesséarios, utilizados nesse trabalho para a medi-
cao de pressao, temperatura, vazao massica e fluxo de calor.
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3.4.1 Pressao

A pressao é medida na caldeira elétrica e na secao de teste. Neste
ultimo sdo instalados um transdutor de pressao absoluta - no manifold
de entrada, e outro de pressao diferencial - entre os manifolds de entrada
e saida. A ligagdo entre os instrumentos e os manifolds é feita com tubos
de cobre de 2mm de diametro interno. Os modelos utilizados sdo da
marca Warme (WTP-4010), e, segundo a informagédo repassada pelo
fabricante, os transdutores foram calibrados com incerteza de 0,25% do
fundo de escala. As caracteristicas dos instrumentos sao apresentadas
na Tabela 3.2.

Tabela 3.2: Caracteristicas dos transdutores de pressao.

Caracteristica Absoluta Diferencial
Faixa, 0-20 bar 0-3 bar
Sinal de saida 0-10 V 0-10 V
Alimentacao 10-30 V 10-30 V
Pressao estatica - 20 bar
Incerteza 50 mbar 7,5 mbar

O transdutor de pressao diferencial foi calibrado para uma de-
terminada pressdo estética, de 20bar. A informagao passada pelo fa-
bricante é que caso o sistema opere em diferentes pressoes estaticas,
deve-se fazer um ajuste de “zero”. Ou seja, nesses casos, o sinal do
transdutor deve ser corrigido.

Para isso, foi feito um levantamento do erro de zero do transdutor
diferencial. O equipamento foi instalado em uma bancada de calibragao
de transdutores de pressao e as duas extremidades de medicao foram
conectadas no aparelho. Assim, garantiu-se a mesma pressio nas duas
entradas de sinais do transdutor.

A pressao foi variada a cada 1 bar entre 7 e 10 bar e foram efetua-
das 3 medicoes para cada valor de pressao ajustada. O resultado obtido
mostrou um erro sistematico de zero médio de 0,085 bar, com desvio
padrao de 0,003 bar. Assim, foi feita a corre¢io do erro sistemético e o
valor de desvio padrao foi incorporado & incerteza do instrumento, cujo
calculo é apresentado na Eq. 3.1:

Ue(BP) = /u(Bp1an)? + u(Apiero)? (3.1)
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onde u(Apysap) € u(Apzero) representam os valores de incerteza do fa-
bricante e da correcao de zero, respectivamente. Dessa maneira, a nova
incerteza do instrumento passa a ser u.(Ap) = 8,1 mbar = 810 Pa

3.4.2 Temperatura

Na bancada experimental, sao utilizados dezoito termopares,
sendo treze fixados na chapa de cobre sob os microcanais (tipo K),
trés na placa de sobre sobre o lado quente dos resfriadores (tipo E) e
outros cinco (tipo E) localizados em diferentes pontos do circuito ex-
perimental, indicados com a letra “T”, na Figura 3.1. A medicdo de
temperatura efetuada na saida da secao de teste é feita através de um
sensor de temperatura existente no interior do fluximetro massico. Os
treze termopares da secao de teste medem a temperatura da parede da
placa de cobre (ver Secdo 3.4.2.4), enquanto que os instalados antes e
depois do superaquecedor indicam a temperatura do fluido no centro
do escoamento (ver Secdo 3.4.2.3). Os demais, estdo em contato com a
parede da tubulagao, pois sdo utilizados para aferir sem muita precisao
a temperatura do fluido nesses locais.

3.4.2.1 Calibracao dos Termopares

A pesquisa experimental do processo de condensagdo visando
a obtencao do coeficiente de transferéncia de calor defronta-se, com
frequéncia, com a dificuldade de precisdo na medicao das diferencas en-
tre a temperatura de saturacao do fluido e a temperatura da superficie
do tubo, pois essa diferenca é, em geral, muito pequena. Este trabalho
utiliza termopares dos tipos E e K, ambos com didmetros de 0,5 mm.
O célculo da incerteza é mostrado na Secao 3.4.2.2. Foi levantada a
curva de calibracao de todos os termopares utilizados na bancada.

O principio de funcionamento do termopar é explicado na Se-
¢do 2.5.2 e apresentado na Figura 2.10. A junta fria dos TPs estao,
normalmente, dentro dos sistemas de aquisicao de dados, o que é um
grande problema, visto que esses equipamentos possuem apenas um
sensor de temperatura no seu interior. E como os multiplexadores sao
formados por varios elementos que liberam calor, a temperatura no seu
interior é variavel. Esse fator mascara alguns dados de temperatura
medidos, pois a temperatura de referéncia medida pelo multiplexador
nem sempre é a temperatura exata da junta fria.
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Com o intuito de se evitar esse problema, utilizam-se extensoes
dos terminais do multiplexador, feitas de fios de cobre (mesmo mate-
rial dos bornes do sistema de aquisicio de dados). Assim, a junta fria
do termopar passa a ser formada na extremidade da extensdao. Cada
termopar foi, entdo, ligado as extensoes, que por sua vez foram conecta-
das aos terminais do multiplexador. As juntas frias sdo todas inseridas
dentro de um pequeno tubo de cobre, como mostra a Figura 3.10, com
a intencao de garantir que todas as juncOes permanecam na mesma
temperatura. Tais conexdes sdo deixadas & temperatura ambiente e
fixadas na parte traseira da bancada experimental.

Cabos dos g Cabos de cobre
termopares

Tubo homogeneizador
de temperatura

Figura 3.10: Fotografia do tubo utilizado na homogeneizacdo da tem-
peratura das juntas frias dos termopares.

A diferencga entre as temperaturas das juntas quente (local onde
se deseja medir) e fria (localizada no interior do tubo de cobre) é funcao
da diferenca de potencial entre os fios do TP, como mostra a Eq. 3.2.
Por experiéncia, sabe-se que para uma faixa de temperatura pequena
(60°C, por exemplo), essa funcao é linear. Assim:

T = Ty = (V) = aV + 8 (3.2)

onde T e T, sd0 as temperaturas que se deseja obter (junta quente)
e do ambiente (junta fria), respectivamente. E a e [ representam os
coeficientes angular e linear da reta.

Outro termopar, do mesmo tipo do utilizado na medicao, tem a
junta quente inserida no interior de uma garrafa térmica, cujo conteado
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é uma mistura de gelo e 4gua destilados. Essa mistura é utilizada, pois
sua temperatura é conhecida (0°C). Esse é o termopar de referéncia, e
a diferenca de temperatura entre a o ambiente e a garrafa é funcao da
diferenca de potencial, Vj:

Tamy —To = f(Vo) = aoVo + Bo (3.3)

Somando-se as Egs. 3.2 e 3.3 e substituindo-se o valor de Ty =
0°C, tém-se:

T=fV)=f(Vo) =aV+aVo+ B+ Ho (3.4)

Ou seja, a temperatura que se deseja obter, T, é funcao apenas
das tensdes medidas e dos coeficientes das curvas de cada termopar.
Pelo conhecimento adquirido no laboratério, sabe-se que termopares
do mesmo tipo apresentam o mesmo coeficiente angular (diferencas da
ordem de 0,1%. Assim, considerando o = ag = ar e acoplando a soma
dos coeficientes lineares em um tunico valor (8 + 5y = fr), podemos
reescrever a Eq. 3.3 da seguinte forma:

T= OéT(V - Vo) + ﬁT (35)

Dessa forma, obtém-se uma equacdo para a temperatura que é
funcao apenas das DDPs medidas nos termopares e dos coeficientes ar
e PBr. Precisa-se, entdo, apenas calibrar os termopares para encontrar
os coeficientes das retas.

Para isso, todos os termopares foram colocados no interior de um
béquer contendo um termémetro de bulbo calibrado, d4gua destilada e
um misturador, para homogeneizar a temperatura do conjunto. Este
béquer foi inserido em um banho térmico, com temperatura ajustavel.
Os coeficientes ar e 3 sao determinados variando-se as temperaturas
do banho térmico a cada 5°C'. Para os termopares do tipo E, a faixa de
calibragao utilizada foi entre 20°C' e 80°C. J4 os transdutores de tem-
peratura do tipo K, foram calibrados para temperaturas entre —10°C'
e 40°C.

Assim, foram obtidos os coeficientes das retas para cada termo-
par, os quais sao mostrados na Tabela 3.3, onde as letras K e E indicam
os tipos de TPs.
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Tabela 3.3: Coeficientes das curvas de calibragao obtidas para cada
termopar.

Termopar ar Br

eV (0)
E1 24162 0,91
E2 24114 0,98
E3 24124 0,97
FE4 24143 0,95
E5 24139 0,95
E6 24154 0,89
E7 24153 0,88
E8 24133 0,90
K1 25355 -0,42
K2 25381 -0,52
K3 25367 -0,46
K4 25359 -0,46
K5 25352 -0,48
K6 25372 -0,35
K7 25337 -0,32
K8 25416 -0,37
K9 25331 -0,33
K10 25348 -0,31
K11 25365 -0,33
K12 25360 -0,37
K13 25370 -0,40

3.4.2.2 Incerteza dos Termopares

Devido as imperfeicoes dos equipamentos e do procedimento,
a temperatura calculada através do polinébmio pode nao corresponder
precisamente & medicdo real. As fontes de incerteza envolvidas no pro-
cedimento de calibracdo descrito na se¢do anterior sdo as seguintes?:

e Incerteza do termoémetro de bulbo, u(7T});
e Incerteza do polindmio, u(Tpe);

e Incerteza do sistema de aquisi¢do de dados, u(Ty ).

3 Algumas fontes, por representarem valores muito pequenos de incerteza ou ele-
vada dificuldade na sua estimativa, foram desconsideradas nesse trabalho.
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A incerteza do termometro é a combinacdo das incertezas de
sua calibragio (0,05°C' segundo certificado) e resolugio (0,05/+/(3) =
0,03°C), cuja menor divisdo de escala é de 1°C. Assim, u(Tp) =
0,06°C.

O polinémio obtido para cada termopar (utilizando os coeficien-
tes da Tabela 3.3) apresenta um pequeno desvio do valor real medido
pelo termoémetro. Sua incerteza pode ser estimada pelo desvio padrao
entre os residuos, que sao as diferencas das temperaturas indicada pelo
termometro de bulbo, T3, e a obtida pelo polinémio, T}, para os dados
de tensao medidos:

W(Tyat) = 0Ty — Tyar) (3.6)

As incertezas médias relativas aos polindmios dos termopares K
e E foram de u(pol)x = 0,10°C' e u(pol)g = 0,07°C, respectivamente.
A aquisicdo de dados foi feita utilizando o multiplexador AGI-
LENT 34790A. Segundo o fabricante, a incerteza relativa & medicao de
tensdo para a faixa utilizada (0-100 mV) é composta de duas parcelas:

u(V) = 0,005%V,, + 4E—06 (3.7)

onde V,, é a tensao medida.

Todavia, essa é a incerteza da tensao, cuja unidade, no caso, é
em volts. Para se obter o valor de u(Ty) deve-se utilizar o conceito de
incerteza propagada. Assim, sabendo-se que a temperatura é funcéo
da diferenca entre as tensoes do TP que se deseja calibrar e do TP de

referéncia:
u(Ty) = ¢ (%T;qumf v (fglu%)f (38)

onde Ty, V e Vj representam o polindémio obtido no processo de cali-
bragao, as tensoes medidas nos termopares cuja temperatura deseja-se
saber e de referéncia, respectivamente.

Os valores médios de incerteza obtidos devido ao erro do multi-
plexador, para os termopares dos tipos K e E, foram u(Ty ) g = 0,10°C
e u(Ty)g = 0,13°C, respectivamente.

Pode-se, entao, obter a incerteza padrao combinada na medicao
de temperatura a partir da Eq 3.9:

ue(T) = \/u2(Ty) + u2(pol) + u2(Ty) (3.9)
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Os resultados de incerteza média obtido para os dois tipos de
termopares, foi o mesmo: u.(7) = 0,15°C. Para um intervalo de con-
fianca de 95%, a incerteza expandia dos termopares pode ser obtida
multiplicando-se a incerteza padrao combinada pelo coeficiente de stu-
dent, t = 2. Assim, a incerteza expandida da medicao de temperatura
é: U(T) = £0,30°C.

3.4.2.3 Medicao da Temperatura do fluido

A temperatura do fluido de trabalho é medida antes e ap6s o
superaquecedor. Cada termopar é inserido no interior de uma bucha de
teflon, permitindo a medicao da temperatura no centro do escoamento,
como mostra, a fotografia da bucha instalada, Figura 3.11(a) e um
esquema do corte longitudinal, Figura 3.11(b).

Duas camadas de borracha sao colocadas sobre a bucha, uma sob
os fios do termopar e outra sobre esses. Esse conjunto é pressionado por
um tubo de teflon para que nao haja vazamento de fluido, como mostra
a Figura 3.11(a). Para que os tubos mantenham-se na posi¢do, um
sistema de posicionamento feito utilizando-se barras roscadas e placas
de madeiras é utilizado.

3.4.2.4 Medicao da Temperatura de Parede na Se¢do de Teste

Na parte inferior do bloco de cobre, treze termopares do tipo K
sdo instalados, como apresentado na Figura 3.12. Na mesma figura,
pode-se perceber que sao instalados termopares em quatro posicoes
distantes 20 mm na direcao axial dos capilares. Nesses locais, trés ter-
mopares sao dispostos na dire¢do da largura da chapa. A dnica excecao
é o furo do centro na chapa, cuja medigao de temperatura é utilizada
apenas no calculo do fluxo de calor removido pelo resfriador Peltier (ver
Secao 3.4.4). Os furos possuem didmetro de 1,3 mm e profundidade de
1mm.

Os termopares sao fixados & base dos furos com cola instantanea
(super bonder). Os furos sdo entdo preenchidos por uma mistura de
cola epoxi com p6 de cobre. Essa mistura é aplicada sobre toda a face
inferior do bloco de cobre, como mostra a Figura 3.13.
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Figura 3.11: Fotografia (a) e corte longitudinal (b) da bucha de teflon
montada na tubulagao.

3.4.3 Vazao

A vazao do escoamento é determinada por meio de um fluxime-
tro do tipo Coriolis, que mede além da vazao massica, a temperatura
e a massa especifica do fluido. Este equipamento estd instalado en-
tre a secao de teste e o pés-condensador, como mostra o esquema da
Figura 3.1. O modelo é equipado pelo medidor MASS2100 DI 1.5 e
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Figura 3.12: Localizagao dos furos na chapa de cobre, com dimensoes
em mm, para a medi¢ao de temperatura de parede do microcondensa-
dor.

Figura 3.13: Face inferior da placa de cobre ap6s a fixacao dos termo-
pares e preenchimento com cola.
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por um conversor de sinal MASS6000, ambos da marca Siemens, cuja
faixa de medigdo é de 0,1 a 45 kg/h para a agua. Segundo o fabri-
cante, a incerteza do instrumento é de 0,1% para m < 0,5kg.h™! e
0,03% para m > 0,5kg.h~'. O sinal de vazao é enviado diretamente
ao microcomputador através do conversor.

3.4.4 Fluxo de Calor

Durante o trabalho experimental, a primeira técnica utilizada
para se medir o fluxo de calor, removido do fluido em condensacao, foi
a de transdutores de fluxo de calor (fluximetros de calor). Todavia, a
dificuldade de instalagao, a fragilidade dos produtos comprados (mesmo
importados) e a alta resisténcia térmica desses, motivaram a busca por
outra solucao.

A Eq. 2.23 apresenta uma forma simples de calcular a poténcia
removida. Entretanto, como relatado anteriormente, a empresa negou-
se a fornecer as caracteristicas construtivas dos materiais utilizados nas
pastilhas termelétricas. Tentou-se, em vao, utilizar valores comuns de
propriedades de materiais usualmente presentes nos resfriadores, toda-
via os resultados foram inconsistentes.

Em vista disso, partiu-se para um método alternativo. O novo
método forneceu resultados consistentes para a medi¢ao da poténcia
removida, com baixa incerteza, e pode ser considerada uma inovacao
importante desse trabalho. Primeiramente fez-se um levantamento das
variaveis que poderiam afetar a poténcia removida. Concluiu-se que
para levantar uma curva de calibracao dos resfriadores, deveria ser mo-
nitorado o comportamento das temperaturas das faces quente e fria das
pastilhas, além da corrente elétrica, tensao de alimentacao da mesma e
temperatura do fluido resfriador.

Apos vérios testes com os resfriadores durante aproximadamente
um més, foi definido o melhor procedimento para se levantar a curva de
poténcia removida. Para isso, o RP foi posicionado entre dois blocos
de cobre, cada qual com um termopar no seu interior, como mostrado
na Figura 3.14.

O bloco de cobre inferior é aquecido por uma resisténcia elétrica
(de 1,5Q) construida com uma liga de niquel-cromo e revestida com
fita kapton. Essa resisténcia dissipa uma poténcia conhecida, Q,ecsist,
controlada através de uma fonte de tensao e é isolada termicamente
do meio externo através de uma camada de cortica. No contato entre
o resfriador e os blocos de cobre, utiliza-se uma pasta térmica espe-
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Figura 3.14: Fotografia de uma etapa da montagem do sistema de
calibracao do resfriador Peltier.

cial para resfriadores peltier, da marca Arctic Silver, feita & base de
prata, a qual apresenta alta condutividade térmica (350 W.(mK)™1).
Os termopares fornecem a temperatura das duas faces das pastilhas.

Os blocos de cobre passam por um processo de lixamento e po-
limento manual, antes da montagem do sistema de calibracao. Eles
possuem o mesmo tamanho que o RP, 30 mm x 30 mm, e espessura
de 4 mm. O termopar é alocado no interior de um furo de 1 mm de
diametro e 15 mm de profundidade (exatamente no centro da chapa).
Apos a alocagdo dos termopares, o furo é preenchido com uma mistura
de cola epoéxi e poé de cobre, a fim de diminuir a resisténcia térmica.

A chapa de cobre superior tem a face posta em contato com um
trocador de calor, muito semelhante ao utilizado na se¢do de teste (des-
crito na Segdo 3.2.1), mas com 40 mm de comprimento. Por ele escoa
uma solucao de dgua e monoetileno glicol com temperatura controlada
por meio de um banho térmico. As pegas s@o montadas entre duas
placas de aluminio, que fecham o conjunto através de quatro barras
roscadas, como apresentado na Figura 3.15.

Todo o conjunto é isolado termicamente do meio externo com la
de rocha. O trocador de calor (sumidouro) e a resisténcia elétrica séo,
ainda, separadas das placas de aluminio por camadas de cortica, outro
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Figura 3.15: Fotografia da montagem do sistema de calibracdo do res-
friador Peltier.

material isolante térmico.

As varidveis controladas nos testes foram as correntes elétricas
de alimentacao do Peltier e da resisténcia elétrica e a temperatura do
fluido resfriador. As medi¢oes se concentraram, inicialmente, nas tem-
peraturas do fluido resfriador, e das faces quente e fria do Peltier, além
da corrente e da tensao dissipadas na resisténcia elétrica e no resfriador
Peltier. Foi verificado que, para uma mesma corrente de alimentacao
e temperatura do fluido refrigerador, o aumento da poténcia dissipada
pela resisténcia elétrica causava variagao nas temperaturas de ambas
as faces do Peltier. Mesma consequéncia foi notada para variacbes na
corrente de alimentacdao dos RPs.

Devido ao bom isolamento do sistema, a perda de calor para o
ambiente externo foi desconsiderada. Um balanco de energia mostrou
que o calor perdido era cem vezes menor que o calor dissipado pela
resisténcia. Dessa forma, foi considerado que a poténcia removida pelo
RP, Qy, e a dissipada pela resisténcia elétrica, Qresist; 530 iguais, as
quais sao calculadas através da Eq. 3.10:

Qf = Qresist = V.1, (310)

onde V,. e I, representam a tensdo, em V, e a corrente elétrica, em A,
de alimentagao da resisténcia.

Depois de muitas tentativas, chegou-se a conclusao que a potén-
cia removida pelo resfriador Peltier, Q) ¢, é funcdo da corrente elétrica
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do mesmo e de um nimero adimensional, T;.. Esse nimero, batizado
de temperatura adimensional, dependente das temperaturas das faces
do RP, e calculado por:

(3.11)

onde T, e Ty representam as temperaturas da face quente e fria do
resfriador Peltier, em K, respectivamente.

O interessante é que esse numero adimensional, T,., apresentado
na Eq. 3.11 é o coeficiente de performance ideal do resfriador Peltier,
caso ele estivesse operando como uma maquina térmica. A utilizagdo
do nimero adimensional T, permite a obtencao de uma curva linear
de poténcia removida para cada corrente de alimentacao do RP, Irp,
como mostra a Figura 3.16. Esta, apresenta as curvas obtidas para
um dos resfriadores Peltier utilizados na secao de teste, que contempla
3A<Ipp <8Ae6,1W < Qf <32,3W. O levantamento da curva de
calibracao de cada Peltier foi obtido a partir de um intervalo de variacao
da poténcia dissipada pela resisténcia elétrica de aproximadamente 5W.
Tentativas foram feitas para juntar as curvas de diferentes correntes em
uma tnica, mas nao se obteve sucesso.

35 . . . . . ; . ;

30 |

25 -

20 -

QW)

5 H i s i s i H i s
-0,05 0,00 0,05 0,10 0,15 0,20

T=(T-T),

Figura 3.16: Curvas de calibra¢do de um dos resfriadores para 3 A <
Irp < 8 A.
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Cada par de pontos obtidos para o mesmo valor de corrente do
resfriador e de poténcia dissipada pela resisténcia elétrica, mostrados na
Figura 3.16, corresponde as temperaturas de fluido resfriador de —2°C'
e 4°C. Uma caracteristica importante é que com a utilizacao de T, a
influéncia da temperatura do fluido resfriador ¢ minima, principalmente
para poténcias menores, onde a dupla de pontos é muito préxima.

A Figura 3.17 apresenta a comparagdo entre as curvas obtidas
por trés resfriadores diferentes. Pode-se notar que as curvas sao di-
ferentes para todas as correntes elétricas do RP. Esse comportamento
corrobora a dificuldade de utilizar a Eq. 2.23, onde mesmo para res-
friadores idénticos, de mesmo lote de fabricacdo, as caracteristicas de
funcionamento sao diferentes.

25 -

i s ! H 1 s ! H I H i . ! H I s
0,000 0,025 0,050 0,075 0,100 0,125 0,150 0,175 0,200

T=(TT)T,

Figura 3.17: Comparacao entre as curvas de calibragao para trés res-
friadores.

Todavia, uma caracteristica importante de um bom método para
se determinar a poténcia removida pelos resfriadores, é a sua baixa in-
certeza. O calculo da incerteza da poténcia removida pelos resfriadores,
utilizando as equacgoes linearizadas para cada corrente, é apresentado
na proxima se¢ao.
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3.4.5 Incerteza

Foi constatado que sdo trés as fontes de incerteza no calculo da
poténcia removida por cada RP: a poténcia dissipada pela resisténcia
elétrica, u(Qresist) a determinacdo da temperatura adimensional, u(7.)
e a curva calculada pela linha de tendéncia, u(pol). Dessa maneira,
a incerteza padrdao combinada da poténcia removida pelo resfriador
Peltier, u.(Qy), é obtida combinando as parcelas acima citadas:

ue(Qf) = V12 (Qresist) + u2(T) + u?(pol) (3.12)

A incerteza expandida da poténcia removida para um intervalo
de confianca de 95% é:

U(Qy) = 2u.(Qy) (3.13)

A poténcia dissipada pela resisténcia elétrica é calculada através
da Eq. 3.10, onde sao duas as fontes de incerteza: a tensao e a corrente
elétrica. Assim, combinando-se essas incertezas tém-se:

2 2
U(Q,,.esist) _ \/(6%7“;31315 U(V»,»)) + (6%;31315 U(I,J) (314)

O valor da tensao é obtido através do sistema de aquisicao de
dados HP, modelo 34970A. Segundo o fabricante, para a faixa de me-
digdo utilizada (0 - 10 V), a incerteza de medicdo da tensao, em volts,
é calculado pela Eq. 3.15:

w(Vy) = 0,0035%V; + 0,005 (3.15)

onde V,. representa o valor de tensao medido.

A corrente elétrica € medida através de um multimetro da marca
Minipa, modelo ET - 2651. Os dados do fabricante do equipamento
informam que a precisao da leitura, em amperes, na faixa utilizada
(0-20 A) é obtida por:

u(l,) = 2%I, + 0,015 (3.16)

onde I, representa o valor de corrente medido.

O fabricante nao informou qual o nivel de confianca desses dados.
Todavia, é correto supor que estes dados sdo para 95% de confianca.
Para o calculo da incerteza padrao, deve-se, entao, dividir o valor obtido
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pela Eq. 3.16 por v/3, admitindo-se uma distribuicio retangular desses
dados de precisao.

A temperatura adimensional é obtida através da Eq. 3.11, sendo
funcao das temperaturas das faces quente e fria do resfriador, T; e
T}, respectivamente. A incerteza combinada relativa a temperatura
adimensional, u(7}) , é calculada através da Eq. 3.17:

w(T,) = ( 88%“ u(T)>2 (3.17)

onde @ e u(T) representam a equagdo do polindémio obtido com os
dados experimentais e a incerteza na determinacao da temperatura
adimensional, obtida através da Eq. 3.18.

)= () + (Bewr))

onde u(T,) e u(Ty) sao as incertezas padrdo dos termopares, cujo valor
é de 0,15°C, como relatado na Secao 3.4.2.2.

Finalmente, a ultima parcela de incerteza é relativa & obtencao
do polinémio, u(pol), realizada através do método de minimos quadra-
dos. Esta parcela é obtida através do desvio padrao do residuo, que é
a diferenca entre o valor de QRresist € 0 obtido através da curva, feita
para todos os pontos experimentais. Assim:

u(pol) = o(Qresist — Qy) (3.19)

A incerteza expandida da poténcia removida pelos resfriadores
é tomada como a maxima obtida dentre os trés RPs utilizados. Este
valor corresponde a U(Qy) =0,9W.

3.5 PROPRIEDADES TERMOFISICAS DO R-134A

O R-134a (1,1,1,2-Tetrafluoretano), cuja férmula molecular é
CHyFCF;3, é um fluido refrigerante halogenado utilizado em sistemas
de refrigeragao doméstico e automotivo. Este fluido sintético foi in-
troduzido no mercado no comecgo dos anos noventa, com o objetivo de
substituir o R-12, um CFC que apresentava grande perigo & camada
de ozonio. A Tabela 3.4 apresenta algumas propriedades do R-134a a
pressao de 8,4 bar, obtidas através do software EES.
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Tabela 3.4: Propriedades do R-134a & p = 8,4 bar

Propriedade Valor Unidade
Calor especifico do liquido, cp 1,457 kJkg= 1. K1
Calor latente de vaporizacdo, i, 170,2 kJkg™!
Condutividade térmica do liquido, k;  0,0793 Wm~t K1
Massa especifica do liquido, p; 1176 kg.m™3
Massa especifica do vapor, p, 41 kg.m™3
Massa molar, M 102 g.mol ™!
Numero de Prandtl do liquido, Pr; 3,23 -
Temperatura critica, T, 101 °C
Temperatura de saturacao, Tsqt 33,0 °C

Tensdo superficial, o 0,00702 N.m™!
Viscosidade dinamica do liquido, 1,76x10~*  Pa.s
Pressao critica, perit 40,6 bar
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4 DESCRICAO DOS PROCEDIMENTOS

Neste capitulo, serao descritos os procedimentos utilizados na re-
alizacao dos testes, bem como no tratamento dos dados obtidos. Os tes-
tes realizados na bancada experimental, descrita no capitulo anterior,
caracterizam-se pelo dificil controle das varidveis pressao e velocidade
massica do escoamento. Um programa desenvolvido em MATLAB di-
vide a secao de teste em diversos segmentos e permite o calculo de todas
as propriedades do escoamento em cada posicao da secao de teste.

4.1 REALIZACAO DOS TESTES

Os testes sdo realizados no aparato experimental descrito no ca-
pitulo anterior. Para isso, a bancada é carregada com o fluido de tra-
balho (R-134a). Esse procedimento é realizado através da valvula de
carregamento, denotada pelo nimero 5 na Figura 3.9. Primeiramente
é feito vacuo em todo o aparato experimental. Isso elimina gases nao
condenséveis, que poderiam se misturar ao fluido e influenciar a con-
densacao. Além disso, o vacuo facilita o carregamento de fluido.

Com o aparato evacuado, todos os registros da bancada sao fe-
chados e o banho térmico do pés-condensador é ligado & temperatura
de 10°C'. O cilindro contendo o fluido refrigerante é, entao, conectado
a valvula de carregamento e o pés-condensador preenchido com R-134a
até o topo. A véalvula de carregamento é fechada e o banho térmico do
pos-condensador ajustado & temperatura de 30°C. Quando esse valor é
alcancgado, todos os registros da bancada sao abertos e a bomba é ligada
no modo continuo para que o fluido escoe até a caldeira. No momento
em que a caldeira é totalmente preenchida, o processo de carregamento
é feito novamente. Todavia, agora somente até a etapa de enchimento
do poés-condensador.

Os testes sao feitos seguindo uma planilha, onde as condi¢bes
de pressao na entrada da sec@o de teste, pen:, velocidade maéssica, G,
e fluxo de calor médio dos RPs, ¢”, sao pré-estabelecidas. Obter es-
sas condicoes é um trabalho dificil, pois essas varidveis dependem de
trés fatores: a poténcia dissipada na resisténcia elétrica da caldeira,
Qcald € as temperaturas dos banhos térmicos dos RPs, T, rp e do pos-
condensador, Tj ».. A variacdo da poténcia dissipada ou de alguma das
temperaturas afeta tanto a pressao do fluido quanto o fluxo de calor e a
vazao. O método utilizado para alcancar uma determinada condicao de



124

pressdo, fluxo de calor e velocidade massica é apresentado no diagrama
de bloco da Figura 4.1.

o~
Condicdes desejadas:
Pdes; Gees: 4" des

Y

Configuragbes setadas:
Qca\d. Tb,pc: Tb‘RP

I
Y

Condicbes obtidas:
Preals Greal: q“real

o,

~

Preal = Pdes
Greal = Gdes

80 aquisicdes J

Figura 4.1: Diagrama de bloco do procedimento de testes.

Mantendo-se as temperaturas dos banhos fixas e aumentando-
se a tensao de alimentagao da resisténcia elétrica, por exemplo, tem-
se um aumento da velocidade méssica do vapor e, consequentemente
aumentos da taxa de evaporacdo na caldeira, e na pressao do fluido
na entrada da secdo de teste - aumento da temperatura na caldeira.
Além disso, a poténcia removida pelos RPs também aumenta. Caso
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Preal > Pdes
Grea\ = Gdes

Preal < Pdes
Greal = Gdes

Preal = Pdes
Grea\ < Gdes

Preal = Pdes
Greal > Gdes

‘J‘Tb.vc }'Qca\d ‘1Tb‘pc chald ‘1Tb‘pc cha\d
Preal < Pdes Preal > Pdes Preal > Pdes Preal < Pdes
Greal > Gdas Grea\ < Gdes Grsal > Gdes Grea\ < Gdes

e

[ §Qcaia

‘JT.,W

3 Qi

q"real > q”des q"real< q”des

L

‘ﬁh oo

’l.Tb,pc JTore

Figura 4.2: Intervencoes realizadas nas etapas denotadas por “A” e “B”
na figura anterior.

a temperatura do banho térmico do pds-condensador seja aumentada,
mantidas a poténcia dissipada na caldeira e a temperatura do banho
do RP, tem-se o aumento da pressao e da poténcia removida pelos
RPs, e a diminui¢ao da velocidade massica do fluido de trabalho. Por
outro lado, aumentando-se apenas a temperatura do banho térmico que
resfria os RPs, tém-se diminui¢ao da taxa de calor removido na se¢ao
de teste, um aumento da pressao e diminuicao da vazao do R-134a.
Todas essas possiveis combinagoes sao esquematizadas na Figura 4.2,
onde sdo indicadas as interven¢oes do operador, no modo A ou no modo
B.

Primeiramente sao ajustadas a poténcia a ser dissipada na cal-
deira (entre 60 W e 250 W), e determinadas a temperatura no banho
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resfriador dos RPs (entre —2°C e 4°C') e a temperatura do banho tér-
mico do pos-condensador (entre 10°C' e 35°C'). Quando o sistema atinge
o regime permanente faz-se uma comparacao entre as condicoes dese-
jadas e reais de pressao e velocidade méssica. Caso essas condigoes
nao sejam satisfeitas, deve-se intervir nos valores preestabelecidos de
temperatura do banho térmico do pés-condensador, Ty ,., e da poténcia
dissipada na caldeira elétrica, Q.q14- Essa intervencao, apresentada pela
letra “A” na Figura 4.1, é esquematizada com detalhes na Figura 4.2.

Nota-se que nessa etapa nao se faz atengao a poténcia removida
pelos RPs. Esse ajuste é menos complicado. Depois que a velocidade
méssica e a pressdo do fluido atingem os valores desejados, ajusta-se o
valor da poténcia removida pelos RPs. Se os valores real e desejado de
q" sdo diferentes, modificam-se as temperaturas dos banhos térmicos,
como mostra a letra “B” na Figura 4.1, e é descrito na Figura 4.2.

Uma vez satisfeita a dltima condicao, conforme mostra o es-
quema B da igura 4.2, sdo feitas 80 aquisi¢des de dados na frequéncia
de 1,5 s utilizando o multiplexador Agilent 34790A. Esses dados sdo
salvos no microcomputador através do software LabView. O procedi-
mento, cujo esquema € apresentado no diagrama da Figura 4.1, que
vai desde a definicao das condicoes até a leitura dos dados demora, em
meédia, 3 h. Inicia-se, entao, a etapa de tratamento dos dados, a qual é
descrita na préoxima secao.

Uma caracteristica da bancada é a operacao intermitente da
bomba. Isso causa pequenas oscilagoes também na pressdo e na va-
zao do vapor que é gerado na caldeira elétrica. Na Figura 4.3, sao
plotados os sinais de vazao massica de vapor, fluxo de calor removido
pelo RP2, temperatura do fluido na entrada da secdo de teste, tempe-
ratura do bloco de cobre medida por um dos 13 termopares, pressao na
entrada e queda de pressao na se¢ao de teste. Todas essas variaveis sao
mostradas em funcao do tempo, durante um intervalo de aquisicao de,
aproximadamente, 90 s.

A Figura 4.3 mostra grandes oscilagbes na velocidade méssica
e na queda de pressdo, principalmente. Essa tltima é causada nao
somente pela bomba, mas também por outros motivos que nao se sabe
ao certo, inerentes ao processo de escoamento do fluido de trabalho,
visto que no escoamento monofésico essa oscilacao do sinal é menor.
As medigoes de temperatura e fluxo de calor sdo pouco afetadas pela
intermiténcia da bomba. Para a reducao dos dados sao utilizados os
valores médios das varidveis medidas.
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Figura 4.3: Dados medidos durante um intervalo de 90 s.

4.2 TRATAMENTO DOS DADOS

Os valores médios dos sinais das variaveis medidas sao os para-
metros de entrada no programa de célculo, desenvolvido no MATLAB,
o qual tem por objetivo calcular o estado do fluido ao longo da segao
de teste. Este programa realiza os cilculos para um tnico microcanal,
ou seja, a vazao massica total e a taxa de calor extraido com os resfri-
adores Peltier sdo divididos por 8. Dessa forma tém-se a vazdo média
em um canal, considerando uma distribuicao ideal de vazao e fluxo de
calor médio na superficie interna do canal. Todas as propriedades do
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fluido utilizadas sdo calculadas através do programa Engineering Equa-
tion Solver (EES). A Figura 4.4 apresenta um diagrama de blocos com
o resumo do procedimento adotado no tratamento de dados.

PARAMETROS DE ENTRADA:
Dados geométricos
Medictes: Tent, Pent, AP, M, q"

|
y

REGIAO MONOFASICA:
Calculo das propriedades do segmento N;
Balango de energia no segmento (Tsaigani)
Queda de pressdo no segmento (Psaiga,ni)

* i=i+1

( Avango no segmento (Nj.1)
TentNit1 =T saida,Ni
Pent,ni+1 =Psaida,Ni
Calculo de Teat

Sim *

REGIAO BIFASICA!
Célculo das propriedades do segmento N;
Balango de energia no segmento (isaida,ni)
Pressao na saida do segmento (Psaida,ni) i=i+1
ToaigaNi=Tsat
hey, € Ty € medida no segmento

LNi > 0,090 mm

REGIAO BIFASICA ADIABATICA:

TentNi+1 Zlsaida,Ni
Presséo na saida do segmento (pPsaida,ni)

=i+

CONDIGOES DE SAIDA DA SEGAO DE
TESTE

Figura 4.4: Diagrama de blocos referente ao tratamento de dados.

O programa consiste, basicamente, na divisao do microcanal em



129

N partes iguais, onde se tem sempre os pardmetros no inicio de cada
segmento e sdo calculados seus valores no final do mesmo. Procedi-
mento este semelhante ao método de elementos finitos. O segmento
N;, por exemplo, utiliza como parametros de entrada, os mesmos valo-
res calculados no final do segmento N;_;. E assim é feito até o ultimo
segmento.

Os dados de entrada do problema sao: temperatura e pressao do
fluido na entrada da secao de teste; queda de pressao na secao de teste;
temperaturas medidas na parede do bloco de cobre; poténcia removida
por cada RP e velocidade massica. Uma caracteristica de escoamentos
com mudanca de fase, que dificulta a analise térmica do processo, € a
dependéncia deste com a pressao do fluido. Para se conhecer o coefi-
ciente de transferéncia de calor local, deve-se saber a temperatura de
saturacao do fluido nesse mesmo local. Pela impossibilidade de se ins-
talar um medidor de temperatura no interior dos tubos capilares, esse
dado é obtido da pressao de saturacao. Portanto, deve-se avaliar, com
boa precisao, a pressao em cada ponto dos microcanais.

A diferenca de pressao é medida entre os manifolds da secao de
teste. A Figura 4.5 apresenta um esquema, da secdo de teste incluindo
as parcelas de queda de pressao consideradas no problema.

Aploca\,entrada Apmicroca\ruatis Aplocal‘sa\‘da

- -

Apr'nanh‘old,entrada\

Apmanifo\d,sa\’da

Figura 4.5: Representacao esquematica das parcelas de queda de pres-
Sao

Dessa forma, a queda de pressao total, medida pelo transdutor
de pressao, é composta pelas parcelas representadas na Figura 4.5 e na
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Tabela 4.1: Parcelas de queda de pressao referentes & entrada da secao
de teste

| Parcela \ ¢ [ G |
(Ap)manifold,entrada Eq. 2.34 m/Amam'
(Ap)QO entrada Eq‘ 2.45 m/Amam
(Ap)cont Eq' 2.43 m/Adist

seguinte expressao:

(Ap)medida = (Ap)manifold7entrada + (Ap)local,entrada + (Ap)microcanais +
+ (Ap)locaLsaida + (Ap)manifold7saida (41)

A perda local na entrada ¢é aproximada para uma composic¢do de
duas mudangas geométricas: uma mudancga de direcao em 90° e uma
contracao. E na saida, considera-se primeiramente uma expansao e
depois uma curva em 90°. As parcelas de queda de pressdo referentes
a entrada da secao de teste sao todas calculadas utilizando a equacgao
de Darcy- Weisbach, apresentada na Eq. 2.33.

Como o vapor chega & secao de teste levemente superaquecido,
as parcelas (Ap) . irold.entrada € (AP)local entrada 580 calculadas para o
escoamento monoféasico de vapor. Os valores dos coeficientes de resis-
téncia e das velocidades méssicas utilizadas no calculo de cada parcela
de queda de pressao sao mostradas na Tabela 4.1.

Na Eq. 2.34 o fator de atrito utilizado é o de Blasius, para escoa-
mento turbulento (Eq. 2.37). A &area da secdo transversal do manifold,
Apnani, € calculada da seguinte forma:

D2
A = W (4.2)

onde D,,ani = 3,5mm é o didmetro interno do manifold.

Ja a area de distribuicdo, Ag;s, é considerada a area por onde
0 vapor escoa antes de sofrer a contracao e ser distribuido nos oito
microcanais, representada pela Eq. 4.3. A Figura 4.6 representa esque-
maticamente essa area, a partir de um corte axial no manifold.

30%2% 1076
Ay = 22220 (43)

Nota-se que a area do distribuidor é dividido por oito, pois a
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Figura 4.6: Area de distribuicio considerada nos calculos (dimensoes
em mm)

queda de pressao nos microcanais é avaliada apenas considerando um
tinico microcanal. Considera-se que a queda de pressdo é a mesma em
todos os microcanais.

Descontando-se as parcelas de queda de pressao na entrada da
secao de teste da pressao medida, tém-se o valor da pressao na entrada
do microcanal. Com isso calcula-se a temperatura de saturagio relativa
4 essa pressao, Tsq:. Esse valor é comparado com a temperatura medida
na entrada da secao de teste, T.,: a qual é considerada a mesma no
inicio dos microcanais . Assim, se Tyqr < Tont 0 fluido esté no estado de
vapor superaquecido. Caso Tyt = Tepnt, entdo o fluido esta entrando
na secao de teste ji no estado de saturacdo. Em média, nos testes,
a temperatura do fluido medida apresentou um superaquecimento de
0,7°C.

A pressao e a temperatura na entrada do microcanal, além da va-
zao de fluido medida no fluximetro méssico dividida por oito, sdo as con-
di¢oes de entrada do primeiro segmento. Com esses dados, calculam-se
as propriedades do fluido e é feito um balanco de energia, utilizando-se
o valor de poténcia removida pelo primeiro resfriador Peltier. Com esse
balango, Eq. 4.4, calcula-se a temperatura na saida do segmento:

4Essa consideracdo é muito boa, visto que calculos simples, incluindo o isola-
mento do tubo mostraram que essa reducdao é sempre menor que 0,1°C.
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8N
Tsaida,Ni = Tent,Ni - M (44)
CpMuyn

onde cp, Qy, My, € N representam o calor especifico do R-134a &
pressdo constante - calculado na entrada do segmento, em J.kg~'. K1,
a poténcia total removida pelo RP, em W, a vazao massica em um
tinico microcanal (vazao massica total dividida por oito), em kg.s™1, e
o nimero de segmentos, respectivamente. O subindice N4 representa o
i-ésimo segmento.

A queda de pressdo no segmento, onde o fluido encontra-se no es-
tado de vapor superaquecido, é calculada através da equacao de Darcy-
Weisbach, Eq. 2.33, onde o fator de atrito é obtido pela correlagdo de
Blasius, Eq. 2.37. Assim:

Dsaida,Ni = Dent,Ni — ADBlasius (4.5)

O segmento subsequente utiliza como temperatura e pressao de
entrada, as mesmas condi¢oes de saida do segmento anterior. Deve-
se conferir, entretanto, se o fluido ja estd no estado de saturagao.
Calcula-se a temperatura de saturagdo do fluido na saida do segmento,
Tiat saida,Ni> €m fungdo de psatda,ni, € compara-se com a temperatura do
fluido obtida pela Eq. 4.4. Caso Tyt saida,Ni < Tgaida,Ni, O €scoamento
continua no estado de vapor superaquecido, e repete-se o procedimento
(Egs. 4.4 e 4.5). Se Tyat saida,Ni = Lsaida,Ni, €ntao o escoamento ja se
encontra no estado de saturagao.

Quando isso acontecer, considera-se como condi¢ao de entrada
do préximo segmento o titulo de vapor igual a 1. A outra condigao
considerada na entrada do segmento é a pressao do fluido, cujo valor
é o calculado na saida do segmento anterior. Calculam-se, entdo, as
propriedades do fluido e realiza-se um balan¢o de energia no mesmo,
para que se obtenha o valor da entalpia na saida desse segmento. Esse
balango é apresentado na Eq. 4.6:

Qf/(SN)

Mayn

Tsaida,Ni = Tent,Ni — (4.6)
onde ient, Ni, saida,Ni € N Tepresentam as entalpias de entrada e de saida
do i-ésimo segmento, em .J.kg~!, e o ntiimero de segmentos utilizados,
respectivamente.

Com o valor de ig,1da,ni calculado, pode-se obter o titulo de vapor
na saida do segmento, Ty :saida,Ni:
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lsaida,Ni — U, Ni (4.7)

Ly;saida,Ni = -
Uv,Ni
onde i; n; € i, representam as entalpias do liquido e de vaporizacao,
em J.kg!, calculadas em funcdo da pressdo na entrada do segmento
N;.

A determinacdo da queda de pressao bifasica é feita assumindo-
se que ela ocorre linearmente desde o inicio do escoamento bifasico até a
saida dos manifolds. O ideal seria fazer essa consideracao descontando
também a queda de pressao no manifold de saida, todavia, para se
calcular essas parcelas, deve-se ter conhecimento do titulo de vapor na
saida dos microcanais. A queda de pressdo na saida é, entretanto, muito
pequena. Além disso, h4 uma compensacdo na queda de pressao na
saida, visto que a parcela referente & expansao é negativa, enquanto que
as parcelas de mudanca de direcao e atrito no manifold sao positivas.
A pressao na saida de cada segmento &, entdo, determinada da seguinte
forma:

Apy;
Dsaida,Ni = Pent,Ni — Nm (4.8)

onde Ap;;, € N representam a queda de pressao medida experimental-
mente ji descontadas as parcelas referentes & entrada dos microcanais
e o namero de segmentos utilizado, respectivamente.

Nas quatro posicoes distantes da entrada dos microcanais, onde
sdo feitas as medigoes de temperatura do bloco de cobre (ver Fi-
gura 3.12), pode-se calcular o coeficiente de transferéncia de calor por
conveccao, h, durante a condensacao. Isso é feito a partir da defini¢ao
do h, apresentada na Eq. 4.9:

1"

-9
Tylf ()] = Tp

onde ¢”, T, e T¢[f(p)] representam o fluxo de calor médio removido
pelo RP, em W.m ™2 e as temperaturas média da parede dos tubos e do
fluido de trabalho, em °C, respectivamente. A temperatura do fluido de
trabalho é a temperatura da saturacao da pressao média no segmento.
A temperatura da parede é tomada como a média das trés medigoes
feitas na posicao onde o h estd sendo obtido. O fluxo de calor médio
removido por cada RP é calculado da seguinte forma:

" _ Qf
87TDLRP

h (4.9)

q (4.10)
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onde Qf, D e Lrp representam a poténcia total removida pelo RP, em
W, o didmetro interno do microcanal, em m, e o comprimento do RP
(Lrp = 0,03m) , respectivamente. O denominador da Eq. 4.10 signi-
fica a 4rea superficial interna de todos 0s microcanais, que se encontram
sob o efeito do RP em questao.

Pode-se perceber que este trabalho considera que a poténcia total
removida por cada RP é uniforme e proveniente apenas do fluido de
trabalho. Ou seja, nao ha calor sendo transferido de um resfriador
para outro. Essa é uma aproximagcao, pois na proximidade entre um
RP e outro, deve haver transferéncia de calor entre eles, visto que eles
removem diferentes poténcias.

Deve-se tomar cuidado de utilizar o valor de poténcia removida
correta na Eq. 4.10. Isso porque sao utilizados na secao de teste trés
RPs, e cada um apresenta uma poténcia removida diferente. Assim, no
avanco de segmento, calcula-se a posicao desse com referéncia a entrada
dos microcanais, Eq. 4.11, e se compara este valor com o posicionamento
dos trés RPs.

L
Ly;=LNi—1+ 70%“” (4.11)

onde Ly;, Lni—1, Leanar € N representam as posicoes dos segmentos
atual e anterior, o comprimento total dos microcanais e o ntimero de

segmentos, respectivamente. Dessa meneira, é averiguado qual dos
trés RPs esta na posicdo do segmento:

RP1 se Lpy; <0,03m
RP2 se 0,03m < Ly; < 0,06m
RP3 se 0,06m < Ly; <0,09m

Caso Ly; > 0,09m, o segmento esta localizado na parte adiaba-
tica dos microcanais. Essa regidao tem comprimento total de 7mm
e nela é calculada apenas a queda de pressdo em cada segmento.
Considera-se que nao ha variacao de entalpia nessa parte do escoa-
mento, todavia, como ha queda de pressao, h& também variacdo na
temperatura e no titulo de vapor do escoamento, os quais sao ainda
calculados no final de cada segmento. Quando se chega ao segmento
final (Ln; = Loapitar = 0,097 mm), tem-se o titulo de vapor, a pressdo
e a temperatura na saida dos microcanais. Com isso, calculam-se as
parcelas de queda de pressao referentes & expansao do vapor, & curva
em 90° e ao atrito nos manifolds, apresentadas na Tabela 4.2.

5 As propriedades p e p sio calculadas através do modelo homogéneo, pelas Eqgs.
2.48 e 2.49, respectivamente
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Tabela 4.2: Parcelas de queda de pressao referentes & saida da secao de
teste

| Parcela \ ¢ ‘ G ‘
(AP) ey Eq. 2.77 | m/Apicrocanais
(Ap)go saida Eq. 2.45° m/Agist
(Ap)manifold,saida Eq. 2.34° m/Amani

Teém-se, entao, o valor de queda de pressao do escoamento no
interior dos microcanais, ApPmicrocanais, descontando-se de Apy;,, as par-
celas de queda de pressdo da saida do manifold, apresentadas na Ta-
bela 4.2.

4.2.1 Comparacao dos Resultados Experimentais com os Te6-
ricos

Um dos objetivos deste trabalho é a comparacao entre os resul-
tados experimentais com os teodricos, calculados através de modelos e
correlagoes da literatura. Para isso, sdo apresentadas, no Capitulo 2,
formulagoes propostas por diversos autores para o calculo do coeficiente
de transferéncia de calor local na condensacao e para a queda de pres-
sao por atrito no interior dos canais. Nos segmentos, além do célculo
da pressao, temperatura, titulo de vapor e entalpia, sdo calculados os
valores de queda de pressao e h utilizando oito e dez formulacoes, entre
modelos e correlagoes, respectivamente.

E estimada a queda de pressio teorica, calculada com cada uma
das seis formulacoes, em cada segmento, com as propriedades do fluido
e o titulo de vapor calculados no inicio e no centro de cada segmento,
respectivamente. A queda de pressao total tedrica nos microcanais é
obtida somando-se as parcelas de todos os segmentos:

N
Apatrito;te()rica = Z Apa‘crito;te()rica Ni (4-12)
i=1

Além disso, é avaliada a queda de pressao devido & desacelera-

¢ao do escoamento em cada segmento, utilizando-se a Eq. 2.47. Esses
valores sdo todos somados, compondo a parcela de Apgesaceleragio (Ver
Eq. 2.46). Assim, pode-se obter a queda de pressdo experimental por
atrido no interior dos microcanais, Apairito utilizando-se a Eq. 2.46.
Esse é o valor comparado com as formulagoes teéricas para a queda de
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pressdo na Secdo 5.2.4.

Ja o coeficiente de transferéncia de calor por conveccao é cal-
culado a partir dos modelos e correlagoes nas quatro posigoes onde a
temperatura da parede é medida. Esse calculo é feito também utili-
zando as propriedades do fluido estimadas no inicio de cada segmento.
Seus valores sdo comparados com os obtidos experimentalmente através
da Eq. 4.9 na Se¢ao 5.3.5.

4.2.2 Escolha do Nuamero de Segmentos

O programa para calculos desenvolvido em MATLAB e EES, des-
crito nesse capitulo apresenta como caracteristica a divisao dos tubos
na sec¢ao de teste em N segmentos. Fez-se uma andlise de sensibilidade,
a fim de estimar o nimero de divisoes a partir do qual as variaveis nao
sofrem alteracdo. A Figura 4.7 apresenta o titulo de vapor calculado
na saida da secao de teste para cinco diferentes condicoes, numeradas
de 1 a 5, no eixo das abcissas e apresentadas na Tabela 4.3.

0*875 T T T T T
A
}/
7
0,850 |- i i
7
— %
(] L/
£ e 4
i i
- 0825 ) A -
o] N
Q g
@ 7
> .y
[0] //
° | i |
o 0800 i
=
2
[ .,:/';)l/
L
.7 .. .. _ . -
0775 | 7 = N=97/L =1mm .
7,/’ @ N=194; L _=0,5mm
¢ -4~ N=291; L_=0,33 mm
01750 1 1 1 1 1
1 2 3 4 5

Condigéo de teste

Figura 4.7: Sensibilidade do célculo do titulo de vapor na saida da
secao de teste para as condigoes apresentadas na Tabela 4.3
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Tabela 4.3: Condigoes de teste utilizadas na Figura 4.7

Condi(;éo DPent Tsat G qxz
(bar) (°C) (kg.m=2.s71) (KW.m™2)

1 73 29 230 21

2 9,7 38 335 26

3 8,4 33 385 25

4 8,4 33 445 29

5 9,7 38 335 17

Foram testadas trés diferentes numeros de divisoes, e pode-se
perceber pela Figura 4.7 que a partir de 194 divisoes, que corresponde
a 0,5 mm cada segmento, o valor do titulo ndo mais se altera. A maior
diferenca entre os valores de x, calculados com N = 291 e N = 194
foi de 560 ppm. Desta maneira, os calculos apresentados nesse trabalho
utilizam 194 segmentos.

4.2.3 Resumo

Este capitulo apresentou os procedimentos adotados na realiza-
cao dos testes experimentais em bancada e no tratamento dos dados
obtidos. Foi explicado detalhadamente o processo de controle das va-
riaveis pressao, velocidade maéssica e fluxo de calor nos testes experi-
mentais. O procedimento de célculo das condigoes do fluido de trabalho
em cada ponto da secao de teste é descrito, cuja caracteristica é a divi-
sdo da mesma em N segmentos. A escolha desse numero de segmentos
também é relatada ao final do capitulo
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES

Neste Capitulo, sdo apresentados os resultados obtidos na ban-
cada experimental descrita no Capitulo 3, utilizando a metodologia
descrita no Capitulo 4. Primeiramente, é feita a caracterizacao das
condicoes de teste, utilizando-se, um mapa de padroes de escoamento.
Apos, é discutida a influéncia do titulo de vapor, da velocidade mas-
sica, do fluxo de calor e da temperatura de saturacdo do fluido na
queda de pressao e na transferéncia de calor para a condensacao no
interior de microcanais. Por fim, os dados experimentais para Ap e h
sao comparados com os obtidos de modelos e correlacoes apresentadas
nas Secoes 2.10 e 2.11.

5.1 CARACTERIZACAO DAS CONDICOES DE TESTE

Foram obtidos 56 dados para a queda de pressao e 212 para o
coeficiente de transferéncia de calor local na condensacao, dentre os
quais 10 foram descartados por apresentarem incerteza maior que 80%.
As condigoes de teste englobam:

e 230kgm 2571 <G <445kgm 2571
o 17TEW.m=2 < ¢!/ <535 kW.m—2

0,55 < 2, < 1

7,3bar < p <9,7bar

28°C < Tsqt < 38°C

0 < Re; < 616
e 6621 < Re, < 28145

Para as condigoes descritas acima, o nimero de E6tvos,Fo, ficou
em torno de 50, e o de confinamento, Co foi de aproximadamente 1,1,
ambos bem acima dos limites de transicdo entre macro e microcanais,
de 1 para Fo e 0,5 para Co, apresentados na Secao 2.2. Esses resul-
tados expressam que nas condigOes testadas, o escoamento interno a

6 A grande maioria dos dados engloba fluxos de calor de até 29 kW.m 2. Todavia,
uma mudanca do sistema de resfriamento dos resfriadores permitiu a realizacio de
testes adicionais com fluxos de calor mais altos, 48 e 53 kW.m =2
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microcanais, do presente estudo, deve ser influenciado pelos efeitos da
microescala.

A Figura 5.1 apresenta todos os dados experimentais obtidos no
presente estudo, plotados no mapa de padrao descrito por Coleman e
Garimella.

800 ,

700 Anular e Misto
600

500

400

G (kg.m>s™)

300

Plug/Slug e
Anular

200

00 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10
Titulo de vapor, x
\4

Figura 5.1: Pontos experimentais plotados no mapa de padroes pro-
posto por Coleman e Garimella.

A Figura 5.1 mostra que os dados experimentais estdo nos pa-
droes de escoamento anular e misto. Todos esse padroes encaixam-se
dentro do padrao “basico” anular.

5.2 RESULTADOS PARA A QUEDA DE PRESSAO

A Figura 5.2 apresenta todas as nove diferentes parcelas, consi-
deradas nesse trabalho, que contribuem para a queda de pressao medida
entre os manifolds, Ap. Fica claro que as parcelas referentes as mu-
dangas de direcao em 90°, ao atrito nos manifolds e a parte monofésica
da segao de teste sdo despreziveis (somadas elas representam menos de
0,5% da queda de pressao total). As parcelas referentes a desaceleragao
e & expansao na saida dos microcanais tém valor negativo, ou seja, re-
presentam um ganho de pressao. O valor da desaceleragao representa,
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no méximo, 2,5% da queda de pressdo total na se¢do de teste. As par-
celas referentes & expansdo e contragdo representam em média 2% e
5,5%, respectivamente, da queda de pressdo total.

11000 —
-| I Manifold Saida
10000 | Curva 90° Saida
|| M Expans&o
9000 | mm Atrito
| I Aceleraggo
8000 “|| = Monofasica
7000 || Contraq.é:)
|| I Curva 90° Entrada
65000 -| | Il Manifold Entrada
i 5000
2 4000
3000 A
2000 4
1000—|| i R J
0 n ad=f-4=4-{ -1
qopo b 0 o0
0 10 20 30 40 50
Teste

Figura 5.2: Contribuicao de cada parcela de queda de pressao experi-
mental em todos os testes.

A seguir, sdo apresentadas as influéncias dos parametros veloci-
dade massica, fluxo de calor e temperatura de saturagdo sobre a queda
de pressao. O efeito do titulo de vapor nao pode ser analisado, como foi
feito anteriormente para a transferéncia de calor, pois nesse caso tém-se
apenas um valor de queda de pressao para cada condicao de teste.

5.2.1 Efeito da Velocidade Massica

A Figura 5.3 apresenta a queda de pressao por atrito média nos
microcanais, em funcao da velocidade massica para trés diferentes con-
digoes de teste. Foram testadas quatro valores diferentes de velocidades
maéssicas, na faixa de 230 — 445 kg.m=2.s7 1.

A velocidade massica, segundo a Figura 5.3, apresenta influéncia
significativa na queda de pressdo por atrito nos microcanais. Nas trés
diferentes condigoes apresentadas, bem como em todos os demais testes,
aumentando-se o valor de G, a queda de pressao também aumenta.

Esse resultado é esperado, pois a queda de pressao é proporcional ao
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Figura 5.3: Influéncia da velocidade massica sobre Apgirito-

quadrado da velocidade do escoamento (ver Eq. 2.33).
5.2.2 Efeito do Fluxo de Calor

A influéncia do fluxo de calor sobre a queda de pressao devido
ao atrito no interior dos microcanais é apresentada na Figura 5.4.

Nao héa, de acordo com a Figura 5.4, influéncia notavel do fluxo
de calor sobre a perda de carga distribuida para as condigoes testadas.
O que acontece nesse caso, ¢ uma compensacao de efeitos. Podemos
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Figura 5.4: Influéncia do fluxo de calor sobre Apgirito-

considerar que a perda de carga em escoamentos bifasicos é a compo-
sicao de trés parcelas de atrito: liquido-parede, vapor-parede e liquido-
vapor. Como o escoamento ¢ anular, ndo hi a ocorréncia da interface
vapor-parede.

Sabendo-se que quanto maior o fluxo de calor, menor o titulo de
vapor médio nos canais, ou seja, maior a quantidade de liquido conden-
sado, podemos concluir que a vazdo massica (ou velocidade massica)
do liquido é maior. Assim, a parcela de atrito liquido-parede aumenta
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com o aumento do fluxo de calor. Entretanto, a diminuicdo de x, reduz
o valor do fator de escorregamento, S (ver Segao 2.7), diminuindo as-
sim a parcela de atrito na interface liquido-vapor. Na comparacao dos
pontos de fluxos de calor de ¢/ = 27TkW.m ™2 e ¢ = 53kW.m~2 para
as condigoes de teste apresentadas no grafico superior da Figura 5.4,
tem-se que a média da velocidade méassica da parcela liquida é 2, 3 vezes
maijor para o caso de maior fluxo de calor. Por outro lado, o fator de
escorregamento é 2,6 vezes menor, para o caso de maior fluxo de calor.

5.2.3 Efeito da Temperatura de Saturacgao

Como relatado na se¢do anterior, pode-se dividir a perda de
carga em escoamentos bifasicos no regime anular em duas parcelas:
uma devido ao atrito liquido-parede e outra na interface liquido-vapor.
Comparando-se os resultados obtidos para as pressoes de 7,3 bar e
9,7 bar apresentados no grafico superior da Figura 5.5, nota-se que a
parcela de atrito liquido-parede é a mesma para ambos os casos, visto
que a vazao maéssica do liquido é a mesma (o titulo de vapor é o mesmo
em ambos os casos, na saida da sec¢do de teste). O fator de escorrega-
mento, S, entretanto, que permite que se tenha uma ordem de grandeza
da parcela de atrito entre as diferentes fases, sofre a influéncia da razao
entre as massas especificas do liquido e do vapor.

Com o aumento da pressdo de saturagio, a massa especifica do
liquido decresce e a do vapor aumenta, diminuindo tal razao. Para a
pressao de 9,7 bar, essa razdo é 30% menor que na pressao de 7,3 bar.
Fisicamente falando, a queda dessa razao significa dizer que o vapor
ocupard um espago menor no interior do tubo, e o liquido, um espaco
maior. Como as vazoes massicas de ambas as fases mantém-se as mes-
mas para as diferentes pressoes, a velocidade do vapor decresce e a
do liquido aumenta, diminuindo o fator de escorregamento, S, entre
elas. Ou seja, nesse caso particular, o fator de escorregamento entre as
fases diminui em 30% quando a pressdo/temperatura de saturacio do
escoamento aumenta de 7,3 bar para 9,7 bar.

5.2.4 Comparagao com Modelos

Os graficos da Figura 5.6 apresentam as comparacoes dos re-
sultados experimentais obtidos para a perda de carga com os modelos
descritos na Se¢do 2.10.2.3. Analogamente ao apresentado na anélise
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Figura 5.5: Influéncia da temperatura de saturagao do fluido de traba-
lho sobre Apgirito

comparativa do h, utiliza-se a incerteza absoluta média, IAM, para
comparar os valores experimentais e tebricos. Para a queda de pressao
por atrito, esse valor é definido como segue:

ApExperimental — ApPModelo

ITAM = * 100

5.1
ApExperinzlental ( )

onde Apgxperimental € ADModelo representam a queda de pressao por
atrito experimental e a obtida através do modelo ou correlagao, respec-
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tivamente.

Os valores de queda de pressao friccional calculados a partir de
Lockhart e Martinelli (1949) e Zhang e Webb (2001) ndo sio apresen-
tados, pois tais formulacoes apresentaram resultados bem discordantes
dos obtidos no presente estudo, a ponto de sua comparagdo no grafico
nao ser possivel. Essas formulacoes superestimaram em mais de dez
vezes a perda de carga medida.

O modelo que apresentou os melhores resultados na comparagao
com os dados experimentais foi o proposto por Cavallini et al. (2006),
com TAM = 7,9%, apresentado na Figura 5.6a. Este foi desenvolvido
para escoamento anular puro e anular misto, comparaveis aos regimes
dos testes deste trabalho.

O modelo homogéneo, o mais simples de todos, apresentou bons
resultados, como pode ser visto na Figura 5.6b. Como esperado, ele
subestima os resultados para a queda de pressao, visto que, o modelo
considera que ndo hé escorregamento entre as fases. Sabe-se, porém,
que no regime de escoamento anular ha considerével diferenca entre as
velocidades do vapor e do liquido, como discutido na segao anterior.

Diferentemente do modelo de Lockhart e Martinelli (1949), os
modelos classicos de Chisholm (1973), Figura 5.6¢c, e Friedel (1979),
Figura 5.6d, apresentaram bons resultados para a predicao da queda
de pressdo, com respectivas incertezas absolutas média de 11% e 17%
em relacao aos dados experimentais. Ambos os modelos superestima-
ram praticamente todos os dados experimentais obtidos. A correlacdo
proposta por Muller-Steinhagen e Heck (1986), cuja comparacéo com os
dados experimentais é mostrada na Figura 5.6e, apresentou incerteza
média absoluta de 22%, todavia, como os modelos citados anterior-
mente, ele superestimou praticamente todos os dados medidos. Esses
bons resultados apresentados pelos quatro modelos citados nesse para-
grafo remetem a uma conclusdo muito importante: a perda de carga
em escoamentos com condensacao convectiva no interior de microcanais
pode ser estimada utilizando-se correlagoes propostas para a perda de
carga em canais convencionais para escoamentos adiabaticos.

Finalmente, a correlagdo empirica proposta por Revellin e
Thome (2007) apresentou uma incerteza meédia de 78%, Figura 5.6f,
sendo que o modelo superestimou todos os dados. A correlagdo em-
pirica de Revellin e Thome (2007), apesar de ter sido proposta para
escoamento no interior de canais com o mesmo didmetro do utilizado
nesse trabalho, foi desenvolvida baseada majoritariamente em resulta-
dos experimentais com baixos titulos de vapor.
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Figura 5.6: Comparacao dos resultados experimentais para a queda de

pressao por atrito com modelos da literatura.
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5.3 RESULTADOS PARA A TRANSFERENCIA DE CALOR

Uma caracteristica importante dos dados apresentados nesta se-
¢ao diz respeito a forma de resfriamento da superficie de condensagao.
Mesmo a remocao de calor sendo efetuada por trés resfriadores Pel-
tiers da mesma marca e lote de fabricacao, eles apresentam eficiéncia
diferente. Em outras palavras, para uma dada condi¢ao de entrada do
fluido na secao de teste, cada um dos trés resfriadores remove potén-
cias diferentes. A Figura 5.7 apresenta os resultados obtidos para a
condi¢do de entrada de G = 445kg.m™ 2.5 e p =9, 7 bar.

Pode-se perceber que o fluxo de calor varia de 23 a 31 kW.m ™2
para esta condicao de teste. Na comparacao dos dados, o fluxo de calor
é considerado o valor médio entre os trés, que em praticamente todos
os casos é o valor do fluxo removido pelo Peltier do centro.

Entretanto, pela Figura 5.7, observa-se que o decréscimo do ti-
tulo de vapor (grafico do topo) apresenta pouca variagao de inclinagao.
Ou seja, a variacao do fluxo de calor nao é suficiente para alterar muito
a forma com que o titulo de vapor decresce.

Ainda na Figura 5.7, o grafico inferior apresenta as temperatu-
ras da parede da secdo de teste e de saturacdo do fluido. Nas quatro
posicoes, as temperaturas da parede sao sempre muito proximas. As di-
ferencas entre as temperaturas da parede medidas na mesma posicao z
nao ultrapassaram 0, 5° em todos os testes. Isso pode ser um indicio de
que a distribuicao de vazoes nos diferentes canais tende a ser uniforme.
Além disso, pode-se notar que a diferenca entre as temperaturas do
fluido e da parede é muito pequena na primeira posicdo medida. Esse
fato gera altos valores de incerteza experimental para os h’s medidos
(apresentada no Apéndice F) em z = 15mm, como pode ser observado
no grafico do centro.

O grafico do centro da Figura 5.7 apresenta os coeficientes de
transferéncia de calor por condensacdo nas quatro posi¢oes, calcula-
dos utilizando-se a média entre as trés temperaturas medidas em cada
posicdo z Assim como relatado no pardgrafo anterior, a incerteza ex-
perimental diminui & medida que se distancia da entrada do tubo. Isso
deve-se ao fato de que a diferenga entre as temperaturas do fluido e da
parede cresce ao longo da se¢ao de teste.
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na secio de teste e do fluxo de calor para G = 445kg.m 2.5 1 e p =
8,4 bar.

5.3.1 Efeito do Titulo de Vapor

A influéncia do titulo de vapor sobre o coeficiente de transferén-
cia de calor durante a condensacao é analisada para uma determinada
condicao de teste, aproveitando-se das medicoes de temperatura da pa-
rede do canal nas quatro diferentes posicoes. As Figuras 5.8 apresentam
os resultados para quatro condigoes de teste distintas, onde se observa
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que esses efeitos sdo muito similares. E importante ressaltar que as
emais condicoes testadas, e nao apresentadas aqui, mostram sempre
d d testadas, tad , t

as mesmas tendéncias.
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Figura 5.8: Influéncia do titulo de vapor sobre o h para diferentes

condigoes.
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Analisando-se a Figura 5.8 pode-se concluir que o titulo de vapor
exerce influéncia significativa no coeficiente de transferéncia de calor,
principalmente para altos titulos de vapor. De fato, nesses pontos é
evidente o padrao de escoamento anular, onde a espessura da pelicula
condensada apresenta a maior resisténcia térmica & transferéncia de
calor, dominando esse fenomeno. Assim, quanto maior a quantidade
de liquido condensado (menor titulo) mais degradado é o valor do CTC.

O comportamento do coeficiente de transferéncia de calor é muito
similar para todas as condigoes, apresentando sempre uma queda acen-
tuada no inicio da se¢do de teste (titulos de vapor mais elevados) e
tendendo a estabilizar-se para x, mais baixo, quando a pelicula de
condensado torna-se mais espessa.

As figuras 5.8b e ¢ apresentam um pequeno aumento do h no
ponto de menor titulo de vapor. Essa caracteristica pode indicar uma
transicao de padrao de escoamento. Como a quantidade de liquido
condensado ja é alta, o vapor escoa com velocidade muito elevada.
Este fato pode gerar a formacao de ondas na interface vapor-liquido,
em funcao do grande fator de escorregamento, S, causando um pequeno
aumento do coeficiente de transferéncia de calor.

5.3.2 Efeito da Velocidade Massica

No presente trabalho, encontrou-se uma clara influéncia da ve-
locidade massica, G, na faixa de 230kg.m=2.s7! a 445kg.m=2.5s71,
sobre o h. Nos gréficos apresentados na Figura 5.9, é mostrado que o
CTC sempre aumenta com o aumento da velocidade méssica e que este
efeito torna-se mais acentuado para titulos de vapor mais elevados (G
> 335kg.m~2.s71).

40 T T T

. . : ‘ . . . 40
. o G=230kg.m>s"
35+ \ G=335 kgm>s" | 3 135
— v - —v—G=385 kg.m?s” ) ES
e 30F \ —m— G=445 kgm®s" r /T {30 ¢
o / o
E 25 N me| ] L {25 E
2 ~ / 2
< 20t _ . - s {20 =
3 N oy 3
2 15} M v 115 2
® o
g ¢ T . . - g
<510} ot = b — . {10 &

5 ; H ; H 5
10 20 30 40 50 60 70 8 075 08 08 090 095 1,00
z (mm) Titulo de vapor

(a) (b)



155

. . — . . . . . 55
—e—G=230kg.m".s
01 . G=335 kg 2" [ . 1%
= g.m°.s
o 45r —v— G=385 kg.m>.s" |] r /145 ~
(34- 40+ —u—G=445kg.m”s" |4 F 140 X
y o
£ 350 2|4 . 135 g
\i 30} ] L Joq30 2
g 251 i L / v 425 :
@ k4
£ 20l 1t - v/ l20 &
g g £
g15) 1 — J1s 8
< o— Y <=°
10} N - b e — 110
S s S S

5 H H H H H 5
10 20 30 40 50 60 70 8 070 075 080 085 09 095 1,00
z (mm) Titulo de vapor

(c) (d)

Figura 5.9: Influéncia da velocidade maéssica sobre o h em funcao da
posicao na segao de teste (a e c) e do titulo de vapor (b e d) para duas
diferentes condigoes de teste.

Pode-se explicar esse fendmeno baseando-se no padrao de escoa-
mento anular, que ocorre nos casos, acima considerados. Como relatado
anteriormente, a resisténcia a transferéncia de calor através da pelicula
de condensado domina o processo de transferéncia de calor em um es-
coamento em condensacao no regime anular. Todavia, quando essa
pelicula de liquido é muito fina - alto titulo de vapor, os outros me-
canismos de transferéncia de calor também exercem papel importante
(ver pagina 51). Como apresentado na Segao 2.4.2, além da condugao
de calor através da pelicula, a transferéncia de calor por convecgao nas
interfaces solido-liquido e liquido-vapor sdo mecanismos presentes no
escoamento em pelicula.

A Figura 5.10 apresenta as curvas do nimero de Reynolds do es-
coamento de liquido, Re;, no interior de um microcanal, para as quatro
velocidades massicas testadas, nas mesmas condigoes apresentadas na
Figura 5.9c e 5.9d.

Segundo a Figura 5.10, para determinado titulo de vapor, o nu-
mero de Reynolds da fase liquida aumenta com a velocidade massica.
Dessa maneira, a adveccao desse condensado aumenta, elevando a ca-
pacidade de transferéncia de calor do escoamento bifasico para a parede
dos microcanais. Para titulos de vapor mais elevados, a transferéncia
de calor por conveccao entre a parede da tubulagao e a pelicula conden-
sada, pode representar um papel importante no calor total removido
do fluido.

Todavia, com o decréscimo do titulo de vapor, a espessura da pe-
licula de condensado aumenta, o que eleva o valor da resisténcia térmica
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a conducao de calor através da mesma. Nesse caso, a conveccao entre a
parede da tubulacao e o liquido condensado, exerce papel pouco impor-
tante na transferéncia de calor. Quando essa pelicula torna-se espessa,
entao, a influéncia da velocidade méssica no coeficiente de transferéncia
de calor tem seu papel diminuido, por apresentar uma resisténcia tér-
mica & transferéncia de calor muito menor que a resisténcia apresentada
pela conducao de calor através da pelicula.

5.3.3 Efeito do Fluxo de Calor

Como foi visto, na Sec¢ao 2.11.6, o efeito do fluxo de calor sobre o
coeficiente de transferéncia de calor nao é muito claro na condensagao
em microcanais. A Figura 5.11 apresenta o efeito do fluxo de calor
médio removido pelos resfriadores Peltier sobre a transferéncia de calor
para uma determinada condicao de teste. Na Figura 5.11a, o eixo das
abcissas é a distancia da entrada da secao de teste, enquanto que na
Figura 5.11b, o eixo horizontal tem como varidvel o titulo de vapor,
Z,. As demais condigbes testadas apresentam comportamento muito
semelhante aos apresentados na Figura 5.11.
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Figura 5.11: Influéncia do fluxo de calor médio sobre o h para diferentes
condigoes em fungao de: a) posi¢do na segao de teste e b) titulo de vapor

Na Figura 5.11a, para todas as posi¢oes onde a temperatura da
parede é medida, o h aumenta com a diminuicao do fluxo de calor. To-
davia, pela Figura 5.11b, percebe-se que esse efeito ocorre com clareza,
somente para z, < 0,90.

Analisando-se a influéncia do fluxo de calor sobre o A em fun¢ao
do titulo de vapor, Figura 5.11b, nota-se que, para =, > 0,90, nao é
clara esta dependéncia, pois as diferencas entre os hs para cada fluxo de
calor estdo na faixa de incerteza experimental para o h. Para x,, < 0,90,
todavia, a Figura 5.11b apresenta a tendéncia de que o CTC aumenta
com a diminuicao do fluxo de calor, para um mesmo titulo de vapor.
Pode-se concluir, para titulos de vapor menores do que 0,90, que para
uma mesma quantidade de liquido condensado, o h é maior quando o
fluxo de calor é mais baixo.

A anélise desta tendéncia de resultados do h em funcao do titulo
de vapor, para diferentes fluxos de calor, também pode ser enrique-
cida ao se considerar o comportamento da temperatura da parede da
tubulagdo para diferentes fluxos de calor. Quanto maior o fluxo de
calor, menor é a temperatura da parede da tubulagdo. A Figura 5.12
apresenta essa tendéncia, onde as médias locais das temperaturas da
parede da tubulacao medidas estao plotadas em funcao do titulo de
vapor local.

O aumento da temperatura da parede - causado pela diminui¢io
de ¢”, causa o aumento da temperatura do liquido condensado. Isso
gera um acréscimo na condutividade térmica do mesmo, aumentando,
assim, a conducao de calor pela pelicula de condensado e a melhora
do h. Além disso, aumentando-se a temperatura do liquido, tem-se a
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Figura 5.12: Médias locais das temperaturas da parede em funcao do
titulo de vapor para as mesmas condi¢oes de teste apresentadas na
Figura 5.11.

diminuicao da massa especifica do liquido, que diminui a espessura de
condensado (menor volume ocupado por ele), contribuindo, também,
para a melhora do h.

5.3.4 Efeito da Temperatura de Saturacgao

A influéncia da temperatura de saturacido do fluido de trabalho
sobre o h é apresentada nas Figuras 5.13 e 5.14 para duas diferentes
condigoes de teste.

Em ambas as figuras apresentadas nessa secdo, fica claro que a
pressdo nao exerce influéncia significativa sobre o h, para as condi¢oes
testadas no trabalho.

O que ocorre, nesse caso, € uma compensacao entre os efeitos das
propriedades da pelicula liquida e das caracteristicas do escoamento.
Diferentemente do que acontecia na secdo anterior, quando somente
a temperatura do liquido era influenciada pela variacdo do fluxo de
calor, o aumento da temperatura de saturacdo do fluido é percebido
pelo vapor também. Podem-se considerar as mesmas consequéncias
citadas na secao anterior, sobre o aumento da temperatura da parede
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para o liquido. Ou seja, o aumento da temperatura tende a causar uma
melhora do CTC em fun¢do do aumento da condugdo de calor pela
pelicula de condensado.

Em contrapartida, o aumento da temperatura causa reducao na
velocidade do vapor e aumento na do liquido. Como consequéncia disso,
o fator de escorregamento, S, é reduzido, assim como a espessura da
pelicula de condensado, o que contribui para a diminuicao do h. Para
se ter uma idéia de ordem de grandeza, aumentando-se a pressao de
7,4 bar para 9,7 bar, o fator de escorregamento diminui em quase trés
vezes. Menor fator de escorregamento significa menor atrito interfacial
entre liquido e vapor. No regime anular misto, as gotas de liquido
presentes no ntcleo de vapor sao arrancadas da pelicula liquida, em
funcao do cisalhamento entre o vapor e a prépria pelicula. Como esse
cisalhamento diminui com a reducao do fator de escorregamento, o que
se tem é uma menor quantidade de gotas no nicleo de vapor, e maior
quantidade de liquido condensado na parede do tubo, diminuindo o
valor do CTC.

5.3.5 Comparagao com Modelos

Nesta secao serao apresentadas as comparagoes entre os dados
obtidos experimentalmente com modelos tedricos para o coeficiente de
transferéncia de calor por convecgdo na condensacao. Os modelos uti-
lizados na comparacao foram descritos na Secao 2.11 e desenvolvidos
para diferentes condi¢oes. Os graficos apresentados na Figura 5.15 mos-
tram tais comparagoes, juntamente com o valor da incerteza absoluta
média, IAM, em relagdo aos dados experimentais, a qual é definida da
seguinte forma:

TAM = hEa:perimental - hModelo £ 100 (52)

hE'zperimental

onde hgazperimental € PModelo T€PTEsSentam os coeficientes de transferén-
cia de calor na condensagao experimental e o obtido através do modelo
ou correlagao, respectivamente.

Pode-se notar a auséncia das correlacoes propostas por Yan e
Lin (1999) e de Bandhauer, Agarwall e Garimella (2006) as quais apre-
sentaram mais de 100% de incerteza quando comparadas aos dados
experimentais. A primeira delas, apesar de ter sido proposta para ca-
nais com pequenos didmetros (2mm, no caso), foi desenvolvida para
baixas velocidades méssicas (entre 100 e 200 kg.m~2.s71). Além disso,
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esse modelo foi baseado em dados obtidos para escoamento intermi-
tente, que como pode ser observado na Figura 5.1 nao é o caso dos
resultados obtidos nesse trabalho.

Ja o modelo semi-empirico proposto por Bandhauer, Agarwall e
Garimella (2006), foi desenvolvido para uma ampla faixa de didmetros
e velocidades massicas, englobando diferentes regimes de escoamento
para o mesmo fluido de trabalho utilizado nesse experimento. A corre-
lacao é funcao da espessura de condensado, a qual, por sua vez, depende
da fragao de vazio. Segundo os autores, a fragao de vazio deve ser cal-
culada através da correlagdo de Baroczy (1965). Talvez esse possa ser
o problema da correlacao: a incerteza na avaliacdo da espessura de
condensado.

A formulagao que apresentou melhores resultados foi o modelo
semi-empirico proposto por Cavallini et al. (2006), mostrado na Fi-
gura 5.15a, com TAM = 19,5%. Né&o por acaso, tal modelo foi proposto
para predizer o h de condensacao nos regimes anular e anular misto,
para fluidos refrigerantes. Esse modelo é o tnico que contabiliza as go-
ticulas de liquido que escoam no nticleo de vapor, no escoamento misto.
O modelo de Cavallini et al. (2006) somente ndo funcionou bem para
os CTC’s mais elevados. Nesse caso, esses pontos apresentam grandes
incertezas experimentais, pois sao relativos a diferencas de temperatura
entre a parede do tubo e o fluido muito pequenas.

O modelo de Koyama et al. (2003), apresentado na Figura 5.15b,
também foi proposto para ser utilizado em microcanais com fluidos re-
frigerantes. Seus resultados, porém, ficaram um pouco aquém do espe-
rado, com incerteza absoluta média de 40%. Tal modelo, entretanto,
nao apresenta para quais regimes de escoamento a correlagao é valida.

A correlagdo de Dobson et al. (1994), Figura 5.15c, proposta
para escoamento estratificado subestimou todos os valores experimen-
tais para o coeficiente de transferéncia de calor. Este resultado, ja
esperado, confirma o fato de que escoamentos em regime estratificado
apresentam h’s menores que os obtidos em escoamentos anulares, os
quais apresentam espessura de condensado muito menor, intensificando
a troca térmica.

As demais correlagoes apresentadas - de Moser, Webb e Na
(1998), Figura 5.15d, Dobson e Chato (1998), Figura 5.15e, Shah
(1979), Figura 5.15f, Soliman, Schuster e Berenson (1968), Figura 5.15g
e Traviss, Rohsenow e Baron (1973), Figura 5.15h, foram propostas
para a condensacao no interior de canais convencionais e - com excecao
da correlacdo de Dobson e Chato (1998), com IAM = 39%, subestima-
ram praticamente todos os resultados experimentais. Tal informacgao
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confirma o que ja foi descrito no Capitulo 2, sobre as diferencas exis-
tentes nos mecanismos fisicos dominantes em macro e microcanais.

5.4 APLICABILIDADE DA TEORIA DE NUSSELT

A teoria de Nusselt para a condensacao de vapor estagnado em
placa vertical, descrita no Apéndice A, serve como base para diversos
modelos de condensacao convectiva. Todavia, as hipoteses utilizadas
na sua deducao, obrigam algumas modifica¢bes para sua aplicabilidade.
Uma das conclusoes mais importantes que vem da deducao dessa teoria,
ja mencionada nas discussoes dos resultados, é a de que a dnica resis-
téncia & transferéncia de calor entre a parede e o vapor em condensacao
diz respeito & conducao de calor através da pelicula de condensado. A
partir disso chega-se a seguinte conclusao:

Ky
0= — 5.3
. (5.3)
Modelos baseados nessa teoria, - por exemplo Bandhauer,

Agarwall e Garimella (2006) e Cavallini et al. (2006), todavia com a
consideragao de que o escoamento da pelicula condensada é turbulento,
concordam que o coeficiente de transferéncia de calor na condensagao
depende fortemente da espessura da pelicula condensada. A Eq. 2.107
apresenta uma forma simples de estimar a espessura de condensado em
um escoamento anular. A Figura 5.16 apresenta a comparagao entre
os valores de § obtidos experimentalmente baseados na Eq. 5.3, pela
teoria de Nusselt, Eq. A.14, e os calculados a partir da Eq. 2.1077
utilizando as correlagbes para a fracdo de vazio propostas por Baroczy
(1965), Graham (1998) e utilizando-se o modelo homogéneo (Eq. 2.32).

Da Figura 5.16 conclui-se, primeiramente, que a espessura de
condensado calculada pelo modelo de Nusselt superestima muito os va-
lores experimentais. Esse resultado era de se esperar, visto que a teoria
de Nusselt baseia-se na hipotese de que a tensao cisalhante na interface
liquido-vapor é nula. Ou seja, considera que o vapor escoa com velo-
cidade muito baixa. Essa hipotese ndo ¢ nem um pouco razoével para
a condensacao convectiva, visto que a velocidade do vapor é grande,
causando menor espessura de pelicula, como mostrado na Figura 5.16

O valor de § calculado através da fracao de vazio estimada pelo
modelo homoggéneo, apresenta resultados opostos. O modelo homogeé-

7Cabe lembrar que a Eq. 2.107 considera escoamento anular puro, ou seja, sem
gotas de liquido dispersas no nicleo de vapor
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Figura 5.16: Comparagao entre as espessuras de condensado calculadas
através de diferentes formulacoes.

neo subestimou a espessura de condensado, o que significa que a fracao
de vazio predita por esse modelo é maior do que a real.

As espessuras de condensado calculadas utilizando-se as fragoes
de vazio propostas por Baroczy (1965) e Graham (1998) apresentaram
bons resultados. Com ITAM = 14%, a correlagdo de Graham (1998),
desenvolvida para a condensagdo de fluidos refrigerantes, mostrou-se
bem eficiente na predicao da fracdo de vazio. Tal resultado mostra
que, a fracdo de vazio durante a condensacdo é melhor prevista por
correlagoes desenvolvidas para esse fenémeno.

Como ja discutido nesse capitulo, a consideragao de que a resis-
téncia térmica & conducao de calor na pelicula de condensado é a re-
sisténcia dominante a transferéncia de calor na condensag¢ao em regime
anular, é altamente aceitdvel. Na Secao 5.3.2 foi discutido, também,
que para titulos muito elevados, essa consideragao é menos acertada,
visto que nessas condicoes, a espessura de condensado é tao fina a ponto
de a conveccao exercer papel importante na transferéncia de calor. Esse
fato é confirmado analisando-se a Figura 5.16, onde para titulos muito
elevados, a espessura de condensado obtida experimentalmente é menor
que calculada pelos modelos teéricos de fracao de vazio. Ou seja, de
fato, é provavel que nesses pontos de maior titulo, a Eq. 5.3 torna-se
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incorreta, pois a resisténcia & troca de calor por convecgao apresenta
ordem de grandeza semelhante & representada pela conducao de calor
pela pelicula.

5.5 RESUMO

Neste capitulo, foram caracterizadas as condi¢bes de teste e ana-
lisadas as influéncias do titulo de vapor, da velocidade massica, do fluxo
de calor e da pressao de saturacao do fluido sobre a queda de pressao
e o coeficiente de transferéncia de calor,h, na condensagao do R-134a
em microcanais paralelos, as quais sao mostradas na Tabela 5.1. Os
modelos descritos no Capitulo 2 para a predi¢ao do CTC, da queda de
pressao por atrito e da fracdo de vazio também foram testados.

As condigoes testadas sdo equivalentes as previstas pelos regimes
anular e misto, no mapa de padroes proposto por Coleman e Garimella.
A queda de pressao devido ao atrito apresentou redugdo com o aumento
da temperatura de saturacdo. Em contrapartida, Apgsrizo aumentou
com o aumento da velocidade maéssica. O fluxo de calor ndo mostrou
efeito aparente sobre a queda de pressao.

Os resultados indicam que o coeficiente de transferéncia de calor
na condensagao diminui com a diminuicao do titulo de vapor até um
certo valor (de 0,9 a 0,7, dependendo da condigdo), tornando-se, em se-
guida, constante. O CTC aumenta com a diminui¢ao do fluxo de calor,
para x, < 0,9. Ao contrario disso, o aumento da velocidade méssica
gera h’s maiores, principalmente para titulos mais elevados. Em con-
trapartida, o A mostrou nao sofrer influéncia da pressao nas condicoes
testadas. A consideracdo de que a resisténcia térmica & transferéncia
de calor depende fundamentalmente da conducgao de calor pelo con-
densado, mostrou-se adequada para z, < 0,95, onde a espessura é
consideravel.

Na comparagao dos dados experimentais com os modelos teéricos
para a queda de pressdao, pode-se observar que os modelos cléssicos,
desenvolvidos para escoamentos adiabaticos em canais convencionais,
funcionam bem na condensa¢do em microcanais. O modelo proposto
por Cavallini et al. (2006), desenvolvido para a condensagao, foi o que
apresentou os melhores resultados, com TAM = 8%.

Na transferéncia de calor, todavia, os resultados mostram ten-
déncia diferente. As correlagOes propostas para canais convencionais,
mesmo para escoamentos anulares, apresentaram resultados ruins, su-
bestimando os h’s obtidos experimentalmente. Cavallini et al. (2006)
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desenvolveram um modelo, cuja incerteza média em relacao aos dados
experimentais foi de 19,5% (o mais baixo de todos os modelos testados).
Para a fracdo de vazio, o modelo desenvolvido por Graham
(1998), para a condensagao com fluidos refrigerantes, mostrou-se muito
bom, apresentando TAM = 14%. Os modelos propostos para escoa-
mentos adiabaticos, entretanto, nao alcancaram o mesmo sucesso.

Tabela 5.1: Resumo dos resultados obtidos experimentalmente sobre a
influéncia das variaveis sobre a Ap e o h .

TG | oy T frq”

I Ap - U Ap sem efeito

1 h f h | sem efeito | |} h (para z, < 0,9)
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6 CONCLUSOES E RECOMENDACOES

Neste trabalho foram apresentados os resultados experimentais
obtidos para o coeficiente de transferéncia de calor e para a queda
de pressao na condensacao em o0ito microcanais paralelos, com D =
0,8mm. As seguintes condi¢bes de teste foram utilizadas: 0,55 <
T, < 13 7,3bar < p < 9,7Tbar; 28°C' < Ty < 38°C; 1TkW.m™2 < ¢ <
53kW.m~2 e 230 kg.m™2.s7! < G < 445kg.m~2.s71. A bancada ex-
perimental construida, no presente mestrado, permitiu a condensagao
do R-134a com a utilizagao de resfriadores do tipo Peltier. Os resul-
tados experimentais para a queda de pressao permitem as seguintes
conclusoes:

e De todas as parcelas consideradas na queda de pressao entre os
manifolds da secao de teste, a de atrito representa em média 94%
da queda de pressao total.

e A queda de pressao por atrito apresentou aumento com o acrés-
cimo da velocidade méssica do escoamento.

e O fluxo de calor ndo apresentou efeito sobre a queda de pressao
nas condicoes analisadas.

e A queda de pressdo apresentou aumento com a diminui¢do da
temperatura (pressao) de saturacido do R-134a nos testes efetua-
dos.

e A queda de pressdo calculada através de modelos e correlagoes
mostrou que mesmo formulagdes para escoamentos adiabaticos
em canais convencionais, conseguem predizer com boa aproxi-
macdo a queda de pressdo no escoamento em condensacdo em
microcanais.

e O modelo semi-empirico proposto por Cavallini et al. (2006), de-
senvolvido para a condensacao, foi o que apresentou os melhores
resultados, com TAM = 8%.

Os resultados experimentais obtidos para a transferéncia de calor
permitem concluir que:

e A transferéncia de calor no escoamento em condensagdo, em re-
gime anular, é dominada pela conducao de calor através da pe-
licula de condensado, §, principalmente para titulos de vapor
abaixo de 0, 95.
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e A estimativa da espessura de condensado, apresenta fundamen-
tal importancia na avaliacdo do h. O calculo de ¢ utilizando-se
o modelo de Nusselt superestimou os valores obtidos experimen-
talmente, considerando-se que a resisténcia & condugdo na pe-
licula domina o processo de transferéncia de calor. O célculo
de 0 utilizando a correlacdo para fracdo de vazio proposta por
Graham (1998) apresentou bons resultados, principalmente para
T, < 0,95.

e O coeficiente de transferéncia de calor no interior dos microca-
nais aumenta com o aumento da velocidade méssica, GG, princi-
palmente para titulos de vapor mais elevados.

e O h diminui com o decréscimo do titulo de vapor até um certo
valor (entre 0,9 a 0,7, dependendo da condigdo de teste) e depois
tende a permanecer constante.

e A temperatura de saturacao do fluido de trabalho nao apresentou
influéncia perceptivel sobre o h nos testes realizados.

e O CTC apresentou aumento com a diminuicao do fluxo de calor
para z, < 0,9.

e Os modelos e correlagoes propostos para canais convencionais nao
apresentaram resultados satisfatorios na predicao dos h’s em mi-
crocanais.

e O modelo semi-empirico proposto por Cavallini et al. (2006) foi o
que melhor previu os dados experimentais, apresentando incerteza
média de 19,5%.

Como recomendagdo para trabalhos futuros na condensacao em
microcanais sugere-se:

e Realizacao de testes utilizando diferentes fluidos e com a secao de
teste na posicao vertical.

e Efetuar testes para fluxos de calor mais elevados, a fim de se obter
menores titulos de vapor na saida da secao de teste.

e Utilizar microcanais com diferentes se¢Oes transversais, a fim de
se estudar o efeito da tensdo superficial em secoes com cantos
vivos e do didmetro sobre o h e a queda de pressao.
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e Utilizar superficies recobertas com materiais hidrofébicos, para
tentar se obter a condensagao em gotas e analisar, assim, seu
efeito sobre o h.

e Realizar um estudo que permita a visualizagao do fenéomeno da
condensag¢ao em microcanais, utilizando uma camera de alta ve-
locidade.
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APENDICE A - Modelo de Nusselt
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No ano de 1916, Wilhelm Nusselt propés um modelo analitico
para a transferéncia de calor na condensacao de vapor saturado, em re-
pouso, sobre superficies verticais. Esse modelo é baseado nas seguintes
simplificacoes:

a) Velocidade do vapor e da pelicula liquida muito baixas;
b) Espessura da pelicula liquida muito pequena;
c) O vapor encontra-se na temperatura de saturacao.
Considerando-se o problema de condensa¢ao mostrado na Fi-
gura A.1, em regime permanente, pode-se escrever um simples balanco

de forca na direcao x, sobre um elemento infinitesimal da pelicula,
mostrado na mesma figura, da seguinte forma:

A P.Ayb
/ |

x
5 pigAV l TyeyAxb
/ l
/]

ij I
/ PrsAyb
/
/|
/
/|

Figura A.1: Condensacdo sobre uma parede vertica de largura b.

Ty+ayAxb — Ty Axb+ pr Ayb — pryazAyb+ pigAV =0 (A1)

Dividindo-se a Eq. A.1 pelo elemento de volume AV = AxzAyb e
rearranjando a equacao, chega-se a:

Ty+ay — Ty Pz — Pz+Ax
= — A2
Ay + Ax Py (A.2)

No limite, quando Ay, Az — 0, tem-se:
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or 1s)
+P = g (A.3)

87y ox
Através de um balanco simples na diregdo y nota-se que dp/8y = 0.
Da equagao fundamental de hidrostatica, na fase vapor, e considerando,
como aproximacao, que o gradiente de pressdo na fase liquida na dire¢do
x é igual ao mesmo gradiente na fase vapor, entao:

dp dp,
_— = = —pPoy A4
e~ du Pug (A4)

Considerando-se o condensado como um fluido Newtoniano,
pode-se escrever:

ou
T = — A5
Hi ay (A.5)
onde p; e u representam a viscosidade dinamica e a velocidade, respec-
tivamente, do liquido condensado. Substituindo na Eq. A.3, obtém-se:
8%u —
‘ _(p—po)g (A6)
Oy M
Integrando-se a Eq. A.6 e assumindo-se massa especifica e viscosidade
constantes, obtém-se um perfil de velocidade parabélico, onde:

= _Myz + Cry + C> (A7)
2

Para determinar-se as constantes Cy e C3, utilizam-se as seguin-
tes condigoes de contorno:

oey=0—->u=0
ey =3 — Ou/dy = 0 ; hipstese (a)
Com essas condigOes, a Eq. A.7, toma a seguinte forma:
— pPo 1 2
y 3P Py) o y_cv (A.8)
Hi o 2 o

Pode-se obter a taxa de vazao maéssica, ou taxa de condensado,
da seguinte forma:

pL(pL — pv)gb53

” (A.9)

)
m=/“@rmﬁw=
(0]
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Derivando-se a equacao acima em relagdo a d, obtem-se:

dm _ P (p1 — Pv)9b62
dé i

Da simplificacido (I), considera-se que a transferéncia de calor
através da pelicula dé-se, somente, por conducao, negligenciando-se os
efeitos convectivos. Assim, o fluxo de calor que atravessa um elemento
infinitesimal (com Az — 0) da pelicula na dire¢do y, dg, pode ser
representado da seguinte maneira:

ki (Tsat — T,
_ bt (Toae = Tp) ; ) dab

onde Tyq¢ € T}, representam as temperaturas de saturacao do vapor e
da parede, respectivamente. Da simplificagao (III), pode-se considerar
que o calor removido pelo liquido na interface liquido-vapor em um
elemento infinitesimal, é totalmente devido & mudanca de fase:

(A.10)

dq (A.11)

onde %5, representa a entalpia de vaporizacao do fluido.
Combinando as Eqs. A.10, A.11 e A.12, a seguinte equacio
diferencial para & é obtida:

di(s _ klul (Tsat - Tp)
dz  pi(p1 — pv) guud®

Integrando a Eq. A.13 entre 0 < & < §, para d = 0 em = = 0,
chega-se a:

(A.13)

%=4MWHM—%)M
pi (PL — Pv) Gltw

Como a transferéncia de calor através da pelicula é considerada

apenas em funcao da conducao de calor, podemos escrever que todo o

calor removido na interface parede-liquido é proveniente da conduc¢ao
de calor através da pelicula. Assim:

(A.14)

kl (Tsat - Tp)
4]

onde h; representa o coeficiente de transferéncia de calor por convecgao.
Dessa forma:

q" = hi (Tsar — Tp) = (A.15)
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ki
é

Utilizando-se a definicdo do nimero de Nusselt e combinando
as Eqgs.A.14 e A.16, tém-se o modelo de Nusselt para a transferéncia

de calor por condensacgao local sobre uma placa plana, apresentado a
seguir:

hy = (A.16)

. 1/4
(o — po) giez®]Y

- 4klul (Tsat - Tp)
Esta equagao é valida para escoamento laminar na camada limite

formada pela espessura de liquido. Neste caso, o numero de Reynolds
baseado na velocidade média do liquido, Reg, é menor do que 30, onde:

Nuyg (A.17)

4prusd  4gpi (p1 — po) 6°

R65 =
] 3u}

(A.18)
onde us representa a velocidade média da pelicula, em m.s™ 1.

No intervalo de Regs entre 30 e 1800, a interface liquido-vapor
apresenta ondulagoes. Com Res > 1800, o escoamento na pelicula
liquida é turbulento, conforme mostrado em Incropera e DeWitt (2003).



APENDICE B - Dedugio da Espessura da Pelicula de
Condensado






191

Escoamentos no regime anular sdo caracterizados pela formacao
de uma pelicula liquida que cobre toda a parede interna da tubulagao,
enquanto que o vapor escoa no interior dessa pelicula. A espessura dessa
pelicula anular 8, é um parametro muito importante na determinacao
do coeficiente de transferéncia de calor na condensacdo, visto que a
conducao de calor através dela representa, na maioria das vezes, a maior
parcela de resisténcia a troca térmica, como apresentado na Se¢ao 2.4.2.
A Figura B.1 apresenta um esquema do corte transversal de um tubo
circular, de raio R, no qual tem-se o regime anular.

Figura B.1: Esquema de um escoamento anular no interior de uma
tubulacao circular

Como definido na Eq. 2.24 da péagina 58, a fracdo de vazio é a
razao entre a area ocupada pelo vapor e a area transversal da tubula-
¢ao. Considerando-se que todo o liquido condensado esteja na forma
de pelicula anular, como mostrado na Figura B.1, podemos escrever a
fragao de vazio, «, como:

m (R —6)?
wR2
R2 — 2R + 62
R2

rearranjando os termos:

- (2R)§+R*(1—a)=0 (B.2)
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Teém-se, entao, uma equagao cuja variavel é a espessura de con-
densado, 9, de segundo grau, a qual pode ser resolvida pelo método de
Bhaskara:

2R+ /4R? —4R?(1 — a)

B 2

=R+ Ry1—-(1—0)

=R(1+Va) (B.3)

Para que seja satisfeita a condi¢do de que § < R, a solucao da
Eq. B.2 é:

0

5=R(1-a) (B.4)
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Para se obter um valor preciso do didmetro interno dos micro-
canais foi utilizada uma técnica similar & descrita em Silva (2008). No
trabalho em questao, assim como neste, foram confeccionadas secoes
de visualizacao. Essas sao compostas de trés segoes de tubos capilares,
as quais sao encaixadas em placas de acrilico circulares, com 30 mm
de didmetro, para que os tubos permanecam na vertical. Apos isso, o
conjunto é inserido em uma uma méaquina de embutimento a vacuo da
marca Streuers, utilizando-se uma resina epdxi especial para este fim.
Esse procedimento foi efetuado junto ao LMPT/UFSC. A Figura C.1
mostra a fotografia da secao de visualizacdo apds o polimento. Na
Figura C.2 é feita uma aproximacdo no capilar, o qual é totalmente
preenchido com resina, condi¢do necesséria para evitar a deformacdo
do mesmo.

Figura C.1: Fotografia da se¢ao de visualizagdo apds o embutimento.

A medicao do didmetro interno foi realizada utilizando um mi-
croscopico 6ptico, acoplado a um micrometro, cuja escala foi utilizada
para se medir o didmetro. Procedimento, esse, efetuado junto ao LAB-
METRO/UFSC.

Apos 35 medidas de um total de nove segOes transversais dos
capilares, chegou-se a um valor médio para o didmetro interno de D =
0, 77 mm, com um desvio padrdao de S = 0,03 mm. Considerando-
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Figura C.2: Detalhe do capilar preenchido com a resina.

se a incerteza relativa ao micrometro e ao desvio padrao da média,
obteve-se um valor para a incerteza do didmetro interno dos capilares
de +0, 01 mm, para um intervalo de confianca de 95%.



APENDICE D - Descriciao das Tentativas de Projeto da
Secao de Teste
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Antes de se obter a secao de teste utilizada nesse trabalho, foram
feitas outras tentativas, que serdo aqui mostradas. A primeira idéia
do projeto foi a de se construir uma secao de teste com microcanais
retangulares. Inicialmente, a condensagao seria promovida nao por
resfriadores Peltier, mas sim, por um fluido secundério (monoetileno
glicol, no caso). A Figura D.1 apresenta um esquema da primeira
proposta de secao de teste.

aode

0

wed®® " T——— g%
p{essao ey o \ En“z\g{\og\\co

Saida do fluido
de trabalho

Entrada do fluido
de trabalho

Figura D.1: Esquema da primeira secdo de teste projetada

Os microcanais, peca de cobre mostrada na Figura D.1, seria
construido através da soldagem por difusdo entre uma chapa usinada
e outra lisa. Essa chapa usinada é mostrada nas Figuras D.2 e D.3, as
quais apresentam as dimensoes e uma vista isométrica da peca.

Para que se tenha o estanque dos canais, uma chapa de cobre
lisa, de 1 mm de espessura, é soldada por difusao sobre a pecga usi-
nada. Difusao é um processo de soldagem onde os materiais a unir
permanecem no estado solido. A formacgdo da junta ocorre em nivel
atomico, por interdifusdo molecular, e o processo se da sob condigoes
predeterminadas de atmosfera, tempo, pressao e elevada temperatura.

As Figuras D.4 e D.5 apresentam um esquema da matriz de
aperto das chapas e a fotografia da matriz j& montada. A matriz é
formada por duas chapas de aco inoxidéavel, onde o conjunto de pecas
a soldar é colocado em seu interior. O aperto das chapas é promovido
por parafusos também de ago inoxidavel. A pressdo é necessaria para
garantir o contato uniforme entre as superficies, todavia, nao deve ser
alta a ponto de causar deformagdes macroscopicas nas pecas. Geral-
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Figura D.3: Vista isométrica da chapa de cobre usinada.

mente utilizam-se pressoes entre 5 MPa e 40 MPa, sendo essa, funcao
do dispositivo usado para aplicacao da carga e da geometria das pecas
a soldar. O conjunto montado é inserido no interior de um forno com
atmosfera controlada.
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Figura D.4: Esquema da montagem da matriz de aperto.

A temperatura é a variavel mais importante do processo, a qual
é da ordem de 0,5 a 0,8 da temperatura de fusao do material. Elevadas
temperaturas promovem o aumento da mobilidade dos 4&tomos na inter-
face. O tempo de permanéncia das pegas no forno também influencia
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Figura D.5: Fotografia da matriz de aperto montada

no processo. O tempo de unido pode variar desde alguns segundos até
diversas horas, dependendo do sistema em questdao e da temperatura
de juncdo. A varidvel tempo estd intimamente relacionada com a tem-
peratura de processo. Antes de as pegas irem ao forno, elas passam por
um processo de limpeza com acido sulfirico. Alumina é aplicada entre
as superficies de cobre e as matrizes de aco, para evitar a soldagem
entre esses materiais.

Inicialmente os parafusos da matriz sao submetidos a um torque
inicial, e quando a matriz é colocada sob alta temperatura, o aperto
entre as chapas é aumentado. Isso deve-se ao fato de os parafusos
e as matrizes, de aco inoxidavel, possuirem coeficientes de expansdo
térmica diferentes dos das chapas a serem soldadas, de cobre. Foram
testados dois diferentes apertos dos parafusos da matriz, de 8 kg f.m
e 5 kgf.m em chapas usinadas especialmente para isso, sem os plena
de entrada e saida de fluido. Os resultados obtidos sao apresentados
na Figura D.6. Nela sdo mostradas fotografias das chapas de cobre,
com 10 canais, antes e depois de elas serem inseridas no forno para a
soldagem. Utilizou-se temperatura de aquecimento de 450°C', por trés
horas.

Como pode-se notar na Figura D.6, os resultados dos primeiros
prototipos foram muito ruins. Houve um extremo amassamento dos
ressaltos que separam os canais da secao de teste para dois testes reali-
zados. Diante disso, foi efetuado um procedimento de célculo, a fim de
se obter um torque ideal, baseado na dilatacdo dos materiais e obteve-
se, com isso, que um torque de aperto dos parafusos seria de 2 kg f.m.
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Figura D.6: Resultados dos testes de soldagem por difusao.

Assim, agora com a secdo de teste completa, mostrada na Figura D.2,
montou-se a matriz e foi efetuada a soldagem. Entretanto, como se
pode notar na Figura D.7, onde foi recortado uma secao das chapas,
nao houve a uniao entre elas.

Em alguns pontos da uniao, como mostra o detalhe da Fi-
gura D.7, houve uma difusao superficial apenas, mostrando que o aperto
nao fora suficiente. Fez-se, entao mais um teste de soldagem com as
chapas, dessa vez com um torque de 3 kg f.m. O resultado é mostrado
na Figura D.7, a qual mostra uma fotografia da segéo de teste cortada
transversalmente.

Na Figura D.8 pode-se perceber que houve um amassamento dos
canais. Além disso, vé-se que os mesmos ficaram com diferentes formas
geométricas. A avaliagdo das dimensoes foi feita através da compara-
¢do das dimensoes da fotografia com a escala de um paquimetro. Os
valores mostrados na figura sdo as dimensbes dos canais, em mm. A
média da largura e da altura dos canais obtidas apds a soldagem foi de
0,24 mm e 0,45 mm, respectivamente. Comparando com os valores ini-
cias, ambos com 0,50 mm, percebe-se que houve variagao nas medidas,
principalmente na altura dos canais. O amassamento das superficies
externas, assinalado em vermelho, foi causado pela ma distribuicao da
alumina sobre as chapas, cujo controle é dificil.

Em vista da dificuldade de se controlar as dimensoes dos canais,
partiu-se para um novo projeto. Dessa vez a idéia era a de construir
uma secao de teste de secao transversal circular, onde os microcanais,
com didmetro interno de 0, 6 mm seriam feitos a partir de eletroerosao.
A se¢ao de teste seria construida da maneira apresentada na Figura D.9,
onde o detalhe dos microcanais é mostrado na FIgura D.10.

A condensagdo seria promovida com a utilizacdo de resfriadores
Peltier, da mesma forma como ocorre nesse trabalho. Foi solicitada a
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Figura D.7: Resultado do teste de soldagem por difusao para torque
de aperto de 2 kgf.m.

10,41 10,47 2 10,44 10,43 10,43 |0, 10,49 10,44 10,44 (0,43 10,47 10,43
=021 —0,19" —0; 2 0,20 —0,16 —0,19 —0, 0,26 —0,26 —0,24 —0,21 —0,23 — 0,23

Figura D.8: Resultado do teste de soldagem por difusdo para torque
de aperto de 3 kgf.m.
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Cooler Peltier

Figura D.9: Secao de teste projetada para utilizar RPs com microcanais
usinados a partir de eletroerosao.

Figura D.10: Detalhe dos microcanais a serem usinados com eletroero-
sao.

usinagem dos microcanais, todavia as empresas que tentaram efetuar
esse procedimento nao obtiveram sucesso. O comprimento da chapa de
cobre (100 mm) foi considerado muito grande pelas empresas. Dessa
maneira, elas nao conseguiram obter o mesmo didmetro durante toda
a extensao da mesma. Apos isso partiu-se para o projeto da secao
utilizada nesse trabalho.



206



APENDICE E - Resultados do Escoamento Monofasico de
Liquido
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Testes com escoamento monofésico sao de extrema importancia
para a validacdo de trabalhos na area de escoamentos bifasicos. Isso
ocorre pois correlacoes e os modelos para queda de pressao e transfe-
réncia de calor funcionam para micro e macrocanais. E ha formulacoes
propostas para escoamentos de uma tnica fase desde o inicio do século
passado.

Dessa forma, os procedimentos de medicao, aquisicao dos dados
e metodologia de cédlculos sao validados utilizando os resultados mono-
fasicos. Em outras palavras, se os resultados experimentais e tedricos
apresentam boa compatibilidade, a bancada e o procedimento experi-
mental sdo bem fundados.

As condigoes de teste utilizadas para a anélise de escoamento
monofasico englobam velocidades massicas mais altas que as utilizadas
nos testes bifasicos. Essa escolha fundamenta-se em dois pontos: O
primeiro é que a bancada nao permite trabalhar com escoamento de
liquido apenas utilizando baixas vazoes, pois a bomba opera com ro-
tacdo constante. Dessa forma, ndo se tem um bom controle da vazdo
de liquido que chega & secao de teste. Em segundo lugar, os valores
de h e de Ap obtidos nos testes monoféasicos sao da mesma ordem de
grandeza dos utilizados nos testes em condensagao.

Assim, testes monofasicos foram feitos para dez condigoes dife-
rentes, que englobam:

0 19,7°C < Tinicia < 32,5°C
© 2100 kg.m~2.571 < G < 3880kg.m—2.s7!
¢ 8650 < Re; < 16300

e34kW.m™ 2 < q" < 49kW.m 2

O procedimento de célculo é semelhante ao descrito no Capi-
tulo 4. Na analise dos dados monofasicos serao utilizadas correlacoes e
modelos da literatura propostos para a queda de pressao e para a trans-
feréncia de calor em tubos lisos. Isso porqué, pela Eq. 2.36, obteve-se
Reyim = 98000 para D = 0,77 e € = 0,59 com Re; < Rejim,.

E.1 QUEDA DE PRESSAO

A valida¢ao da abordagem do problema da queda de pressao
utilizada nesse trabalho, que leva em conta as parcelas locais e de atrito,
apresentada na Secdo 2.10 é bastante importante. As parcelas de perdas
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locais representam aproximadamente 3 % da perda total de pressao
medida. A Tabela E.1 apresenta os valores de cada parcela de perda
de pressao para uma determinada condicao de teste.

Tabela E.1: Parcelas da queda de pressao para o teste com G =
3520 kg.m—2.s7!

Parcela Valor (Pa) Contribuicdo na Apetar (%)
APmanifolds 102 0,5

Apgo 2x4 0,04

Apcontragéo 1190 5,4

Apatrito 21445 97,3

Apexpanséo -596 2,7

Aprotal 22149 _

Pode-se notar, a partir dos dados da Tabela E.1 que as tnicas
parcelas que podem ser desprezadas sao as referentes & mudanca de di-
re¢ao e ao atrito nos manifolds, as quais juntas contribuem com 0, 54%
no caso apresentado. Todavia, as demais parcelas de perdas localizadas
devem ser levadas em consideracdo, pois contribuem em quase 3% da
perda de carga medida. As Figuras E.1 e E.2 apresentam a comparacao
entre os resultados experimentais e calculados através das correlacoes
de Blasius, Eq 2.37 e Phillips (1987), Eq 2.38 para a perda de carga
nos microcanais.

As Figuras E.1 e E.2 mostram que a medicao da queda de pres-
sao e a metodologia de calculo para as perdas localizadas utilizadas
na bancada sdo validos. A correlagdo de Blasius superestimou todos
os dados experimentais, apresentando incerteza média de 11,4%. Isso
ocorre pois a correlacao de Blasius nao leva em consideracao a regiao
de desenvolvimento do escoamento, que representa aproximadamente
7% do comprimento total do tubo. E esta regido apresenta valores de
fator de atrito mais elevados que na regiao desenvolvida. Enquanto que
a de Phillips (1987) teve incerteza média de 5,6% em comparagao com
os dados experimentais. Tal correlacao apresentou resultados melhores,
pois considera a parcela de desenvolvimento, na entrada do tubo.

E.2 TRANSFERENCIA DE CALOR

O coeficiente de transferéncia de calor local por conveccao
monofasico,h;, é calculado a partir da seguinte definicao:
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Figura E.1: Comparacao dos resultados para a queda de pressao por
atrito experimental e calculados pelas correlacoes de Blasius.
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Figura E.2: Comparacao dos resultados para a queda de pressdao por
atrito experimental e calculados pelas correlagoes de Phillips (1987).
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7

q

h = ——
Tp_Tf

(E.1)
onde q”, T, e Ty representam o fluxo de calor removido da se¢ao de
testes, em W.m ™2 e as temperaturas da parede e do fluido.

O fluxo de calor é obtido da mesma forma que é feito no esco-
amento bifasico, a partir da Eq. 4.10, na pagina 133. A temperatura
da parede é obtida diretamente através dos termopares, os quais estao
instalados nas 4 se¢oes mostradas na Figura 3.12. Ou seja, como foi
feito na analise bifasica, podem-se obter o h local em quatro secOes
distantes da entrada dos microcanais, onde a temperatura da parede
¢ a média das trés temperaturas medidas. A temperatura do fluido é
calculada através de um balanco de energia em cada elemento da se¢ao
de teste, o qual é apresentado na Eq. E.2:

Ty = .Qf + Tiia (E-2)

mcp

onde T¢,;—1, Qy e cp representam a temperatura do fluido no segmento
anterior, a poténcia removida pelo RP, em W, e o calor especifico a
pressdo constante do liquido, em J.kg—!. K1,

A Figura E.3 apresenta a curva de temperaturas do fluido na
secdo de testes, obtida pela Eq. E.2 (curva em azul) e obtida através
de interpolagao linear entre as temperaturas medidas na entrada e na
saida da secdo de teste. Além disso, as temperaturas da parede dos
microcanais nas quatro secoes medidas, também sao plotadas para os
trés locais, como mostra a legenda no grafico para uma determinada
condicdo de teste. Pode-se notar que ha minima variagdo entre as
temperaturas da parede medidas, a qual encontra-se dentro da faixa de
incerteza, cujo calculo é descrito na Secao 3.4.2.2.

Outra comparagao que pode ser feita é entre as duas curvas de
temperatura do fluido, calculadas de forma diferente, como descrito
no parigrafo anterior. A variagdo entre ambas é muito pequena, o que
valida a utilizacao das curvas de calibragao dos resfriadores Peltier para
o calculo do calor removido.

A Figura E.3 apresenta também os h’s nos quatro pontos onde a
temperatura é medida, também com as respectivas faixas de incerteza
inclusas. A incerteza no calculo de h é semelhante ao apresentado no
Apéndice F. A tunica diferenca é em relagao a incerteza na temperatura
do fluido, que nesse caso € efetuado a partir da Eq. E.2. Pode-se dizer
que os quatro pontos flutuam em torno da média, representada pela
linha tracejada. O local onde h& maior distanciamento da média é o de
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Figura E.3: Resultados experimentais de temperatura de parede, tem-
peratura do fluido e h para uma determinada condicao de teste.

z = 75 mm, todavia, ainda dentro da faixa de incerteza.

A Figura E.4 apresenta os coeficientes de transferéncia de ca-
lor obtidos para trés diferentes condicOes testadas. A linha tracejada
representa o h médio para cada condicao. Pode-se perceber que o h
monofasico depende da velocidade maéssica do fluido, aumentando &
medida que G aumenta.

Por fim, nas Figuras E.5 a E.8 sao apresentadas as compara-
¢oOes entre os h’s obtidos experimentalmente com os calculados pelas
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Figura E.4: Comparacao do h para diferentes condi¢oes de teste.

correlagoes apresentadas na Sec¢ao 2.11.1.
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Figura E.5: Comparacao entre o h obtido experimentalmente

calculado através da correlacao de Dittus-Boelter.

com o

Os resultados comparativos mostram que os dados experimen-
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Figura E.6: Comparacdo entre o h obtido experimentalmente com o
calculado através da correlagido de Gnielinski (1976).
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Figura E.7: Comparacdo entre o h obtido experimentalmente com o

calculado através da correlagdo de Sieder e Tate (1936).
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Figura E.8: Comparacdo entre o h obtido experimentalmente

com o
calculado através da correlagido de Petukhov (1970).

tais sao bem relacionados com todas as formulagoes utilizadas. Deu-se
preferéncia por utilizar as correlagdes mais cléssicas da literatura, pois
sao elas as mais aceitas. A correlagdo que apresentou melhores resul-
tados foi a de Gnielinski (1976), com ITAM = 4,3 % a qual é uma
modificacdo da correlagdo de Petukhov (1970), cuja incerteza média
absoluta foi de 4,5 %. A equacdo de Dittus-Boelter superestima um
pouco a maioria dos dados, todavia a incerteza absoluta média obtida
foi de 5,7 %, valor bastante aceitavel. Finalmente, a tltima correla-

¢do utilizada para a comparagdo foi a de Sieder e Tate (1936), com
IAM = 4,8%.



APENDICE F - Incerteza Experimental no Calculo de h
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Boa parte da metodologia para o cédlculo da incerteza experi-
mental aqui apresentada, segue os procedimentos descritos por Hol-
man (1989). A Eq. 4.9 define o coeficiente de transferéncia de calor na
condensagao, o qual é aqui reapresentado:

7

_ q
T T )

onde ¢”, Tp, e T¢[ f (p)] representam o fluxo de calor removido pelo RP,
em W.m~2 e as temperaturas média da parede dos tubos e do fluido
de trabalho, em °C respectivamente. Para facilitar a visualizagao, esse
capitulo utilizara T¢[f (p)] = Ty.

A incerteza expandida do h, U(h), é calculada considerando-se
infinitos graus de liberdade. Isso porque, cada variavel utilizada é a
média de 80 pontos medidos. Assim, para um nivel de confianca de
95% :

U(h) = 2u.(h) (F.1)

onde uc(h) é a incerteza combinada do coeficiente de transferéncia
de calor por conveccdo. Seu valor é obtido através do método da in-
certeza propagada, a qual combina as incertezas de todas as variaveis
presentes na equacao. Dessa forma, a incerteza combinada para o h na
condensagio, u.(h) é:

_ [ oh ”r {ah r [ah ]2
uam-¢b¢pm) + o @) + | gpun] 2)
onde u(q"), u(Tp) e u(Ty) sdo as incertezas padrao de cada variavel.
O valor de u(T}) obtido é o proveniente da calibracdo dos termopares,
visto que seu valor utilizado é diretamente a média das medigoes. Nao
é considerado o desvio padrao das trés medigoes efetuadas, visto que
nao é esperado que esses valores sejam iguais, pois eles sao medidos
sobre canais diferentes.Assim, u(T,) = 0,15°C.

O fluxo de calor removido pelo RP de cada microcanal é a razio
entre a poténcia removida pelo resfriador pela area superficial de todos
0s microcanais, calculado a partir da Eq. 4.10, e relembrada aqui:

"o _ Qf
87TDLRP

onde Qf, D e Lrp representam a poténcia total removida pelo RP,
em W, o didmetro interno do microcanal, em m, e o comprimento do

q (F.3)
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RP (Lgrp = 0,03 m) , respectivamente.
Assim, a incerteza relativa ao fluxo de calor combina as incertezas
de Q_f, De LRPZ

ueld”) = ¢ [ gg’;u@f)} L (D) L o u(LRP>]2
(F.4)

A incerteza relativa & poténcia removida pelo RP, u(Qy), foi cal-
culada na Secéo 3.4.5, onde foi obtido o valor de u(Qy) = 0,5 W. O
célculo da incerteza relativa ao didmetro interno da tubulagao,u(D), é
apresentado no Apéndice C, cujo valor obtido foi de u(D) = 0,01 mm
A incerteza na largura do resfriador Peltier, segundo o fabricante do
mesmo é de U(Lgrp) = 0,2mm. Assim, considerando uma distri-
buigao retangular, tem-se:

Urp
V3
O valor de incerteza mais dificil de ser estimado é o da tempera-
tura do fluido, w(Ty). Esse valor ¢é calculado em funcdo da pressdo local
do fluido. Como neste trabalho foram testadas trés diferentes pressoes
na entrada da secdo de teste, 7,3 bar, 8, 4bar e 9,7 bar, foi obtida
uma curva de temperatura em funcao da pressdo para cada valor de p,
utilizando o software EES, as quais sao apresentadas a seguir:

u(Lgrp) = =0,12mm (F.5)

Ty = —6,52 1+ 4,75p = Pent = 7,3 bar (F.6)
Ty = —3,20 + 4,26p = Pent = 8,4 bar (F.7)
Ty =1,11+3,83p = Pent = 9,7 bar (F.8)

onde p representa a pressao local, no centro do segmento onde se deseja
avaliar o hem bar, e Ty a temperatura de saturacao da respectiva
pressdo p, em °C. A faixa de valores utilizada para a obtencéo de cada
funcao levou em conta a queda de pressao méxima obtida em todos os
testes para cada vapor de pressao, ou seja, o dominio de p utilizado em
cada equagdo, D(p), foi de:

D(p) = {Pent — APmazsPent} (F.9)

onde Apmae representa o valor maximo de queda de pressao medida
entre todos os testes da respectiva pent.
A incerteza relativa & temperatura do fluido, w(T%), utilizando
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o conceito de propagacao de incerteza é:

u(ty) = | S uiw) (F.10)

onde a derivada 0Ty /0p refere-se as fun¢oes descritas nas Eqs. F.6 a
F.8.

A pressao local do fluido, p, é a pressdo do fluido na entrada
da secao subtraida da queda de pressao entre a entrada e o local onde
se esta avaliando p. Para facilitar o calculo sera considerada que essa
parcela de queda de pressao é a queda de pressao total no escoamento
bifasico no interior do microcanal, Apy;,. Ou seja:

u(P) = Pent — APuin (F.11)

Assim, pode-se estimar que a incerteza relativa a pressao local
do fluido no interior dos microcanais da seguinte forma:

u(p) = \/u2(pent) + u?(Ap) (F.12)

onde, como apresentado na Segdo 3.4.1, u(pent) = B5BOmbar e
u(Ap) = 8,1 mbar.

Desta forma, a incerteza expandida do h, calculada a partir da
Eqg. F.1 é apresentada em forma de porcentagem de h na Figura F.1
para diferentes faixas de titulo de vapor.

A Figura F.1 mostra que a incerteza calculada apresenta altos
valores para x, > 0,95, chegando proximo a 70% do valor de h, em
alguns casos. Para x, < 0,95 a incerteza nao ultrapassa 35% do
valor medido. Isso ocorre em funcao da pequena diferenca entre as
temperaturas do fluido e da parede do tubo, que para titulos muito
elevados chega a ser de apenas 0, 5°C.
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Figura F.1: Valores de incerteza padrao relativa para o coeficiente de
transferéncia de calor por conveccao em funcao do titulo de vapor.



