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Resumo. O projeto em questéo consiste no estudo dos efeitos do encurvamento de tubos capilares nas caracteristicas de um sistema
de refrigeragdo. A partir de modelos matematicos encontrados na literatura e de suas respectivas implementagdes, deseja-se
verificar a validade dos resultados obtidos com um modelo computacional do programa EES variando-se parédmetros tais como
dimensoes e propriedades do fluido de teste. No atual texto sdo apresentados levantamentos bibliogréaficos relativos a: fungédo dos
tubos capilares; modelos matematicos adotados para a representacao de tubos capilares; resultados empiricos realizados em tubos
capilares encurvados com diferentes fluidos refrigerantes, geometrias e condigdes de teste. Em seguida sdo apresentados 0s
resultados obtidos a partir da rotina computacional desenvolvida e é confirmada a aplicabilidade do modelo, tendo-se em conta os
limites de utilizag&o.
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1. Introducéao

O desenvolvimento de pesquisas relacionadas ao uso de alternativas para o fluido refrigerante HCFC 22, o qual é
gradativamente eliminado conforme exigiu o Protocolo de Montreal de 1987, é cada vez maior. Tal protocolo visava a
eliminagdo de compostos halogenados ligados a reducdo da camada de 0zbnio estratosférica, tal qual o refrigerante em
questdo (Fiorelli, 2000).

As principais alternativas buscadas para a substitui¢do do fluido referem-se a utilizacdo de misturas de fluidos
refrigerantes zeotropicas, como o R-407C, quase azeotrdpicas, tal qual o R-410A, ou substancias puras, como o0 HFC
134a (Fiorelli, 2000).

Em pequenos sistemas de refrigeracdo e na refrigeracdo doméstica (capacidades de refrigeracdo menores que
10 kW), ou seja, os aparelhos de ar-condicionado comumente utilizados em residéncias e escritorios, os tubos capilares
desempenham um importante papel. Estes configuram a principal alternativa para a realizacdo da expansdo do fluido
refrigerante no ciclo, pois apresentam baixo custo, baixo torque de partida e pouca manutencéo. Além disso, quando os
tubos se apresentam encurvados, possuem a vantagem de ocupar um espaco reduzido, caracteristica essencial para o
tipo de equipamento citado (Chingulpitak & Wongwises, 2010).

No ambito de se obterem melhores indices de desempenho dos tubos capilares, faz-se necessario um estudo
aprofundado sobre os efeitos do encurvamento dos mesmos nas caracteristicas do escoamento. No entanto, a maior
parte dos estudos ja realizados com o dispositivo de expansdo em questao foi feita com tubos retilineos.

Dessa maneira, 0 objetivo principal do presente trabalho é a analise dos efeitos do encurvamento de tubos capilares
sobre 0 seu desempenho quando atuando com os diversos fluidos refrigerantes alternativos ao HCFC 22, fornecendo
assim condicBes para a otimizacdo de suas geometrias. Para tanto, foram levantados modelos matematicos da
bibliografia para serem adaptados as rotinas computacionais ja desenvolvidas no trabalho de Fiorelli (2000), fornecendo
assim uma ferramenta pratica para posteriores testes e analises de novos fluidos e geometrias.

2. Os tubos capilares

Ciclo de refrigeracdo por compressdo de vapor € o principal ciclo termodindmico dos sistemas de refrigeracdo
utilizados atualmente. Esse ciclo, comumente modelado como ciclo padrao de refrigeracdo por compressao de vapor, é
composto por cinco etapas (figura 1): de 1 para 2, compressdo adiabética reversivel; de 2 para 2’, rejeicdo de calor a
pressdo constante; de 2’ para 3, rejeicdo de calor isotermicamente (condensacao); de 3 para 4, expansdo isoentalpica; de
4 para 1, adicdo de calor isotermicamente (evaporacéo).

O dispositivo de expansdo é o elemento que cumpre a etapa de 3 para 4. Este possui duas finalidades: reduzir a
pressao do refrigerante liquido e regular a vazdo que entra no evaporador (Stoecker & Jones, 1985). Tal tarefa somente
¢ possivel devido a chamada “perda de carga”, que ocorre quando surgem as tensdes de cisalhamento entre as camadas
do escoamento devidas a rugosidade da parede do tubo.

Além dos tubos capilares, pode-se ainda utilizar como dispositivos de expansao valvulas de expansdo termostaticas,
valvulas de boia, ou ainda, valvulas de expansdo de pressdo constante. No entanto, os tubos capilares, objetos de estudo
do presente trabalho, possuem vantagens com relagéo a sua simplicidade, auséncia de partes moveis e prego reduzido,
de modo que sdo utilizados em todos os sistemas frigorificos pequenos, com capacidades da ordem de 10 kW (Stoecker
& Jones, 1985). Por conta da busca pela minimizag8o de espaco, os tubos capilares sdo comumente dispostos na forma
helicoidal (Figura 2).
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Figura 1. Ciclo padrdo de refrigeragdo por compressdo de vapor (Hernandez Neto et al., 2009)

Figura 2. Tubo capilar helicoidal (Zhou & Zhang, 2010)

No entanto, tal pratica diminui a validade da maioria dos modelos mateméticos adotados que, em geral, sdo
desenvolvidos a partir da hipdtese de tubo capilar retilineo. Acredita-se que o formato dos tubos pode afetar
consideravelmente a vazao massica no ciclo de refrigeracdo. Existe um aumento na queda de pressdo de um tubo capilar
devido a formag&o de um escoamento secundario gerado pela for¢a centrifuga (Ito, 1959).

3. Modelagem matemética

Para a modelagem do escoamento por tubos capilares helicoidais, Chingulpitak e Wongwises (2010)
desenvolveram conforme item 3.1. J& para a modelagem do escoamento de mistura de fluidos, Fiorelli (2000)
desenvolveu conforme o item 3.2:

3.1. Modelagem do escoamento em tubos capilares encurvados

Como hipoteses, adotaram-se: diametro de encurvamento do tubo constante ao longo do eixo principal; didametro
interno e rugosidade da superficie constantes ao longo do tubo; escoamento bifasico adiabatico e homogéneo; regido de
liquido ndo-metaestavel; escoamento unidimensional em regime permanente; equilibrio termodinamico através do tubo.

Dessa forma, o equacionamento pode ser dividido em duas etapas: regido monofésica e regido bifasica (figura 3).
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Figura 3. Diagrama esquematico do tubo capilar helicoidal (Adaptado de Chingulpitak & Wongwises, 2010)

Para a primeira regido, (1 para 3 da figura 3), o modelo possui solugdo algébrica (assumido escoamento
incompressivel e adiabatico).

Primeiro, pode-se determinar a queda de pressdo na entrada do tubo capilar, entre os pontos 1 e 2 (vide figura 3)
devida a stbita contracdo™:

VZ
P =Py = k% (€

Onde P, é a pressdo no ponto 1 (kPa), P, é a pressdo no ponto 2 (kPa), k é o coeficiente de perda na entrada (para
perfil quadrado, k=0,5), p ¢ a massa especifica da mistura entre os pontos 1 e 2 (kg/m®), V é a velocidade média de
entrada do fluido no tubo (m/s).

Em seguida, escreve-se a equacgdo da energia do escoamento em regime permanente entre os pontos 2 e 3 (vide
figura 3):

2 2
p};_zg %+22=;_39+%+Z3+Hperda (2)
Onde p, é a massa especifica da mistura no ponto 2 (kg/m?), p; é a massa especifica da mistura no ponto 3 (kg/m®),
V, é a velocidade média do escoamento no ponto 2 (m/s), V3 é a velocidade média do escoamento no ponto 3 (m/s), z, é
a cota do escoamento no ponto 2 (m), zz é a cota do escoamento no ponto 3 (m), g é a aceleragdo da gravidade local
(m/s?), Hperda € @ perda de carga no trecho de escoamento monofasico devido ao atrito (m).
A perda de carga, por sua vez, é determinada por:

H = f, Lﬂvmfz (3)
perda mf d; 2g

Onde f., € o fator de atrito para o trecho monofasico, L, € 0 comprimento do tubo onde ha escoamento monofasico
(m), d; é o didmetro interno do tubo (m), V. € a velocidade média do escoamento no trecho monofasico (m/s).
Para um escoamento incompressivel, tem-se que p,=ps=pms, de modo que:

m = pVo,A = p3V3A = pppVinrA (4)

Onde 11 é o fluxo méssico do escoamento (kg/s), A=(nd;?)/4 é a area da secdo transversal ao escoamento (m?).
Rearranjando-se as equagdes anteriores, segue:

fmflm pmeZ
P2=P3+meg(z3_zz)+( fii f)( fz f) (%)

Por fim, assumindo-se pequenas variagdes de cota (z,=z3), obtém-se*:

_ d; _ (PI_P3)
me B (fmf) [k 2 memeZ] (6)

! No texto original, a expressao encontra-se diferente da aqui apresentada (possui uma aceleracéo da gravidade
dividindo o termo a direita da equag&o), mas acredita-se que houve um erro de digitacdo, e portanto, alterou-se a
mesma.
% No texto original, a expressdo encontra-se diferente da aqui apresentada, mas acredita-se que houve um equivoco
quando da digitacdo, portanto, alterou-se a mesma.
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Encontra-se: L,y = " pvz—z P, —-P)—(k—-1)
mf mf




Sendo o coeficiente de atrito calculado a partir de 26 possiveis modelos (cf. Chingulpitak & Wongwises, 2010).
Neste trabalho, o coeficiente de atrito é calculado a partir da correlacdo de Mori e Nakayama (1967) apud Chingulpitak
e Wongwises (2010), descrita a seguir:

P TP 0
P\ e

2 3
C, = 1,88411177 - 10! + 85,2472168 (di) — 4,63030629 - 10* (di) +1,31570014 - 107 (i)

Ei Ei 2 Ei 3
C, = 6,79778633 - 1072 + 25,3880380 (=) — 1,06133140 - 10* (£) " +2,54555343 - 10° (=)
Onde f é o fator de atrito, d; é o didmetro interno do tubo (m), D¢ é o didmetro de encurvamento do tubo (m), Re é 0
namero de Reynolds, (e/d;) é a rugosidade relativa interna do tubo.
Para o trecho de escoamento biféasico, Chingulpitak e Wongwises (2010) propdem que a modelagem seja feita

dividindo-se o tubo em um determinado nimero de elementos, de maneira a se obter o equacionamento diferencial.
Dessa forma, a conservagdo da massa é obtida por:

AVbry _ AVbfiy,

=i i ®)

Vbf; Ubfiyq

Onde Vyy € a velocidade média do escoamento no trecho bifasico num ponto i (m/s), vus € 0 volume especifico da
mistura no trecho bifasico num ponto i (m*/kg), Visi.1 € a velocidade média do escoamento no trecho bifasico num
ponto i+1 (M/s), Vysis1 € 0 volume especifico da mistura no trecho bifasico num ponto i+1 (m®Kkg), i+1 representa o
ponto do escoamento distante dL do ponto i.

Assumindo-se pequenas variagOes de cota, a conservagdo da energia em condicdes de escoamento adiabatico em
regime permanente sem a realizacdo de trabalho externo fica:

Vs _ Vbfig, VprT\ _
( - )-(hbfi+1+%> (h,,f+ ) cte 9)

Onde hys;i € a entalpia especifica da mistura no trecho bifasico num ponto i (kJ/kg), hysiva € a entalpia especifica da
mistura no trecho bifasico num ponto i+1 (kJ/kg).
Na regido bifésica (de saturacédo liquido-vapor), tem-se:

hi = hy;(1 —x;) + hyx; (10)
v = v, (1 —x) + vy, (11)

Onde x é o titulo, os indices | e v referem-se a saturacéo de, respectivamente, liquido e vapor.

Aplicando o balango de energia entre o ponto 3 (vide figura 3) e outro ponto qualquer do escoamento bifasico,
obtém-se:

hy + 525 = by + x(hy — h) + E 01 - ) + v,x]? (12)
2 2,2 2
[ = v 2] 6% + Q20 (v, — v)) + (hy — )l + [ — by =4 1y = 0 (13)

Onde Q=V/v é a vazdo volumétrica do escoamento (m?/s).
A conservacdo da quantidade de movimento para um trecho de tubo de comprimento dL, por sua vez, fornece

(sendo feita uma expanséo em Série de Taylor de primeira ordem):

n:dl n:dl

P

— (P + dP)

— 1pd;mdL = mdV (14)

Onde t,=(fupV?)/8 € a tensdo cisalhante (kg/(m.s?)), fu € 0 fator de atrito para o trecho bifésico.
Rearranjando, e fazendo:

V= (15)



Obtém-se*:
L = 24 ( ar 2)—‘1—"] (16)
For L\PbrVbr Pbf

Sendo o coeficiente de atrito, novamente, calculado a partir de 26 possiveis modelos (cf. Chingulpitak e
Wongwises, 2010). Neste trabalho, o coeficiente de atrito é calculado a partir da correlacdo de Mori e Nakayama (1967)
apud Chingulpitak e Wongwises (2010), Eg. (7).

3.2. Modelagem de escoamento para mistura

O trabalho de Fiorelli (2000) apresenta o desenvolvimento da modelagem matematica para o escoamento de
misturas de fluidos refrigerantes ao longo de tubos capilares retilineos, ou seja, aplicavel a fluidos como o R-407C e 0
R-410A. Esta modelagem diferencia-se da desenvolvida por Chingulpitak e Wongwises (2010) a medida que considera
a existéncia de mais de um tipo de substancia para o calculo da perda de carga localizada na entrada e a medida que
determina um modelo para o célculo da viscosidade bifasica da mistura, necessaria para a obtengdo do nimero de
Reynolds e do fator de atrito.

Para a perda de carga localizada na entrada devida a contracdo, tem-se (Collier e Thome, 1996, apud Fiorelli,
2000):

Pog— Py =50 [(i _ 1)2 + (1 - Uiz)] (1+x%%) 17

cd l

Onde P4 é a pressdo no condensador (kPa), P,é a pressdo no ponto 1 (kPa), G é o fluxo massico por unidade de
area (kg/(s.m?), v; é o volume especifico do liquido (m*/kg), v, é o volume especifico do vapor (m*Kkg), o.=Al/A € a
relacdo de areas de secdo do condensador e do tubo capilar, x é o titulo, Cc=f(c.q) € um coeficiente de contracéo.

J& para a viscosidade bifasica, 0 modelo utilizado é a correlagéo de Duckler et al. (1964) apud Fiorelli (2000):

p=m(l—a)+ pa (18)

Xy

= xvpy+(1-x)v;
Onde « ¢ a fracdo de vazio, y, é a viscosidade do liquido, p, é a viscosidade do vapor.
4. Dados experimentais da literatura

A fim de se comparar os valores calculados utilizando-se os modelos levantados por este trabalho, e a rotina
computacional aplicada ao programa Engineering Equation Solver (EES), levantaram-se dados de testes experimentais
da bibliografia. Tais dados estdo dispostos na tabelas 1 a seguir:

5. Implementacéo do modelo

Com base no modelo matematico desenvolvido por Chingulpitak e Wongwises (2010) para o escoamento em tubos
capilares curvilineos e apresentado anteriormente (Eq. 6 e Eqg. 16), pode-se criar uma rotina computacional para a
realizagdo dos célculos envolvidos.

Utilizando-se o programa de computador Engineering Equations Solver — EES (EES, 1997) e langando méo das
propriedades termodindmicas e de transporte calculadas por rotinas da base de dados REFPROP versdo 5.0,
desenvolvida pelo NIST (NIST, 1996), torna-se possivel a implementagdo do modelo. Baseou-se no programa criado no
trabalho realizado por Fiorelli (2000).

Para que fosse possivel a comparacdo do presente modelo com os dados experimentais de Kim et al. (2002),
assumiram-se as seguintes hipoteses adicionais: escoamento encontra-se blocado na sec¢éo de descarga, o que é valido
na grande maioria dos escoamentos de fluidos refrigerantes em tubos capilares; didmetro do condensador foi
considerado como sendo D;=10 mm (valor tipico), a fim de se determinar a perda de carga localizada na entrada do
tubo capilar; os efeitos sobre 0 escoamento das propriedades termodindmicas no evaporador sdo desprezados.

® No texto original, a expressio encontra-se diferente da aqui apresentada, mas acredita-se que houve um equivoco
quando da digitacdo, portanto, alterou-se a mesma.

2d; [ — ap d
Encontra-se: dL = -2 (Lz + —p)
fof \PbsVpr Pbf



Tabela 1. Dados adaptados de Kim et al. (2002) apud Garcia-Valladares (2006). Condi¢des de teste: di=1,5mm,
Te=45°C, L=1 m, (¢/d})=6.10°

Fluido P Grau de Dencurvamento| m
(bar) |subresfriamento (°C) (mm) (kg/h)
1,5 200 50,7
5 200 55,0
10 200 61,8
1,5 120 49,1
R22 17,2923 5 120 53,7
10 120 60,3
1,5 40 47,6
5 40 52,2
10 40 58,4
1,5 200 50,9
5 200 56,3
R407C 10 200 63,3
1,5 120 48,9
23% de R32 19,7234 5 120 53,5
25% de R125 10 120 611
52% de R134a !
(em massa) 1.5 40 47,8
5 40 53,1
10 40 59,4
15 200 62,4
5 200 68,3
R410A 10 200 76,7
15 120 59,6
50% de R32 |27,3354 5 120 66,8
50% de R125 10 120 75,4
(em massa) 1,5 40 57,5
5 40 62,0
10 40 72,0

6. Resultados principais

Com base no modelo computacional criado para 0 modelo matematico apresentado realizaram-se simulagdes para
os fluidos R-22, R-407C e R-410A nas seguintes condicGes de teste: di=1,5 mm (didmetro interno do tubo), T 4=45°C
(temperatura do fluido no condensador), L=1 m (comprimento total do tubo), D,4=10 mm (didmetro do condensador),
¢/d; =0,00006 (rugosidade interna relativa do tubo).

Foram variados os valores para D¢ (didmetro de encurvamento), AT, (grau de subresfriamento) e os refrigerantes
utilizados. Para fins de comparagdo com os valores medidos da tabela 2, plotaram-se os graficos da variacdo da vazdo
massica em fungéo do grau de subresfriamento. Tais graficos encontram-se na figura 4.

Da figura 4, observa-se que os dados calculados encontram-se préximos aqueles apresentados pela literatura a partir
de levantamentos empiricos (erro < 8,7%)..

Também foram desenhados os graficos com D¢ tendendo ao infinito (tubo retilineo), conforme figura 5.
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Figura 4. Variacao da vazdo massica em funcéo do diametro de encurvamento e do grau de subresfriamento para R22
(erro < 8,7%), R407C (erro < 6,2%) e R410A (erro < 2,8%)
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Figura 5. Comportamento de R22, R407C e R410A com D.. tendendo ao infinito

Da figura 5, observa-se que ocorre uma leve queda de vazdo a partir de didmetros de encurvamento de 3 metros.
Isto é resultado de erros numéricos ocorridos quando se realizam simulagdes com grande distancia entre o algarismo
mais significativo e 0 menos significativo e, portanto, deve ser desconsiderado.

A figura 6 mostra o perfil de temperaturas calculado a partir do programa para R22 e didmetros de encurvamento de
20 e 380 mm. Para isso, foram fixadas as condicdes d;=1,5 mm (didmetro interno do tubo), T.;=45°C (temperatura do
fluido no condensador), L=1 m (comprimento total do tubo), D,=10 mm (didmetro do condensador), &/d; =0,00006
(rugosidade interna relativa do tubo), AT4,,=5,0°C (grau de subresfriamento).

Os resultados apresentados por outros fluidos e outros didmetros de encurvamento foram semelhantes. Observa-se
que quanto maior o didmetro de encurvamento, maiores sdo as temperaturas no trecho bifasico, facilmente distinguivel
do trecho monofasico devido a inflexdo da curva em torno de Dc=0,4 m.

Perfil de temperaturas - R407C
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Figura 6. Perfil de temperaturas para R407C (tipico)

Desenhando-se em detalhe a zona onde ocorre a transicdo monofasico-bifasico, observa-se que quanto menor for o
didmetro de encurvamento, mais cedo serd o inicio dessa transicéo (figura 7).

Detalhe da saturacéo - R407C
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Figura 7. Detalhe da regido de transicdo entre escoamento monofasico e bifasico para R407C (tipico)



Por fim, plota-se o gréafico da relacdo entre o comprimento total de tubo e o didmetro de encurvamento, fixando-se
di=1,5 mm (didmetro interno do tubo), T,4=45°C (temperatura do fluido no condensador), D,=10 mm (diametro do
condensador), ¢/d;=0,00006 (rugosidade interna relativa do tubo) e a vazdo massica (para analise de um caso tipico,
escolheu-se apresentar para R410A, cuja vazdo adotada foi de 67,375 kg/h). Observe a figura 8:

L x Dc - R410A
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o)
a /
'8 1100 /
e
g 0,96 /
g 092
o
O

0,88 . . .

0 100 200 300 400 500 600
Diametro de encurvamento (mm)

Figura 8. Relagéo entre L e D¢ para R410A (tipico)

Nota-se que para maiores didmetros de encurvamento, sdo necessarios trechos de tubo maiores para atender a uma
mesma condicao de operacdo imposta.

7. Conclusoes

Ao compararem-se 0s resultados obtidos pelo modelo matematico aplicado a rotina computacional do EES com os
resultados experimentais apresentados na tabela 1 deste trabalho, nota-se que existem desvios entre os valores
encontrados e aqueles esperados. No entanto, estes desvios mostraram-se pequenos (menores que 8,7% com relacéo a
diferenga pontual de vazdo méssica e um desvio no coeficiente angular das retas que aproximam o trecho estudado
menor que 0,026), indicando que o modelo computacional representa bem o fenémeno estudado.

No entanto, a literatura carece de dados experimentais para que o modelo possa ser efetivamente validado, havendo
ainda a necessidade de se testar novos fluidos, geometrias e condi¢6es de contorno.

Com relacdo as tendéncias apresentadas pelas curvas mostradas nas figuras 4, 6 e 8, todas corresponderam ao
esperado, feita uma analise prévia:

e A vazdo méssica tende a aumentar conforme se eleva o didmetro de encurvamento, pois a intensidade com
que ocorrem escoamentos secundarios gerados pelas forgas centrifugas diminui, gerando menor perda de
pressédo do fluido.

Isto pode ser observado através da analise da equacdo 7, a medida que o fator de atrito diminui com o
aumento do didmetro;

e A vazdo massica aumenta também com o aumento dos valores de grau de subresfriamento e de
temperatura de condensacéo.

Estas duas situagBes tm o mesmo efeito sobre o escoamento, uma vez que causam um maior
distanciamento da situacdo de saturacdo, e portanto, diminui o trecho do tubo em que o escoamento esta
sujeito a grandes perdas de pressdo (bifésico);

e E natural que a perda de pressdo no trecho monofasico seja mais intensa para menores diametros de
encurvamento, e que assim, nestes casos a saturacdo seja atingida antes;

e Uma vez atingida a regido de saturacdo, também é natural que com a reducéo da pressdo ocorra uma queda
na temperatura do fluido;

e Por fim, para menores didmetros de encurvamento, e consequentemente, maiores coeficientes de atrito e
maiores perdas de pressdo, é justificAvel que seja necessario um menor comprimento de tubo para
satisfazer as mesmas condicdes de operagdo (mesma vazdo massica).

A respeito das curvas apresentadas pela figura 5, nas quais ocorre uma queda da vazao massica a partir de valores
maiores que 3 m de didmetro de encurvamento, tal redugdo deve ser desconsiderada, tratando-se de resultado de erros
numéricos. Uma vez que os efeitos do encurvamento tornam-se menores & medida que o didmetro aumenta, recomenda-
se que se utilize o maximo valor calculado para a vazdo massica dentro do dominio de didmetros de encurvamento
utilizado (aproximadamente Dc=3m), podendo-se assim considerar este como o valor para tubo capilar retilineo.

Para que este trabalho tenha continuidade, necessita-se de novos trabalhos empiricos na area a fim de preencher as
lacunas existentes, o que impossibilita a efetiva validagcdo do modelo experimentalmente.
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Abstract. In the present work a study of capillary tubes coiling effects in a refrigeration system is presented. From mathematical
models found in literature and their implemen-tations, the work validates the results obtained with a computational model at EES
software with a parametric analysis of dimensions, flow boundary conditions and thermodynamic properties of the test fluids. The
text shows some previous research related to: role of capillary tubes; their modeling; their empirical results. At the same time, the
text shows numerical results of the computational routine developed, confirming the applicability of the model, considering its
utilization limits.
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