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RESUMO

Dimensionamento dos trocadores de calor e analise dos resultados
do funcionamento de um chiller operando com o fluido refrigerante
R32 em substituicdo ao fluido refrigerante R410A

Os chillers sdo equipamentos muito uteis para a refrigeragdo. A principal
finalidade € refrigerar agua para que esta possa ser utilizada na
climatizacado do ar, refrigeracao de produtos entre outras atividades. A
conscientizagdo ambiental alertou os fabricantes em relagado aos fluidos
refrigerantes utilizados no processo de refrigeragao, pois estes podem ter
impacto direto no efeito estufa e aquecimento global caso ocorra um
possivel vazamento para atmosfera. Para o suporte na presente pesquisa,
adotou-se relatério de programa apoiado pela AHRI chamado “Low GWP
Alternative Refrigerants Evaluation Program” onde sé&o feitos testes de
substituicdo dos fluidos tradicionais por fluidos com baixo GWP em
equipamentos de refrigeracao utilizando o conceito drop-in. Este projeto
tem os objetivos de: (i) simular no software EES os fluidos utilizados no
report #1 da AHRI, seguindo as mesmas condi¢des de operagao;(ii)
analisar e comparar os resultados experimentais e teoricos e (iii) definir qual
sera o melhor fluido substituto. Neste projeto foi simulada a substituicao do
fluido refrigerante R410A pelo fluido refrigerante R32 na operagao de um

air cooled water chiller.

Palavras chaves: Refrigeragdo. Chiller. R-410A. Evaporador de placas
paralelas. Condensador tubo aletado.



ABSTRACT

Sizing of the heat exchangers and analysis of the results of the
operation of a chiller operating with the refrigerant refrigerant R32 in
substitution of the refrigerant fluid R410A

Chillers are very useful equipment for cooling in general. The main purpose
is to cool water so that it can be used in air conditioning, refrigeration of
products among other activities. Environmental awareness has warned
manufacturers of refrigerant fluids used in the refrigeration process as they
may have a direct impact on global warming if a possible leak to the
atmosphere occurs. For the support in the present research, we adopted an
AHRI-supported program report called "Low GWP Alternative Refrigerants
Evaluation Program" where tests are performed replacing traditional fluids
with low GWP fluids in refrigeration equipment using the drop-in concept.
The objective of this project is: (i) simulate the fluids used in AHRI report #
1 in the EES software, following the same operating conditions; (ii) analyze
and compare experimental and theoretical results; (iii) define the best
replacement fluid. In this project it was simulated the substitution of
refrigerant R410A by the refrigerant R32 in the operation of an air cooled

water chiller.

Keywords: Refrigeration. Chiller. R-410A. Evaporator of parallel plates.
Finished tube condenser.
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1 Introducgao

Ao longo da histéria da humanidade, o ser humano deparou-se com diversas
adversidades. Uma delas era a dificuldade da distribuicdo e armazenamento de
alimentos de forma segura e saudavel. Ja dizia Albert Einstein que no meio de toda a
dificuldade encontra-se a oportunidade, e assim se fez. Em consequéncia dos estudos
relacionados a solugao desse problema, em 1834 foi inventado nos Estados Unidos o

primeiro sistema mecanico de fabricagao de gelo artificial [1].

A partir desse sistema construiu-se a base que hoje € aplicada nos sistemas de
refrigeragcdo. Esse sistema utiliza um fluido refrigerante que absorve calor da
substancia do ambiente a ser refrigerado. A primeira geragao de fluidos refrigerantes
era composta por qualquer fluido que funcionasse, como por exemplo o éter, que foi
utilizado do primeiro sistema de fabricagdo de gelo mencionado acima, e o S0O,. Essa
geragao era composta basicamente de fluidos téxicos, inflamaveis ou ambos, por isso
eram constantes acidentes com mortes [2].

Devido aos acidentes regulares, um grupo de cientistas liderados por Thomas
Midgley, engenheiro mecéanico e quimico americano, empenharam-se em pesquisas
relacionadas a fluidos refrigerantes néo téxicos e nao inflamaveis [2] . Em pouco
tempo a familia dos hidrocarbonetos halogenados (CFCs), que até entdo eram apenas
compostos quimicos, se tornaram a solugao do problema. Essa geracao de fluidos foi
utilizada durante longos anos, até que os professores Sherwood Rowland e Mario
Molina avangaram em estudos que relacionam os CFCs com a reducdo da camada
de ozbnio, estudo este que ganhou prémio Nobel de Quimica em 1995 [2].

Tais complicagbes com o meio ambiente fizeram com que as na¢gdes mundiais
organizassem o tratado de Montreal que passou a regular a produgao e o consumo
de produtos que destroem a camada de ozbnio e tinha como principal objetivo acabar
com o uso de alguns tipos de CFCs que eram fontes de destruicdo do 0;. Dessa
forma, surgiu a terceira geragédo de fluidos refrigerantes, os hidrofluorocarbonetos
(HCFCs) [2].

Os HCFCs além de boas propriedades quimicas e termodindmicas, ndo sao
téxicos ou inflamaveis, tornando-se assim uma boa alternativa aos CFCs. Por outro
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lado os HCFCs impactam significativamente o aquecimento global. Mesmo com essa
adversidade, os HCFCs foram bem aceitos no mercado. Porém o aquecimento global
tornou-se um assunto tdo importante quanto a camada de ozo6nio. Desta forma a

pressao para a utilizagao de fluidos refrigerantes naturais aumentou [2].

12



2 Efeito estufa

O efeito estufa € um fenbmeno climatico responsavel temperatura média da
superficie da terra. Alguns fatores sao determinantes para agravar essa condi¢ao,
como por exemplo tectonismo, vulcanismo, composicao fisico-quimica da atmosfera,
que sao considerados fatores internos. Tem-se também emissdes de gases-estufa
resultantes da queima de combustiveis fosseis como petrdleo e carvao vegetal,
queimadas de florestas, atividades industriais, que sdo considerados fatores externos
[3].

Uma série de gases tem a capacidade de agravar o efeito estufa, entre eles os
clorofluorcarbonetos (CFC), ozénio (05), metano (CH,), 6xido nitroso (N,0) e o diéxido
de carbono (C0,). Esses gases, quando presentes na atmosfera, absorvem parte da
radiacdo infravermelha emitida pela superficie da terra e irradiam uma parte da
energia de volta para a superficie, fazendo com que a temperatura da superficie
permaneca em torno de 30°C, sendo fundamental para a manutengdo da vida
terrestre. Porém, com o aumento da emissado dos gases do efeito estufa, tem-se um
maior fluxo de absorgao e irradiagao e assim um aumento da temperatura superficial,
ensejando o aquecimento global [3].

Em relacao a refrigeragao, temos o principal problema relacionado com os fluidos
refrigerantes, que geralmente sdo gases que causam danos ao meio ambiente quando
ocorre um vazamento para atmosfera ou um descarte indevido de equipamentos que
serao inutilizados. Outro fator relacionado ¢é a liberagao de didxido de carbono durante
0 processo de geragao de energia que produz a eletricidade necessaria para alimentar

o sistema.
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3 Descrigao dos testes experimentais realizados pela AHRI

Nesta sec¢ao, sera descrito o procedimento experimental, realizado e reportado
por fabricante, e finalmente divulgado pela AHRI, de um chiller operando com os
fluidos refrigerantes R410A e R32 (drop-in). Esse programa de pesquisa foi
desenvolvido por um fabricante, com apoio da AHRI, com o objetivo de auxiliar a
industria de refrigeracdo na busca por fluidos refrigerantes de baixo impacto
ambiental, ou seja, com baixo GWP (global warming potencial). O procedimento
utilizado é o drop-in, que se refere a pratica de substituicdo do fluido refrigerante
tradicional por um fluido alternativo, geralmente de menor impacto ambiental, sem que

seja feita nenhuma alteragdo nos componentes do equipamento.

Neste projeto utilizamos como referéncia o report #1 da linha de pesquisa “Low-
GWP Alternative Refrigerants Evaluation Program” desenvolvido pela AHRI. Neste
teste foi feito um drop in em um air cooled water chiller que originalmente opera com

o fluido R410A [4]. Os fluidos alternativos utilizados foram:

Nome Inicio do Final do Numero de
teste teste testes

R-410 A 18/10/2011 11/01/2012 44
R32 23/01/2012  09/02/2012 24
DR-5 20/02/2012  09/03/2012 29
ARM-70 a 03/05/2012 11/05/2012 20
L-41 a 29/05/2012  31/05/2012 18
L-41b 04/06/2012  06/06/2012 18
ARM-32 a 11/06/2012 13/06/2012 17
HPR1D 09/07/2012 18/07/2012 20

Tabela 1. Informacdes dos testes realizados pela AHRI [4].
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Neste projeto estamos avaliando a utilizagdo do R32 em substituigdo ao R410A,.

Portanto os outros fluidos acima mencionados nao fazem parte do presente estudo.

3.1. Descricao dos fluidos utilizados

Os fluidos podem ser caracterizados mediante seu potencial de aquecimento
global acssociado (GWP), o potencial de deterioracdo da camada de ozénio (ODP) e

a flamabilidade do componente ou mistura.

¢ R410A
Caracterizado por ser uma mistura de HFC’s, foi designado como um substituto
de “longa duragdo” para o R22 [5]. E um fluido ndo inflamavel e uma mistura ndo
azeotrdpica, ou seja, na troca de fase, seja a condensagao ou evaporagao a pressao

constante, ocorre mudancga de temperatura [6].

e R32
Refrigerante HFC, com ODP zero e GWP significativamente menor que os outros
refrigerantes da mesma familia. Considerado refrigerante com baixa flamabilidade. E
considerado um refrigerante de “longa duragdo” quando considerado o ODP, mas em
relagcéo ao efeito estufa os HFC’s estao relacionados no protocolo de Kyoto e algumas

regulamentacgdes estdo sendo implementadas para controlar seu uso [5].

3.2.Configuragao do sistema

O sistema foi testado utilizando um chiller refrigerado a ar fabricado pela
Koolman modelo CGAR-0605 com capacidade de refrigeracdo nominal de 15,6 KW
[4][7]. Este equipamento funciona como bomba de calor ou refrigeracao, porém neste
projeto foi utilizado o modo refrigeragdo, com condensador do tipo tubos de cobre com

aletas de aluminio e o evaporador de placas paralelas de bronze.
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O diagrama esquematico do sistema pode ser analisado na figura 1, que expde

o fluxo da agua e do refrigerante, além dos pontos utilizados para captagdo de

informagdes, como temperatura e presséo.
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Figura 1. Diagrama esquematico do sistema Koolman evidenciando os pontos de coleta de

informacgdes. Retirado de [4].
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3.3.Dados Coletados do Teste Experimental

Dados R410A R32 Unidade
Compressor Scroll
Vélvula de expans&o Termostatica
Condensador Tubo aletado
Evaporador Placas Paralelas
Carga de refrigerante | 944 431 |Kg
Vazao 0,1225 0,0875 Kgls

Tabela 2. Dados do Equipamento [4].

. R410A R32
Pontos de Medig&o T(°C)| P (kPa) | T (°C) [P (kPa)

Succao do Compressor 6,0 - 6,1 -
Entrada do Compressor 9,0 877 10,0 921
Saida do Compressor 91,8 3313 114,9 3444
Entrada do Condensador 86,9 3,299 | 107,7 | 3,434
Saida do Condensador 45,5 3,267 48,2 3,413
Subresfriamento da saida 7,2 - 55 -
Entrada da Valvula de Expansao| 454 3,236 48 3,394
Subresfriamento da entrada 6,9 - 5,4 -
Entrada do Evaporador 8,9 1,026 12,0 1,008
Saida do Evaporador 6,0 898 6,5 933
Superaquecimento da saida 2,3 - 2,2 -

Tabela 3. Dados experimentais do teste realizado pela AHRI [4].

3.4.Propriedades Termodinamicas no Ciclo de Refrigeragao do Chiller

A partir dos dados coletados no teste experimental [4], e com o auxilio do
software EES, foi possivel encontrar as propriedades termodindmicas de todos os
pontos relevantes do sistema, para o chiller operando com os fluidos R410A e R32.
Na tabela 3.4, estao os valores de temperatura, entalpia, entropia e titulo dos fluidos

em cada ponto do sistema.
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e R410A:

Descricao T(C) P (kPa) h(kd/kg) s (kdkgK) X
1 Entrada do Compressor 9,0 877 429 1,829 1
Saida do Compressor /
2 91,8 3313 482 1,871 1
Entrada do condensador
Ponto de orvalho 53,25 3299 420 1,69 1
4 Ponto de ebulicao 53,14 3299 292,5 1,3 0
Saida do Condensador /
5 45,5 3267 275,9 1,249 0
Entrada do Expansor
Saida do Expansor /
6 8,9 1026 275,9 1,798 0,2715
Entrada do Evaporador
7 Saida do Evaporador 6,0 898 4251 1,813 1

Tabela 4. Propriedades termodinamicas do R410A. Elaboragéo Prépria.

Com esses dados podemos encontrar a eficiéncia do compressor, que € dado

pela férmula:
Npioon — 1 467 — 429
Mepraron = " " T 482 — 429

= 71,69% (3.1)

Podemos observar que ocorre um aumento de entropia entre os pontos 1 e 2,
0 que mostra uma coeréncia com o real processo de compressao. Podemos analisar
também a queda de pressao dos processos de condensagao (46kPa) e evaporagéo
(128kPa). Esses dados servirdao de referéncia no dimensionamento dos trocadores de
calor mais adiante. E por ultimo pode-se observar um superaquecimento entre a saida

do evaporador e a entrada do compressor.
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e R32:

Descricao T(C) P (kPa) h(kd/kg) s (kdkgK) X
1 Entrada do Compressor 10 921 523,5 2,167 1
Saida do Compressor /
2 114,9 3444 602,4 2,227 1
Entrada do condensador
Ponto de orvalho 53,91 3434 503,9 1,949 1
4 Ponto de ebulicao 53,91 3434 306,6 1,345 0
Saida do Condensador /
5 48,2 3413 292,3 1,301 0
Entrada do Expansor
Saida do Expansor /
6 12 1008 292,3 1,303 0,2715
Entrada do Evaporador
7 Saida do Evaporador 6,5 933 518,7 2,148 1

Tabela 5. Propriedades termodinamicas do R32. Elaboragao Propria.

Com esses dados podemos encontrar a eficiéncia do compressor, que é dado

pela férmula:

hayon — M1 579,6 — 523,5
ncp = =
k2~ po—h, 6024 — 5235

= 71,10% (3.2)

Podemos observar que ocorre, como no refrigerante anterior, um aumento de
entropia entre os pontos 1 e 2. Observamos também a queda de pressao dos
processos de condensacao (31kPa) e evaporagao (75kPa) e o superaquecimento
entre a saida do evaporador e a entrada do compressor.

3.5. Diagrama Pressao x Entalpia

Com os dados da tabela 4 e tabela 5, e com o auxilio do software EES, foi
possivel elaborar os diagramas Pressao x Entalpia abaixo:
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Figura 3. Diagrama Presséao x Entalpia do fluido R32 através do software EES.
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3.6. Diagrama Temperatura x Entropia

Com os dados da tabela 3.4, e com o auxilio do software EES, foi possivel

elaborar o diagrama Temperatura x Entropia abaixo:

R410A
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o 50
2 [ 2000 kPa
|-
07 ) 700 kPa
L — 200 kPa —
-50-
-100 . : : .
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Figura 4. Diagrama Pressao x Entalpia do fluido R410A através do software EES.
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- i_ m
S £
100 I R
OL'_)' 50j =
=
gl i
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Figura 5. Diagrama Pressao x Entalpia do fluido R32 através do software EES.

21



4 Balango Energético do Sistema

Para descrever o balango energético, algumas propriedades do fluido
refrigerante sdo necessarias. Com base nos dados experimentais presentes no
relatério da AHRI, foi possivel encontrar os dados complementares, como entalpia e
entropia.

A analise foi feita em cada parte do sistema separadamente utilizando a

primeira lei da termodinamica:

2

. . . _ V2
Q + my, <hin + %n + gZin) =W+ Moyt <hout + OTM + gZout) (4-1)

Em cada volume de controle utilizado € possivel admitir regime permanente.

4.1.Compressor

O compressor é suposto ser um componente adiabatico, ou seja, néo troca
calor com o ambiente. O fluxo que atravessa esse volume de controle é constante no
tempo, tudo que entra é igual a tudo que sai, e as variagdes de energia cinética e

energia potencial, despreziveis. Dessa forma, temos:
M/cp = m;‘ef(hz — hy) (4.2)

4.2 Valvula de Expanséao

A valvula é adiabatica, nao realiza trabalho, as variacdes de energias potencial

e cinética sdo despreziveis e o fluxo é constante, logo:

he = hs (4.3)
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4.3.COP do sistema

O COP do sistema pode ser definido como a razdo entre a poténcia do

evaporador e o trabalho do compressor:

4.4.Evaporador

O método multi-zona consiste em analisar os componentes mediante volumes
de controles especificos, Figura 6, separando a parte bifasica da parte monofasica,
facilitando assim a analise, pois as propriedades dos fluidos variam do estado
monofasico pro bifasico, portanto este método permite a utilizacdo de correlacbes

especificas para casa estado do fluido.

THZOin
THZOmed
THzogut /
—
SH
I, BO
— TZ

Figura 6. Volumes de controle do evaporador. Elaboragao propria.

4.4.1.Superaquecimento

O superaquecimento, ou superheat, tem a funcdo de garantir que o fluido
refrigerante esteja completamente na fase gasosa no momento que entrar no
compressor. Nessa parte, a troca de calor € menor pois s6 temos o fluido refrigerante
no estado gasoso, e o coeficiente de troca térmica de um gas € menor que de um

liquido.

Q‘sh = My,0 CPH,0 (THZOin - THZOmed) (4.4)



Q.sh = Myef (hy — hs) (4.9)

(THZOin B Tl) B (THZOmed B Tv)

10 (T200 = Ti) (4.6)
n
(THZOmed N Tv)

Qsn = UA)g

4.4.2.Ebuligio

Na parte de ebuli¢do, ou boiling, ocorre a troca de calor com o fluido refrigerante
presente nas duas fases termodinamicas, tanto liquido quanto gasoso. E nessa parte

que ocorre a maior parcela da troca de calor entre os fluidos

Q;?O = ml:lzo Cszo (THzomed - THzoout) (47)

Qbo = Myef (hs — hy) (4.8)

(THZOmed B T5) B (THzoout B T4)
(Tu,0,,., — Ts) (4.9)

(THZOout B T4)

Qi)o = (UA)bo
In

4.5.Condensador

O condensador em questdo, como ja mencionado acima, é do tipo tubo de cobre
com aletas de aluminio. Da mesma forma que o evaporador, foi utilizado o método
multi-zona para definir o dimensionamento. Do tubo aletado podemos fazer 3 volumes
de controle, um de-superheater, que consiste em esfriar o vapor até a saturagcado, um
de condensagdo e um de subresfriamento. Neste tipo de trocador de calor a
configuragao da serpentina é fundamental para a confecgéo dos volumes de controle
devido a frente de acao do ar que atravessa o trocador, sendo assim, foi escolhida a

seguinte configuragao:
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Figura 7. Configuragao da serpentina do condensador. Retirado de [8] com autorizagéo.

Dessa forma o diagrama dos volumes de controle fica da seguinte forma:

ao

4-1-:0

co

+m

SC

o

Figura 8. Diagrama dos volumes de controle do condensador. Retirado de [8] com autorizagéo.

Seguindo essa configuragdo € possivel fazer o balango energético do

condensador, mais especificamente de cada volume de controle em particular.

4.5.1. Dessuperaquecedor

Este volume de controle trata do esfriamento do vapor de refrigerante que entra
no condensador, logo, ndo tem mudanca de fase do fluido. Podemos escrever as

equacgdes da forma:
Qd = mrefcpg(TZ - TS) (410)
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Qd = maircpaier(Tao - Taco) (41 1)

Qd == UAdATln (412)

4.5.2. Condensacao

Na condensagao, o fluido refrigerante muda o estado termodinamico, dessa

forma as equacgdes ficam:

Qcs = mref(h3 — hy) (4.13)
ch = maircpairxcs(Taco - Taso) (4-14)
ch = UA ATy (415)

4.5.3.Subresfriamento

Este volume de controle também conta com o fluido refrigerante em apenas um
estado fisico, dessa forma as equagdes se assemelham as equagdes do primeiro

volume de controle:

Qs = mrefcpl(TzL - TS) (416)
Qs = maircpairXs(Taso - Tai) (417)
Qs = UAGAT,,, (4.18)

Nas equagdes acima, as constantes X;, X.; € X; é definida como sendo a
divisdo do comprimento da serpentina pelo comprimento total do trocador. Porém,
com a configuragdo definida na figura 5.2 o comprimento da serpentina é igual ao

comprimento do trocador de calor, sendo assim estas constantes tem valor igual a 1.
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5 Dimensionamento dos Trocadores de Calor
No teste realizado pela AHRI, o chiller utilizado foi o Koolman CGAR-0605.

Esse chiller é do tipo resfriado a ar, ou seja, o trocador de calor utilizado como
condensador é do tipo tubo de cobre com aletas de aluminio. O trocador de calor
utilizador como evaporador € do tipo Placas Paralelas, mais especificamente BPHE
(Brazed Plate Heat Exchanger).

Por falta de dados precisos sobre o chiller utilizado, a simulagao foi baseada
nos trocadores de calor dimensionados a seguir. O dimensionamento foi feito baseado
nas condi¢cdes de operacao do chiller utilizado no teste, respeitando as propriedades

termodinamicas que o chiller do teste oferece.

5.1.Evaporador

Como foi dito anteriormente, foi utilizado o método Multi-zona para realizar o
balango energético do evaporador, dessa forma temos dois volumes de controle, um
de ebulicdo e outro de superaquecimento. A capacidade de refrigeracdo do
evaporador se da pela soma das capacidades de refrigeracdo de cada volume de

controle:

Q'ev = Q}JO + Qsh (5.1)

Analogamente, a area de troca total do evaporador é a soma das areas de troca

de cada volume de controle:

Ay = Apo + Asn (52)

Um parametro importante para o dimensionamento do trocador de calor

€ a sua geometria. A figura abaixo facilita a visualizacdo das variaveis necessarias:
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B L, L, Developed dimension
Projected dimension
I ‘[‘w >
L
Y TyE) Y
b |p
r
ot L, Corrugation pitch P,

Figura 9. Principais dimensdes de um trocador de calor de placas. Retirado de [7].

Outro fator importante é o fator de ampliagéo de superficie, ¢, que é a razdo

entre a area efetiva e a area projetada. Esse fator é tabelado e nesse projeto € igual
a 1,17 [9].

5.1.1. Superaquecimento

Para calcular o coeficiente de troca térmica no volume de controle do
superaquecimento é necessario encontrar os coeficientes de troca dos fluidos que por
ele passa, no caso a agua e o fluido refrigerante. Dessa forma, primeiramente é

necessario encontrar o numero de Nusselt respectivo de cada fluido.
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Analisando primeiro a agua, temos um fluido monofasico durante todo o volume
de controle, portanto é possivel encontrar uma correlagdo para o numero de Nusselt.
Essa correlacao foi tirada de [9], ja que estamos utilizando 0 mesmo trocador de calor,

operando com os mesmos fluidos.

0,09

A
Nu = 0,295 Re64py0:64 (E - §) (5.3)

Com essa correlagdo, é possivel encontrar o coeficiente de troca térmica da

agua.

Nu ky,o
o = (5.4)
ki o T 0,09
hiyo, = 0,295( D ) Repss Prive (- B) (5.5)

onde podemos encontrar o didmetro hidraulico, o numero de Reynolds e o fluxo

massico da seguinte forma:

2b
D, == (5.6)
_ mHZO
GCHZOsh - Ncpshbl‘w (57)
GCH 1) Dh
ReHZOSh = L—Sh (58)
g

Para o fluido refrigerante, o coeficiente de troca de calor pode ser encontrado
pela mesma correlagao, pois também trata-se de um fluido monofasico durante todo

o volume de controle. Dessa forma
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0,09

Kyef 064 1.064 (T
Qres., = 0,295( L) Repst Pris (E - 8) (5.9)

h

onde podemos encontrar o numero de Reynolds e o fluxo massico da seguinte forma:

_ mref
Geyer,, = Ny bLy (5.10)
D
Cref h
Rerefg, = —"— (5.11)
g

Com os coeficientes de troca de calor de cada fluido presente € possivel

calcular o coeficiente global de troca de calor desse volume de controle:

! = ! + ! (5.12)
Usy OH,04,  Arefgp '

O proximo passo é utilizar a condutancia encontrada na equacgao (4.6) para

encontrar a area total de troca do superaquecimento:
UASh = UShASh (513)
5.1.2. Ebuligcao

Para este volume de controle temos a agua no estado liquido, dessa forma

podemos utilizar a mesma correlagao que foi utilizada acima:

0,09

k Tl’
U0, = 0,295( gzo> RefS Proot (E - 8) (5.14)

onde podemos encontrar o didmetro hidraulico, o numero de Reynolds e o fluxo

massico da seguinte forma:
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Dy =— 5.15
hE (5.15)

Mpy,o0

Geyyo,, = Nepy bLyy (5.16)

Gc Dh
Rep,o, = —HZZ”" (5.17)

Ja o fluido refrigerante encontra-se em duas fases, liquida e gasosa. No item
[9] também temos uma correlagdo para esse caso particular, logo podemos escrever

o coeficiente de troca térmica da forma:

k
Aref,, = (D—Zf> GelReequzBog(’fPrO"L (5.18)
Onde:
B Deo\~0041 -2,83
Ge, = 2,81 <Dh) (2 - 5) (5.19)
Deo)\ 0082 0,61
Ge, = 0,746 (—) r_ 5.20
. ) (3-6) (5.20)
Bogy = —— (5.21)
Gethg
Ge,,D
Re,q = Zq L (5.22)
l

O fator de atrito é dado por:
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f = Geo,Reqt (5.23)
~ Peo\ 527 /T -3,03
Ges = 64,710 (D—h> (E - 8) (5.24)
~ Peo\ 62 /T -0,47
Ge, = —1,314 (D_h> (5-5) (5.25)

Com esses valores € possivel calcular o coeficiente global de troca de calor

desse volume de controle:

1 1 1
= + (5.26)

UBO aHZObo arefbo

O préximo passo é utilizar a condutancia encontrada na equagao (4.6) para

encontrar a area total de troca da ebuli¢io:

UApo = UpoApo (5.27)

5.1.3. Geometria do trocador

Com as éareas de troca de calor de cada volume de controle, é possivel encontrar
a area total de troca do evaporador por inteiro, que é dada pela equagao (5.2). A partir

desse dado, é possivel relacionar a area total do trocador com a area efetiva de cada

placa:
Ay = @LyLy, (5.28)
Aey = NeAy (5.29)
Onde:
N, =N, —2 (5.30)
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E o comprimento total do trocador de calor é dado por:

L, =N,p (5.31)

5.1.4.Queda de Pressao

A queda de presséao relacionada ao evaporador de placas paralelas utilizado

nesse sistema pode ser calculada através da expressao [9]:

APyoiqr = APpy + AP, + AP, + AP, (5.32)

onde a variagao de pressao relacionada ao atrito da placa € dada por:

APy, = lebz\:leGp_g;, (5.33)
A variacao de pressao relacionada a aceleragao do fluido é dada por:
AP, = Gequout _ Gequin (5.34)
Pig Pig
A variacdo de pressao relacionada a estatica do fluido é dada por:
APs¢ = pmgLy (5.35)
E a variagao de pressao na porta € dada por:
AP, = LAG (5.36)
2pm

Onde:
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P nD3/4
1 x 1-x
Pm  Pg P

5.1.5. Resultados

(5.37)

(5.38)

Para dimensionar o evaporador, aplicamos os dados de entrada retirado do

relatorio da AHRI [4], da geometria fornecida pela figura 6 e do manual do fabricante

do chiller utilizado no teste [10]. Dessa forma, podemos montar as tabelas abaixo:

e R410A
Dados de entrada Simbolo

Vazao do fluido refrigerante e
Vazéao de agua My,0
Didametro dos tubos de entrada e saida dos fluidos D,
Largura efetiva da placa Ly,
Distancia longitudinal entre os tubos de entrada e L
saida da placa "
Distancia vertical entre os tubos de entrada e saida L
da placa v
Comprimento efetivo da placa Ly
Espessura da placa t
Passo da placa p
Angulo de Chevron B
Fator de ampliagao [0)
Dimens&o projetada de uma sec¢ao transversal de
placa de Chevron normal fe
Temperatura de entrada da agua Ul

Valor
0,1225
0,8829
0,01950
0,115

0,069

0,476

0,4565
0,0004
0,00255
45
1,17

0,007

12,1

Unidade

kg/s
kg/s
m

m

3

3| 3|3

°C

Tabela 6. Dados de entrada do evaporador operando com o fluido R410A. Elaboragao prépria.

Aplicando esses dados de entrada, encontramos os seguintes resultados:
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Dados de saida
Poténcia do evaporador
Coeficiente de performance
Trabalho do compressor
Area total de troca de calor
Area de troca de calor (Superaquecimento)
Area de troca de calor (Ebulicéo)
Numero de placas
Diametro hidraulico
Coeficiente global de troca de calor
(Superaquecimento)
Coeficiente global de troca de calor (Ebulicao)
Coeficiente de troca de calor da agua no
superaquecimento
Coeficiente de troca de calor da 4gua na ebuligdo
Coeficiente de troca de calor do fluido no
superaquecimento

Coeficiente de troca de calor do fluido na ebulicao

Temperatura de saida da agua

Comprimento do trocador de calor

Queda de pressao no evaporador

Simbolo
Qev
COP

AP, total

Valor
18,75

4,115
0,5287
3,687
69
0,003675

214,2

1174

3084

3583

2277

1746
7,025

0,176
439,9

Unidade
kW

W /mK
W /mK
W/m?K
W /m?K
W/m?K

W/m?K
°C
m

Pa

Tabela 7. Valores calculados através dos dados de entrada para o evaporador operando com o

fluido R410A. Elaboracgéo prépria.

e R32
Dados de entrada
Vazao do fluido refrigerante
Vazao de agua
Diametro dos tubos de entrada e saida dos fluidos

Largura efetiva da placa

Simbolo

Mye f
My, 0
D 14

Ly

Valor

0,0875
0,8829
0,01950

0,115

Unidade
kg/s
kg/s

m

m
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Distancia longitudinal entre os tubos de entrada e

saida da placa

Distancia vertical entre os tubos de entrada e saida

da placa

Comprimento efetivo da placa

Espessura da placa

Passo da placa

Angulo de Chevron

Fator de ampliacéo

Dimensao projetada de uma sec¢éo transversal de
placa de Chevron normal

Temperatura de entrada da agua

P

T;

H,0

0,069

0,476

0,4565
0,0004
0,00255
45

12,6

3

3| 3| 3

°C

Tabela 8. Dados de entrada do evaporador operando com o fluido R32. Elaboragéo propria.

Aplicando esses dados de entrada, encontramos os seguintes resultados:

Dados de saida
Poténcia do evaporador
Coeficiente de performance
Trabalho do compressor
Area total de troca de calor
Area de troca de calor (Superaquecimento)
Area de troca de calor (Ebuligéo)
Numero de placas
Didmetro hidraulico
Coeficiente global de troca de calor
(Superaquecimento)
Coeficiente global de troca de calor (Ebulicao)
Coeficiente de troca de calor da agua no
superaquecimento
Coeficiente de troca de calor da dgua na ebulicao
Coeficiente de troca de calor do fluido no

superaquecimento

Simbolo
Qev
COP

aHZObO

arefsh

Valor
20,23

1,937
0,2981
1,639
34
0,003675

312,1

1886

5789

5778

329,8

Unidade
kW

W /mK
W /mK
W/m?K
W /m?K

W /m?K
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Coeficiente de troca de calor do fluido na ebuligao Uref p, 2800 W /m?K

Temperatura de saida da agua Tszo 7,125 °C
Comprimento do trocador de calor L. 0,08551 m
Queda de pressao no evaporador AP;oral 261,7 Pa

Tabela 9. Valores calculados através dos dados de entrada para o evaporador operando com o

fluido R410A. Elaboracgéo proépria.

5.2. Condensador

O condensador em questao é do tipo compacto, formado de tubos de cobre com
aletas de aluminio. Este trocador é muito utilizado em virtude da grande area de troca
de calor que ele consegue alcangar devido ao grande numero de aletas presente no
equipamento. As aletas fornecem cerca de 80% da area total de troca de calor do
condensador e, como o nome ja diz, ficam bem compactadas ao ponto do trocador de
calor ter um tamanho bem razoavel e mesmo assim rejeitar bastante calor.

A area total de troca de calor desse trocador de calor € dada pela soma da area

dos tubos que compde o trocador mais a area das aletas:

Ator = Ar + 4 (5.39)

onde a area dos tubos é a soma das areas dos tubos de cada volume de controle:

At == Ats + Atd + AtCS (540)

e a area das aletas é a soma das areas das aletas de cada volume de controle:

Af = Afs + Afd + Afcs (541)

As dimensobes do trocador de calor, L, L, e L3, podem ser relacionadas com a

area frontal, o numero de tubos por linha e o numero de colunas de tubo,

respectivamente:
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Afro = NypowsPelq (542)

Ly, = MrgusP, (5.43)
Lz = ngo P (5.44)

Onde:
Afro pam“;oo (5.45)

Como estamos tratando de um condensador do tipo tubo aletado, o fluido &
resfriado a ar. Desta forma o coeficiente de troca de calor do ar € o mesmo para
qualquer volume de controle presente no condensador. Sendo assim, podemos
estimar esse coeficiente seguindo a correlagdo presente em [7] e evidenciada no

grafico abaixo:

0.060 — gimnsey || anaga 1]
|
=g L.00¢
’_ Rimy R n ar
0.040 = L
. [] THETR H r
- = g
"
0.030 == L L
-“\"“--._____-_ 0.866" | |=p.125" :
---.._____________‘
0.020 ——
- —
- -
\‘\-..
= ~k
Pl )
< ‘k 0.010
o
T‘“ 0.008
=%
\-{-7‘ 0.006
™~
[~
[
0.004 [
03 04 06 08 10 1.5 20 30 4.0 60 8.0 10.0
DyG/ux 1073

Figura 10. Coeficiente de transferéncia de calor e fator de atrito para um trocador de calor de

tubo aletado em fungdo do numero de Reynolds. Retirado de [7].
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Esse grafico engloba 2 valores distintos em funcdo do Reynolds encontrado
para o ar. Mediante o numero de Reynolds, podemos encontrar uma constante que,
quando igualada com a formula evidenciada acima, nos retorna o coeficiente de troca

de calor do ar, e o fator de atrito.

5.2.1. Dessuperaquecedor

Neste volume de controle, temos o fluido refrigerante monofasico (vapor)

escoando pelos tubos, dessa forma podemos utilizar a equacgao Dittus-Boelter:

kref
Gres, = 0,023 <D—pg) Re,’® Pr" (5.46)

Onde o coeficiente n = 0,3 para resfriamento e n = 0,4 para aquecimento. No
caso desse problema, estamos tratando de resfriamento: logo n = 0,3. O numero de

Reynolds pode ser definido por:

Myer Dy
Re, = —— 547
g Ac:ug ( )

Onde a area da sec¢ao transversal é dada por:
A, = H—Dz (5.48)
4
ApOs estes valores, podemos encontrar o coeficiente global de troca de calor
do volume de controle. Em um trocador de calor tubo aletado, a condutancia da regiao
interna é igual a condutancia da regido externa. Sendo assim, calcular o coeficiente
global de troca térmica da regido interna se torna mais simples devido a geometria
que é composta apenas de tubos, diferente da regido externa que contém tubos e

aletas. Com isso podemos escrever a equacao da seguinte forma:
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1 1 1

- + Ry +—— 5.49
UidAtd noAfdaair v Atdarefd ( )

onde a resisténcia térmica do tubo foi desprezada, e:

A
o =1-—21%(1-np) (5.50)

Atotd

Ag _ A (5.51)
Avor, Ar, +Ar,

Com o valor do coeficiente global de troca de calor, podemos encontrar a area

de troca de calor do volume de controle:

.
‘U ATy,

(5.52)

Com esse valor, & possivel encontrar o comprimento dos tubos que

corresponde ao volume de controle:

A
‘d (5.53)

L, =—39
¢ DPNyoys

Este comprimento se refere ao comprimento total do tubo que seria necessario
para atender a este volume de controle. Para encontrar o numero de tubos necessario
que atende a este volume de controle, basta dividir este comprimento parcial pelo
comprimento total do trocador de calor:

N, =-2 (5.54)
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5.2.2.Subresfriamento

Neste volume de controle, temos o fluido refrigerante monofasico (liquido)

escoando pelos tubos, dessa forma podemos utilizar a equacéao Dittus-Boelter:

k
Aref, = 0,023 <;—efl> Rel4/5 Pr (5.55)
P

onde o coeficiente n = 0,3 para resfriamento e n = 0,4 para aquecimento. No caso
desse problema, estamos tratando de resfriamento: logo n =0,3. O numero de

Reynolds pode ser definido por:

mrepo
Re; = 5.56
: Aoy ( )
onde a area da secao transversal € dada por:
2
4, =" (5.57)
4
Seguindo o mesmo raciocinio do volume de controle anterior, temos:
L ! + R, + ! 5.58
UiSAtS noAfsaair v Atsarefs ( . )
onde a resisténcia térmica do tubo foi desprezada, e:
A
Mo=1-7"—"—(1—-n) (5.59)
totg
Ats Ae
= s 5.60
Ator, A, +Ap, ( )
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Com o valor do coeficiente global de troca de calor, podemos encontrar a area

de troca de calor do volume de controle:

_ 4,
S Ui ATy,

A, (5.61)

Com esse valor, é possivel encontrar o comprimento dos tubos que

corresponde ao volume de controle:

Ay

=— 5.62
T[DpNT'OWS ( )

N

E assim encontrar o numero de tubos que atende ao volume de controle:

N, == (5.63)

5.2.3.Condensacao

Neste volume de controle, temos o fluido refrigerante em 2 estados
termodindmicos diferentes, liquido e gasoso. Sendo assim, podemos utilizar a
correlagao de Cavallini and Zecchin para encontrar o coeficiente de troca de calor do
fluido. Porém, o fluido necessita estar operando em determinadas condicdes para que

esta correlagao seja validada:

0,01<&<1

23]
5000 < Re; < 500000

0,8 < Pr, < 20
0,1<x<09
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Com o fluido operando dentro destas limitagbes, podemos utilizar a correlacao

que é da forma:

k p 0,5 0,82
Aot = [ —L)0,0344Re®® [1 +x [ (Z) -1 Pr23% (5.64)
fs =\ Dp ’ Py l
onde:
GDp
Re, = —— (5.65)
27

Como o fluido é bifasico, o titulo x vai variar entre 0 e 1. Dessa forma, o
coeficiente de troca de calor vai ser a integral da correlagdo de Cavallini and Zecchin

[11] nesse intervalo.

Seguindo o mesmo raciocinio do volume de controle anterior, temos [12]:

! 1 + R, + 1
v Ates arefcs

UicsAtcs T]oAf Aair

Onde a resisténcia térmica do tubo foi desprezada, e:

L1-n) (5.66)

Ay Ay
s _ cs
Ato tes Atcs + Afcs

(5.67)

Com o valor do coeficiente global de troca de calor podemos, encontrar a area

de troca de calor do volume de controle:

(5.68)

43



Com esse valor é possivel encontrar o comprimento dos tubos que corresponde

ao volume de controle:

L e, (5.69)
o T[DpNTOWS .
E assim encontrar o numero de tubos que atende ao volume de controle:
L
N, =-——= (5.70)
CcS L1

5.2.4.Queda de Pressao

A queda de pressao nos volumes de controle monofasicos é dada por [7]:

2
Ls V°°ref5
= — || — 5.71
A% fS<Dp>< 29 ( )
2
Ld VooT'efd
= — || —= 5.72
ora=o(2) (5 67
Onde:
mref
Voo =— 5.73
refs preflAtS ( )
mref
Voo =— 5.74
refa preflAtd ( )

E o fator de atrito é dado pela equacao de Haaland [13]:
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e . 111
1 D, 6,9

— =-1,81 p . 5.75
/fs 8 3,7 + Re ( )
L _ g _(e/ Dp>m 69 5.76
TP \NEX Re (5.76)

Para o volume de controle bifasico, no lado do refrigerante, utilizamos a

correlagao de Lockhart e Martinelli [12] que € dada por:

AP.; = ®ZAP, (5.77)
onde:
c 1
_q.8. 2 5.78
O =1+ +47 (5.78)
e:
— 109 0,5 01
P (1 x) (P_g> (ﬂ) (5.79)
X P Hg

Com isso a queda de presséo total € a soma das quedas de pressao parciais,
logo:
APiorar = AP, + AP; + AP (5.80)

5.2.5. Resultados

Para dimensionar o condensador, aplicamos os dados de entrada retirados do
relatério da AHRI [4], da geometria fornecida pela figura 7 juntamente com alguns
dados tabelados definidos em [7] e do manual do fabricante do chiller utilizado no teste

[10]. Dessa forma, podemos montar a tabela abaixo:
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e R410A

Dados de entrada
Vazao do fluido refrigerante
Vazé&o do ar
Temperatura de entrada do ar
Diametro hidraulico
Diametro da serpentina
Passo longitudinal da serpentina
Passo vertical da serpentina
Espessura da aleta
Razao entre Area livre e Area frontal
Velocidade do ar
Aceleragao da gravidade
Numero de tubos por linha

Pressao atmosférica

Razao entre Area das aletas e Area total de troca de

calor

Simbolo
mre f
7’hair
Tair in

Dy,

g
Nrows
Patm
Ay
AtOt

Valor
0,1225
1,303
35,05
0,003633
0,01021
0,0254
0,02199
0,0003302
0,534
3
9,81
20
100

0,839

Unidade
kg/s
kg/s

°C

3 3 3 3 3

Tabela 10. Dados de entrada do condensador operando com o fluido R410A. Elaboragao

Aplicando esses dados de entrada no programa, encontramos 0s seguintes

resultados:

Dados de saida
Poténcia do Condensador
Area total de troca de calor
Area total de tubos
Area total de aletas
Area frontal
Comprimento do condensador

Espessura do condensador

Simbolo
ch
Atot

Valor
23,942
39,8
6,408
33,39
0,3843
0,7564
0,2904

Unidade

i 2

3

5l\.}

SN

3 3
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Altura do condensador

Numero total de tubos

Numero de tubos (DeSuperheater)

Numero de tubos (Subcooling)

Numero de tubos (Condensation)

Numero total de aletas

Coeficiente global de troca de calor (DeSuperheater)
Coeficiente global de troca de calor (Subresfriamento)
Coeficiente global de troca térmica (Condensacao)
Temperatura de saida do ar

Coeficiente de troca de calor do ar

Coeficiente de troca de calor do fluido
(DeSuperheater)

Coeficiente de troca de calor do fluido

(Subresfriamento)
Coeficiente de troca de calor do fluido (Condensagao)

Queda de Presséo

UC S

f air

Aair

QAref 4

Qref

arefcs

AP, total

0,508
264
61,5
43,5
159
147

255,4
164

438,6

53,33

79,05

1001

314,3

868
0,007015

m

W/mK
W/mK
W/mK

°C

W/m?K

W/m?K

W/m?K

W/m?K

Pa

Tabela 11. Valores calculados através dos dados de entrada para condensador operando com

o fluido R410A. Elaboragéao propria.

e R32

Dados de entrada
Vazéao do fluido refrigerante
Vazéao do ar
Temperatura de entrada do ar
Didmetro hidraulico
Diametro da serpentina
Passo longitudinal da serpentina
Passo vertical da serpentina

Espessura da aleta

Simbolo

Valor
0,0875
1,303
35,05
0,003633
0,01021
0,0254
0,02199
0,0003302

Kg/s
Ka/s
°C

m
m
m
m
m

Unidade
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Razao entre Area livre e Area frontal

Velocidade do ar

Aceleracéo da gravidade

Numero de tubos por linha

Pressao atmosférica

Raz&o entre Area das aletas e Area total de troca de

calor

Atot

0,534
3
9,81
20
100

0,839

Tabela 12. Dados de entrada do condensador operando com o fluido R32. Elaboragéo propria.

Aplicando esses dados de entrada no programa, encontramos os seguintes

resultados:

Dados de saida
Poténcia do Condensador
Area total de troca de calor
Area total de tubos
Area total de aletas
Area frontal
Comprimento do condensador
Espessura do condensador
Altura do condensador
Numero total de tubos
Numero de tubos (DeSuperheater)
Numero de tubos (Subcooling)
Numero de tubos (Condensation)
Numero total de aletas
Coeficiente global de troca de calor (DeSuperheater)
Coeficiente global de troca de calor (Subresfriamento)
Coeficiente global de troca térmica (Condensagéo)

Temperatura de saida do ar

Simbolo
ch
Atot

Valor
25,49
32,8
5,282
27,52
0,3843
0,7564
0,2393
0,508
218
49,5
22,5
146
147
262,5
164,4
497 .4
54,51

Unidade

i 2

3

§N

3{\)

3 3 3

W/mK
W/mK
W/mK

°C
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Coeficiente de troca de calor do ar Agir
Coeficiente de troca de calor do fluido
(DeSuperheater) “refa
Coeficiente de troca de calor do fluido

arefs

(Subresfriamento)
Coeficiente de troca de calor do fluido (Condensacao) Aref .

Queda de Pressao APiorar

79,05

1120

315,9

983,2
0,009035

W /m?

W /m?

W /m?

W /m?

Pa

K

K

K

K

Tabela 13. Valores calculados através dos dados de entrada para condensador operando com

o fluido R32. Elaboragéo propria.
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6. Comparagao R410A x R32

Para avaliar o funcionamento do chiller e obter uma comparagao da operagao
dos fluidos refrigerantes, € necessario avaliar alguns parametros fundamentais. Para
a substituicdo do R410A pelo R32 ser valida, sem que seja alterado nenhum
parametro dos trocadores de calor, a variagao entre os parametros abaixo precisa ser

baixa:

e Parametros gerais

Parametros R410A R32 Variacao
ch (kJ/kQ) 6,494 7,318 12,68%
COP 2,688 2,765 2,86%

Tabela 14. Comparagao entre os parametros gerais do chiler operando com R410A e R32.

Elaboragéao propria.

e Condensador

Parametros R410A R32 Variagao
Q.q (kW) 23,942 25,49 6,46%
Ao (M2) 39,8 32,8 -17,58%

Niot 264 218 -17,42%

U; (W/m?k) 2554 262,5 2,78%

Us; (W/m?k) 164 164,4 0,24%

U, (W/m?k) 438,6 497 4 13,40%
Ty . (°0) 53,33 54,51 2,21%

Ly 0,7564 0,7564 0,00%
L, 0,2904 0,2393 -17,59%
L3 0,508 0,508 0,00%

Tabela 15. Comparagéo entre os parametros do condensador operando com R410A e R32.

Elaboragéo propria.
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e Evaporador

Parametros R410A R32 Variacao
Q., (kW) 18,75 20,23 7,89%
Apor (M?) 4,115 1,937 -52,92%

Nyiacas 69 34 -50,72%
Usp (W/m?k) 214,2 3121 45,70%
Up, (W/m?k) 1174 1886 60,64 %

Try,0 CO) 7,025 7,125 1,42%
L, (m) 0,176 0,08551 -51,41%

Tabela 16. Comparagéo entre os parametros do evaporador operando com R410A e R32.

Elaboragéao propria.

Como pode ser observado, o trabalho necessario para o funcionamento do
sistema, ou seja, o trabalho realizado pelo compressor e o coeficiente de performance
do sistema para ambos os fluidos analisados tem uma variacdo percentual pequena,
menor que 10%.

No condensador, obtivemos uma variagdo menor que 20%. Essa variagao é
decorrente das correlagdes utilizadas no dimensionamento contém erros implicitos
que se propagam, além do fato de que as correlagbes podem variar entre os fluidos,
e, neste projeto, foram utilizadas as mesmas correlagbes para ambos os fluidos
analisados. No evaporador, as variagoes foram maiores, da ordem de 50%, o que
indica que o R32 é mais eficaz na evaporacao do que o R410A. A propagacgao de
erros implicitos e a utilizacdo das mesmas correlagcdes para ambos os fluidos também
ocorrem no evaporador. Entdo os erros podem ter sido maiores que o normal.

Mesmos com esses fatos, podemos observar que a poténcia e a area do sistema
operando com R32 é maior do que o sistema operando com R410A, ou seja, é
possivel ter um sistema mais compacto e mais eficiente operando com o R32. Esse
fato pode beneficiar um projeto que tenha como requisito um sistema compacto com
0 objetivo de ocupar um espago menor, além de economizar no que diz respeito a

fabricagdo dos componentes.
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7. Conclusao

Neste projeto, foi verificada a possibilidade de substituicao do fluido refrigerante
R410A pelo fluido R32 na operagdo de um chiller resfriado a ar, cujos dados
experimentais do teste realizado no programa Low GWP AREP patrocinado pela AHRI
foram utilizados como base. O objetivo era realizar um drop-in, que consiste na
substituigdo de um fluido pelo outro. Com os dados presentes no relatoério, foi possivel
simular o ciclo termodinamico de operacao do chiller para cada fluido, obter o balango
energético e assim, realizar uma comparagao dos resultados obtidos, basicamente,
dimensionamento dos equipamentos. Com o balango energético foi possivel
dimensionar os trocadores de calor utilizados no chiller. Deste modo, foi possivel
validar os resultados com o catalogo técnico do modelo disponibilizado pelo
fabricante. Com a validagéao, foi possivel obter trocadores de calor com geometrias
semelhantes ao utilizado no teste experimental.

A validagao do dimensionamento do condensador e do evaporador ocorreu a
partir do relatério experimental da AHRI. Foram levados em consideragdo alguns
parametros como as dimensdes principais obtidas do manual do fabricante do chiller
€ as quedas de pressao calculadas no dimensionamento, que estdo menores que 0s
valores do relatério experimental.

A partir dos resultados obtidos, podemos observar que alguns parametros
tiveram variagdes despreziveis, como por exemplo o COP, que teve variacdo de
2,86% e do trabalho do compressor, que teve variacdo de 5,31%. No condensador, o
desempenho dos dois fluidos também foi bem parecido, embora a area total de troca
de calor tenha variado 17,58%, e ja vimos que a discrepancia ocorre devido as
correlagdes utilizadas. Ja no evaporador, a variacdo da area total de troca de calor foi
significativa, mais precisamente 52,92%. Esse dado comprova que o fluido R32 tem
uma capacidade de refrigeracdo melhor que o R410A, pois o teste foi realizado
utilizando uma vazao de R32 menor que a vazao do R410A, e, mesmo desta forma, a
area de troca foi menor.

Neste projeto, portanto, foi concluido que o R32 pode ser um substituto do
R410A, e de uma forma mais eficiente. Na necessidade de um projeto mais compacto,
ou seja, com o objetivo de se utilizar o menor espago possivel, 0 R32 é recomendado

pois foi comprovado a mesma eficiéncia de operacdao que o R410A, mas com um
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evaporador significativamente menor. Outro fator favoravel ao R32 é seu baixo GWP
(Global Warming Potencial), classificado como moderado, e cerca de um ter¢co menor
que o R410A, e o ODP igual a zero, ou seja, nenhum potencial de deterioracéo da

camada de ozbnio.
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