PONTlFl'c:lA UNIVERSIDADE CATéLICA
DO RIO DE JANEIRO &y
|

Coones
«HAVY

]

JGF )

Rafael Gongalves Patrocinio

Dimensionamento e anadlise dos trocadores de
calor de um chiller operando com o refrigerante

R1234ze(E) em substituicido ao refrigerante
R134a

Projeto de Graduagao

Projeto de Graduacao apresentado ao Departamento de Engenharia
Mecanica da PUC-Rio

Orientador: José Alberto dos Reis Parise

Rio de Janeiro
Julho de 2017



AGRADECIMENTOS

Este projeto ndo teria sido completado sem a ajuda e suporte de pessoas
incriveis. Primeiramente, agrade¢o a minha familia pelo apoio ao longo de toda
a minha vida. Agradego o meu orientador, José Alberto dos Reis Parise, pelos
conselhos na elaboragao deste trabalho. Aos meus amigos por todos os anos

que passamos juntos.



RESUMO

Dimensionamento e analise dos trocadores de calor de um chiller
operando com o refrigerante R1234ze(E) em substituicao ao refrigerante
R134a

Os chillers sdo, basicamente, resfriadores de agua, onde a agua gelada
produzida por eles é utilizada com o objetivo de resfriar o ar, produtos ou
equipamentos, conforme necessidade. A contribuicdo da refrigeragdo para o
aquecimento global possui a componente direta e indireta. A componente direta
ocorre quando o fluido refrigerante € um gas de efeito estufa e vaza para a
atmosfera. Ja a componente indireta esta relacionada com a quantidade de
diéxido de carbono liberado durante o processo de geragao de energia, que por
sua vez produz a eletricidade necessaria para alimentar o sistema de
refrigeragdo. Com o intuito de diminuir o impacto direto da refrigeracdo ao
aquecimento global a AHRI elaborou o programa “Low GWP Alternative
Refrigerants Evaluation Program”, onde refrigerantes com baixo GWP foram
testados como substitutos dos refrigerantes tradicionais em equipamentos de
refrigeracdo. Este projeto estudou se o R1234ze(E) pode ser um substituto para
o R134a na operacao de um chiller. Os resultados dos testes experimentais
realizados pela AHRI no chiller foram usados como base, e com isso o balango
energético e os trocadores de calor foram dimensionados para ambos os
refrigerantes. Também foi analisado se a temperatura do ambiente em que o
chiller deve operar influencia na escolha do fluido. A simulagcédo do sistema de
refrigeracao foi feita através do software EES. A comparagao entre fluidos gerou
resultados interessantes. O R1234ze(E) foi confirmado como um substituto do
R134a, embora seja necessario realizar algumas adaptagdes no equipamento.

Palavras chaves: Refrigeracao. Chiller. R134a. R1234ze(E). Condensador tubo
carcaca. Evaporador tubo carcaca.



ABSTRACT

Design and analysis of the heat exchangers of a chiller operating with
refrigerant R1234ze (E) as a substitute of refrigerant R134a

Chillers are used to cool water, and this water has the purpose to cool air,
products, or equipment as required. Refrigeration contributes directly and
indirectly to global warming. The direct impact occurs when the refrigerant is a
greenhouse gas and escapes into the atmosphere. While the indirect impact is a
consequence of the emission of greenhouse gas during the energy generation,
which produce the electricity needed to power the equipment. The AHRI
developed the Low GWP Alternative Refrigerant Evaluation Program, with the
objective to minimize the direct contribution of refrigeration to global warming;
Low GWP refrigerants were tested in the place of traditional refrigerants. This
project studied R1234ze(E) as a substitute of R134a in the operation of a chiller.
The results of the program developed by AHRI were used as a reference to
compare the energy balance of the system and the design of the heat exchangers
for each fluid. It was also studied if the local temperature influence in the choice
between R134a and R1234ze(E) on the operation of the chiller. The simulation
of the cooling system was done through the EES software. The results of the
comparison between fluids was interesting, and R1234ze(E) was confirmed as a
possible substitute for R134a, although some modifications in the equipment are
required.

Key words: Refrigeration. Chiller. R134a. R1234ze(E). Shell and tube
condenser. Shell and tube evaporator.
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1 Introdugao

A refrigeracdo desempenha um papel fundamental no desenvolvimento
da humanidade, a partir desta invengdo o ser humano passou a guardar e
distribuir alimentos de forma eficiente e segura, além de tornar o seu ambiente
mais agradavel. A refrigeragdo de um local contribui em uma parcela enorme no
custo da energia elétrica, por isso aumentar a eficiéncia sempre foi o principal
objetivo em estudos sobre esse tema. Porém a busca por aumentar a eficiéncia
dos sistemas de refrigeragdo acabou causando um grande impacto no meio
ambiente.

O fluido refrigerante tem a funcao de absorver calor de uma substancia do
ambiente a ser refrigerado. Nas ultimas décadas os fluidos refrigerantes foram
temas de discussdes ambientais e desde entdo pesquisadores estdo em busca
de opgdes com menor impacto ambiental. Hoje, estamos entrando na quarta
geragéo de fluidos refrigerantes e a familia dos HFO’s aparece como uma opgéo
interessante para reduzir o GWP (Global Warming Potential).

Neste projeto sera estudado se o R1234ze(E) pode substituir o R134a na
operagao de um chiller. Os chillers sdo, basicamente, resfriadores de agua. A
agua gelada produzida por eles € utilizada com o objetivo de arrefecer o ar,
produtos ou equipamentos conforme necessidade. A AHRI (Air-Conditioning,
Heating, and Refrigeration Institute) através do Programa Low-GWP Alternative
Refrigerants Evaluation Program, testou refrigerantes alternativos de baixo GWP
em equipamentos de refrigeragao e disponibilizou os relatérios para consulta [1].

Através dos relatérios da AHRI sera analisado se o fluido alternativo
R1234ze(E), que pertence a familia dos HFO’s, pode substituir o refrigerante
R134a. Para isso, sera feito um balango energético do ciclo de refrigeragao do
chiller operando com cada fluido através do software EES. Depois, o
condensador e evaporador do chiller serdo dimensionados para o R134a e
R1234ze(E). Para verificar se a temperatura do ambiente em que o chiller deve
operar influencia na escolha do refrigerante, a temperatura de condensagao sera
variada de 35 °C a 50 °C e os resultados do balango energético e area de troca

de calor do condensador serdo comparados.
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2 Evolugao dos Fluidos Refrigerantes

Neste capitulo sera discutido como ocorreram as transigdes entre cada
geracao de fluidos refrigerantes. A busca por aumentar a eficiéncia dos sistemas
de refrigeragao acabou causando um grande impacto no meio ambiente. Hoje,
ja estamos na quarta geracao de fluidos refrigerantes e analisar o impacto que
um determinado fluido causa na destruicdo da camada de ozbénio e no
aquecimento global é fundamental. Diversos fluidos ja foram banidos e os
equipamentos tiveram que ser adaptados para operarem com fluidos

alternativos.

21 Primeira Geragao dos Fluidos Refrigerantes

No século XIX o homem descobriu a capacidade dos fluidos de retirar
calor de um sistema quando submetido a expansao. A partir dessa descoberta
foi possivel fazer gelo em grande escala. Com isso a atividade industrial de
conservagao de alimentos em volumes significativos teve inicio. Os gases
refrigerantes usados neste inicio da historia da refrigeracdo eram a amonia, o
diéxido de enxofre, cloreto de metil e didxido de carbono. A primeira geragéo dos
fluidos refrigerantes tornou o processo de refrigeragcao explosivo, inflamavel e
téxico. Era necessario atingir pressdes elevadas durante o processo e devido as
limitagdes tecnoldgicas da época os compressores se tornaram um equipamento
perigoso, pois corriam risco de exploséo. Devido aos riscos dos fluidos pioneiros

foi necessario buscar alternativas para a refrigeracao [2].

2.2 Segunda Geracgao dos Fluidos Refrigerantes

Em 1932 o cientista Thomas Midgley Jr inventou o refrigerante R-12. O
Freon 12 é um cloro-flior-carbono (CFC) que tem a caracteristica de ser
endotérmico quando expande ou quando vaporiza [3]. O Freon 12 tem as
vantagens de nao ser inflamavel, explosivo, toxico e ndao corroer metais. A

pressdo necessaria para sua aplicagdo na refrigeracdo era bem inferior a
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requerida pelos gases refrigerantes conhecidos até entdo. O CFC foi utilizado na
refrigeragao até descobrirem que o mesmo destréi o ozénio da atmosfera. Como
substituto apareceu o hidroclorofluorcarbono (HCFC) que possui ODP (Ozone
Depletion Potential) proximo a zero. O ODP de uma substancia quimica é a
quantidade relativa de degradacado da camada de ozbnio que a mesma pode
causar. Enquanto o ODP dos CFCs variam de 0,6 a 1,0 o ODP dos HCFCs
variam de 0,01 a 0,5 [4].

23 Destruicdo da Camada de Ozénio

A camada de ozdnio esta localizada na estratosfera que é caracterizada
por ser onde ocorrem, por causas naturais, a formagao e destruicdo do ozénio.
Devido a um comprimento especifico de radiagcdo (UV-C), o oxigénio na sua
forma diatémica (O2) se desassocia para sua forma atdmica quando se encontra
acima da estratosfera. Abaixo da estratosfera pela radiagdo ser menor o oxigénio
se encontra em sua forma diatémica. A camada de ozbnio é o resultado do
choque entre o oxigénio atdmico e diatdbmico. Porém, o ozbnio sofre fotdlise no
comprimento de onda UV-B, e com isso ocorre um equilibrio dindmico na
ozonosfera [3]. Em 1930, Sydney Chapman descobriu esse equilibrio que é

demonstrado na figura 2.1.

+()

- UV-C

Uv-B

Figura 2.1 Ciclo de Chapman retirado de [3]

Portanto, a camada acima da estratosfera filtra o tipo de radiagdo UV-C
assim como a camada de ozébnio filtra a radiagao UV-B, sendo ambas prejudiciais

para a saude humana e de seres vivos no geral.
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Os CFCs e os HCFCs sdao compostos que contém cloro e estes
compostos, quando chegam a estratosfera, sofrem fotélise se desassociando e
liberando cloro em sua forma atémica (Cl), este cloro funciona como um
catalisador para a destruigdo do ozénio [5]. Esta reagao quimica é mostrada nas

equacodes quimicas abaixo.
Cl+ 03 — ClO + 0, (2.1)
Clo+ 0 - Cl+ 0, (2.2)

Nas duas equacgdes acima pode se observar que o cloro além de destruir
0 ozbnio, também o impede de ser formado ao se associar com o oxigénio em
sua forma atédmica. Ao contrario dos CFCs, os HCFCs sdo compostos feitos para
serem mais instaveis e assim terem menos chances de chegar até a estratosfera.
Entretanto, os poucos atomos de cloro que seréao liberados pelos HCFCs ja serao

o suficiente para prejudicar consideravelmente a camada de ozénio.

Em 1987 as nagdes mundiais inauguraram o tratado de Montreal que
passou a regular a produgcao e o consumo de produtos destruidores da camada
de ozdnio. A principal meta foi acabar com o uso dos 15 tipos de CFCs que eram
as fontes de destruicdo do O3 [6]. Em 1992 na reunido em Copenhagen,
Dinamarca, ficou acordado o banimento total da producédo e utilizagcdo dos
HCFCs até 2030, que estavam sendo utilizados como substitutos dos CFCs, a
meta do banimento dos CFCs foi antecipada para 1996 [7]. Apds o tratado de

Montreal surgiu uma nova geracao de fluidos refrigerantes, os HFCs.

2.4 Terceira Geragao dos Fluidos Refrigerantes

Os hidrofluorocarbonetos (HFC) surgiram como alternativa aos
clorofluorcarbonetos (CFC). Os HFCs sao gases contendo hidrogénio, fluor e
carbono. Por ndo conterem cloro como os clorofluorcarbonetos, ndo sao
destrutivos a camada de ozénio da atmosfera, pois o fluior em si ndo é prejudicial

ao ozodnio, logo o seu ODP ¢ igual a zero [4].

Um dos principais HFCs é o R134a ou tetrafluoretano. Este fluido € ndo

inflamavel, ndo toxico, possui alta estabilidade térmica e quimica, tem
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compatibilidade com os materiais utilizados e tém propriedades fisicas e
termodinamicas adequadas. Apesar das vantagens citadas, os HFCs tem um
impacto significativo no aumento da temperatura terrestre ou aquecimento
global. O aquecimento global passou a ser tratado como um problema da mesma

magnitude da destruicdo da camada de ozénio.

Os hidrofluorocarbonetos sdo climaticamente muito ativos e
extremamente persistentes no ambiente, sendo gases de efeito estufa muito
potente. O R134a, por exemplo, é 1.430 vezes mais ativo do que o CO2, ou seja,
o seu GWP (Global Warming Potential) é igual a 1430 [4].

2.5 Efeito Estufa e Aquecimento Global

O Sol irradia energia equivalente a um corpo negro a uma temperatura
aproximada de 6000 K, logo o comprimento das ondas esta entre 0,4 e 0,7 um,
ou seja, na parte visivel do espectro. A Terra sendo muito mais fria vai irradiar
energia equivalente a um corpo negro a uma temperatura aproximada de 15 °C
em comprimentos de onda muito maiores, na faixa infravermelha, entre 4 a 100
pum [8].

O efeito estufa ocorre porque a maioria dos gases diatdmicos com
diferentes atomos (como o CO) e a totalidade dos gases com trés ou mais
atomos sao capazes de absorver e emitir radiacao infravermelha. Ao emitir de
forma aleatdria, uma parcela desta radiacdo atinge a superficie terrestre
enquanto outra parte € emitida para o espaco. Parte da energia solar que chega
ao planeta é refletida diretamente de volta ao espago, ao atingir o topo da
atmosfera terrestre, e parte € absorvida pelos oceanos e pela superficie da Terra,
promovendo o0 seu aquecimento. Uma parcela da energia solar que chega a
superficie da terra é irradiada de volta ao espago, mas é bloqueada pela
presenca de gases de efeito estufa. Alguns dos chamados gases de efeito estufa
sdo: vapor d’agua (H20), diéxido de carbono (CO2), ozdnio (O3), metano (CH4)
e hidrofluorcarboneto (HFC) [8].

De fato, é a presenca desses gases na atmosfera o que torna a Terra

habitavel, pois, caso nao existissem naturalmente, a temperatura média do
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planeta seria muito baixa, da ordem de 18°C negativos. A troca de energia entre
a superficie e a atmosfera mantém as atuais condicdes, que proporcionam uma
temperatura média global, proxima a superficie, de 14°C. Entretanto, as
emissdes massivas de gases de efeito estufa intensificaram este efeito e

provocaram o aquecimento global [8].

A contribuicdo da refrigeracdo para o aquecimento global possui a
componente direta e indireta. A componente direta ocorre quando o fluido
refrigerante € um gas de efeito estufa e vaza para a atmosfera. Ja a componente
indireta esta relacionada com a quantidade de diéxido de carbono liberado
durante o processo de geragao de energia, que por sua vez produz a eletricidade
necessaria para alimentar o sistema de refrigeracao. Para diminuir a contribuicao
direta estdo surgindo os fluidos refrigerantes de quarta geragdo ou fluidos

alternativos.

2.6 Quarta Geragao dos Fluidos Refrigerantes

A quarta geragéao dos fluidos refrigerantes esta surgindo com o intuito de
reduzir o GWP (Global Warming Potential) em comparagao a geragéo anterior.
A familia das hidrofluorolefinas ou HFOs surge como uma op¢ao interessante
para reduzir o GWP dos fluidos refrigerantes. Os refrigerantes HFO possuem
ODP igual a zero e baixo GWP, logo s&o uma alternativa mais benéfica ao meio
ambiente do que os CFCs, HCFCs e HFCs [9].

Tipo |[R-numero| ODP | GWP
CFC 51022 0,133 140695070
HFC | —ata 0| a0
MO | iysine |0 | s

Tabela 2.1 ODP e GWP de alguns refrigerantes de cada classificagao [11]
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Um dos fluidos refrigerantes dentro da familia dos HFOs que aparece
como candidato para substituir os HFCs é o R-1234ze(E). Neste trabalho sera
feito o balanco energético e dimensionamento dos componentes de um chiller,
operando com R-134a, que é o refrigerante base do equipamento, e com o R-
1234ze(E) que aparece com uma alternativa interessante para substituir o R-
134a. O dimensionamento do condensador e evaporador operando com cada
fluido sera feito de acordo com os resultados do teste experimental realizado
pela AHRI, com isso as dimensdes obtidas neste projeto serdo comparadas com
as dimensdes principais do chiller que foi testado pela AHRI. Uma analise do
COP do sistema de refrigeracdo e da area de troca de calor do condensador
operando com cada fluido em temperaturas de condensacao diferentes também
sera feita, com o objetivo de verificar se existe vantagem em utilizar um
refrigerante no lugar do outro de acordo com a regido em que o chiller deve

operar.
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3 Descricao do Teste Experimental Realizado pela AHRI

Neste capitulo sera descrito o experimento realizado pela AHRI no chiller
e as propriedades termodinamicas dos fluidos R134a e R1234ze(E) no ciclo de
refrigeragcdo. A AHRI desenvolveu um programa de pesquisa para identificar e
avaliar possiveis fluidos refrigerantes alternativos para as principais categorias
de produtos. Este programa tem como objetivo diminuir o impacto direto dos
sistemas de refrigeragdo no aquecimento global, ou seja, avaliar o uso de fluidos

refrigerantes com menor GWP [1].

Neste projeto estamos utilizando os dados experimentais do relatério de
teste #7 do programa de pesquisa “Low-GWP Alternative Refrigerants Evaluation
Program” desenvolvido pela AHRI [10]. Este programa tem um valor significativo
para a evolugdo da industria de refrigeragcdo, pois através dos dados
experimentais que estao disponiveis para consulta € possivel acelerar a resposta
da industria aos impactos ambientais causados pelo uso de fluidos refrigerantes
com GWP alto.

O termo “drop-In”, utilizado na industria de refrigeracao, se refere a pratica
de retirar o fluido refrigerante tradicional do equipamento e substitui-lo por um
fluido alternativo, sem fazer nenhuma adaptagcdo nos componentes do
equipamento. No teste experimental #7 do programa “Low-GWP AREP” foi feito
um drop-in em um chiller de 230 toneladas resfriado a agua com compressor tipo
parafuso. O fluido refrigerante base deste equipamento é o R-134a. O teste
ocorreu no laboratério da Trane La Crosse em Wisconsin, EUA. Os refrigerantes

testados foram:

F.Iuidos Fornecedor Inicio do Fim do Numero de
Refrigerantes Teste Teste testes
R134a - 16/05/2012 |23/05/2012 38
XP10 DuPont | 29/05/2012 |11/06/2012 24
N-13a Honeywell | 13/06/2012 |20/06/2012 34
N-13b Honeywell | 25/06/2012 |29/06/2012 33
R1234ze(E) | Honeywell | 06/07/2012 | 13/07/2012 40
ARM-42a Arkema | 20/08/2012 |11/10/2012 67
R134a - 15/10/2012 |16/10/2012 13

Tabela 3.1 Informacdes dos testes realizados pela AHRI com cada refrigerante [10]
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Neste projeto estamos avaliando a utilizacdo do R1234ze(E) em
substituicdo ao R134a, portanto os demais fluidos listados nao fazem parte deste
estudo. Na tabela 3.1 pode se observar que depois de testar os cinco fluidos
alternativos, o R134a foi novamente testado para verificar algum possivel erro
no primeiro teste, mas de acordo com o relatério do teste os resultados foram

muito proximos, portanto os dados obtidos no primeiro teste foram duplicados.

3.1 Configuragao do Teste Experimental

O chiller que foi testado pela AHRI tem uma capacidade nominal de 230
toneladas e é do tipo RTWD com duplo circuito de resfriamento a agua e
compressor tipo parafuso. A unidade especifica do equipamento testada foi um
prototipo construido para verificagdo de desempenho no laboratério, mas um

modelo comercial de 220 toneladas pode ser usado como referéncia.

| oL

-]

Figura 3.1 Dimensdes principais do chiller RTWD de 230 toneladas com compressor
parafuso da Trane. Retirado de [11].

Na figura 3.1 as dimensdes principais (altura, largura e comprimento) sdo
indicadas pelas letras C, D e A; e valem, respectivamente, 1955 mm, 1212 mm
e 3456 mm. O chiller consiste em dois circuitos de refrigeracao independentes.
Para minimizar a quantidade requerida de refrigerante, o teste realizado pela

AHRI utilizou apenas um circuito. O circuito adjacente as aguas refrigerada e
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gelada foi utilizado enquanto que o segundo circuito foi carregado com nitrogénio

a 5 psig para minimizar a troca de calor entre a passagem da agua [2].

O compressor do chiller opera com rotagdo constante. O condensador
possui um sub resfriador de liquido incorporado e € do tipo tubo-carcaga. O

evaporador € um trocador de calor tubo carcacga do tipo kettle reboiler.

3.2 Dados Coletados do Teste Experimental

Dados R134a|R1234ze(E) | Unidade
Compressor Parafuso
Valvula de Expanséao Eletrbnica
Condensador Tubo-Carcaca
Evaporador Tubo-Carcaca
Carga de Lubrificante 12 12 L
Carga de Refrigerante 81,6 79,4 kg
Vazéo 2,39 1,94 kg/s

Tabela 3.2 Especificagdo dos componentes do chiller [2]

R134a R1234ze(E)
T(°C) | P (kPa) | T (°C) | P (kPa)
Succgao do Compressor 3,9 338 4.4 251

Descarga do Compressor | 51,2 943 44,8 694

Entrada do Condensador | 51,2 943 44.8 694
Ponto de Orvalho 36,4 35,6
Bubble Point 36,4 35,6
Saida do Condensador 32,5 911 32,4 671
Entrada do Expansor 32,5 911 32,4 671
Saida do Expansor 4.3 341 4.4 254
Entrada do Evaporador 4,3 341 4.4 254

Saida do Evaporador 4.3 341 4.4 254
Tabela 3.3 Dados experimentais no ciclo de refrigeragao do teste realizado pela AHRI
no chiller [2]

Ciclo de Refrigeragao
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Dados do lado da agua

R134a

R1234ze(E)

Evaporador (Tubo-Carcaga)

Fluido Agua
Vazao (L/h) 1928 1416,6
Temperatura Entrada (°C) 9,4 9,4
Temperatura Saida (°C) 6,7 6,6
Queda de Presséao (kPa) 121 71

Condensador (Tu

bo-Carcaca)

Fluido Agua
Vazéo (L/h) 2408,9 1773,7
Temperatura Entrada (°C)| 29,5 29,5
Temperatura Saida (°C) | 32,2 32,3
Queda de Pressao (kPa) 140 81

Tabela 3.4 Dados experimentais do lado da agua do teste realizado pela AHRI [2]

3.3 Propriedades Termodinamicas no Ciclo de Refrigeragao do Chiller

Com base nos dados coletados do teste experimental realizado pela AHRI
e com o auxilio do software EES foram obtidas as propriedades termodinamicas

de ambos os fluidos no ciclo de refrigeragéo do chiller.

CD

| T

N

N N

r
—

EV

Figura 3.2 Esquema do sistema de refrigeragao do chiller. Elaboragao propria.

Através dos dados coletados do teste experimental realizado pela AHRI
na tabela 3.3 o ciclo termodinémico do sistema de refrigeracédo para cada fluido
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foi simulado no software EES, e com isso os valores da entropia e entalpia para

cada ponto e titulo, quando necessario, foram calculados.

e R134a
Pontos Descrigcao T(°C)| P (kPa) | s (kJ/kg-K) | h (kJ/kg) | x
1 Entrada do 39 | 3367 | 09203 | 2527 | 1
Compressor
Saida do Compressor
2 / Entrada 51,2 943 0,9641 285,2
Condensador
3 Ponto de Orvalho 36,4 | 9224 0,9166 269,7 1
4 Bubble Point 36,4 | 9224 0,378 102,9 0
Saida do
5 Condensador / 32,5 911 0,3594 97,2
Entrada do Expansor
Saida do Expansor /
6 Entrada do 4,3 341 0,3678 97,2 (0,202
Evaporador
7 Saida do Evaporador | 4,3 341 0,9291 252,9 1

Tabela 3.5 Propriedades termodinamicas obtidas pelo software EES para o refrigerante
R134a. Elaboragao propria.

Na tabela acima podemos observar o aumento da entropia no processo
de compressao representado pelos pontos 1-2. Este aumento esta coerente com
0 processo real de compressao. A eficiéncia do compressor pode ser calculada
através da formula:

Nep = h2isen=M1 — (279,3-252,7)
P hy=hq (285,2-252,7)

= 82% (3.1)

No processo 2-5, onde ocorre a condensacao do fluido R-134a, vale
ressaltar a queda de pressao de 32 kPa. Este valor sera utilizado como maximo
admissivel no dimensionamento do condensador. Na expanséao do refrigerante,
como era esperado, ocorre um processo isoentalpico. Diferente do processo de
condensacgao, ndo ocorreu queda de pressdao no evaporador. Por ultimo,
podemos observar que houve uma diminui¢ao de pressao e temperatura entre o

evaporador e compressor, representado pelo processo 7-1.
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e R1234ze(E)

Pontos Descricao T (°C) | P (kPa) | s (kJ/kg-K) | h (kJ/kg) X
1 Entrada do 44 | 2558 | 1,674 387,2 1
Compressor
Saida do
2 Compressor / 448 | 694 1,71 4171
Entrada
Condensador
3 Ponto de Orvalho 35,6 | 679,8 1,68 407,3 1
4 Bubble Point 35,6 671 1,168 249,3
Saida do
5 Condensador / 32,4 671 1,153 2447
Entrada do Expansor
Saida do Expansor /
6 Entrada do 4.4 254 1,161 2447 |0,2142
Evaporador
7 Saida do Evaporador | 4,4 254 1,674 387,2 1

Tabela 3.6 Propriedades termodindmicas obtidas pelo software EES para o
refrigerante R1234ze(E). Elaboragao prépria.

Na tabela 3.6 pode se observar que o refrigerante R1234ze(E) atinge
temperaturas e pressdes mais baixas que o R134a. A eficiéncia do compressor
utilizando R1234ze(E) é calculada pela formula:

Nep = M2jsen~M1 _ (410,1-387,2)
P hy-hy | (417,1-387,2)

= 77% (3.2)

O compressor utilizando o refrigerante alternativo se torna menos eficiente, com

uma reducéo de 5% em relacdo ao refrigerante base.

Utilizando o fluido R1234ze(E) houve uma queda de pressao no processo
de condensacao de 23 kPa. Esta queda de pressao € menor do que a calculada
para o R134a. A vazédo do R1234ze(E) € menor do que a vazdo do R134a, isto
pode explicar a redugdo na queda de presséo. Para o R1234ze(E) nao houve
diminuicdo de temperatura e a queda de pressao € insignificante entre o
evaporador e compressor. Ao dimensionar um trocador de calor € necessario
ajustar a queda de pressao admissivel e a troca de calor necessaria. Aumentar
a vazado massica aumenta a queda de pressao e a troca de calor, logo é

necessario achar um equilibrio entre esses parametros.
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3.4 DiagramaTxs

Com o auxilio do software EES foi obtido o diagrama T x s de ambos os

fluidos no ciclo de refrigeragcéo do chiller.

125 R134a
100f
75

50

T[°C]

-75 L L L L L L
-0,25 0,00 0,25 0,50 0,75 1,00 1,25

s [kJ/kg-K]

Figura 3.3 Diagrama T x s do ciclo de refrigeracdo do R134a através do software EES

1251 R1234zp(E) \

100f

T [°C]

-25}

_507 L L L L L L L L L L
0,80 0.9 100 1,10 120 130 1,40 150 160 1,70 1,80 1,90

s [kJ/kg-K]

Figura 3.4 Diagrama T x s do ciclo de refrigeracdo do R1234ze(E) através do software
EES

Os diagramas T x s das figuras 3.3 e 3.4 estdo coerentes com os valores
calculados para a temperatura e entropia das tabelas 3.5 e 3.6.
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3.5 DiagramaP x h

Com o auxilio do software EES foi obtido o diagrama P x h de ambos os
fluidos no ciclo de refrigeragao do chiller. Os diagramas P x h das figuras 3.5 e
3.6 estao coerentes com os valores calculados para pressao e entalpia, das
tabelas 3.5 e 3.6.

R134a

5:10°

10%

P [kPa]

102

10"
-50 0 50 100 150 200 250 300

h [kJ/kg]

Figura 3.5 Diagrama P x h do ciclo de refrigeracéo do R134a. Através do EES

R1234ze(E)

5:10°

10°}

P [kPa]

150 200 250 300 350 400 450
h [kJ/kg]

5x10" *

Figura 3.6 Diagrama P x h do ciclo de refrigeragdao do R1234ze(E). Através do EES
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4 Balango Energético

Neste capitulo sera descrito o balango energético do sistema para ambos
os refrigerantes. Primeiramente serdo calculados os parametros necessarios
para realizar o balango energético com base no teste experimental realizado pela
AHRI no chiller, logo serao utilizados os valores da Tabela 3.5 e Tabela 3.6 para
os refrigerantes R134a e R1234ze(E) respectivamente. Em seguida, sera feito
uma analise para verificar se existe vantagem de algum refrigerante em relagao
ao outro em regides com temperaturas diferentes, com isso a temperatura de

condensacao do chiller sera variada de 35 °C a 50 °C.

Cada um dos processos que formam o ciclo sera analisado em separado
através da formulagcdo da primeira lei da termodinamica. Em um volume de
controle com massa constante, ou um sistema, expressamos a conservagao de
energia como um principio fisico basico. Esse principio estabelece que nao seja
possivel criar ou destruir energia. Em cada componente do ciclo de refrigeracao
podemos assumir regime permanente. Logo a equagédo da energia pode ser

escrita da seguinte forma [12]:

0+, (he + 25+ 92,) = W+ i (hs + 2+ g2,) (4.1)

41 R134a

411 Compressor

No compressor s6 ha um fluxo de entrada e um de saida. A variagéo das
energias cinética e potencial entre a entrada e saida do compressor é
desprezivel. Também n&o existe troca de calor com o ambiente, ou seja, € um

processo adiabatico. Logo:
Wy = m(hs — he) = m(hy — hy) (4.2)
W,, = 2,39 x (285,2 — 252,7)
W, = 77,6 kW
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Wep = 32,47 k] /kg

Figura 4.1 Balango energético no compressor. Elaboragao propria

4.1.2 Condensador

No condensador ndo existem meios para a realizacdo de trabalho e as
variagdes de energia cinética e potencial sdo despreziveis. O fluxo de massa na

entrada e na saida € igual novamente. Logo:

Qca = 1(hs — he) = 1m(hs — hy) 4.3)
Qqq = 2,39 x (97,2 — 285,2)
Q.4 = —449,3 kW

dea = —188 kJ/kg

Figura 4.2 Balango energético no condensador. Elaboragao prépria
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4.1.3 Expansor

O expansor nédo realiza trabalho, as variagdes de energia cinética e
potencial sdo nulas, ndo existe troca de calor e a vazdo massica permanece

constante na entrada e saida.

he = hs = 97,2 k] /kg

4.1.4 Evaporador

As hipoteses consideradas para o condensador valem para o evaporador.

Portanto:
Qev = 1m(hg — he) = m(h; — he) 4.4)
Qup = 2,39 x (252,9 — 97,2)
Qop = 372,2 kW
dev = 155,7 k] [kg
(1)
r——- - T
| |
1 _p_l_l W_I_.._ 1M
I

Figura 4.3 Balanco energético no evaporador. Elaboragao propria

415 COP

Com o balango energético do sistema pode se calcular o coeficiente de

desempenho do ciclo de refrigeragdo com o fluido R134a.
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COP = & = 4,796 (4.5)

Wep

42  R1234ze(E)

As hipoteses e ilustragdes, para cada componente, utilizadas para o

refrigerante R134a s&o as mesmas para o R1234ze(E).

4.21 Compressor

W, = m(hs — h) = m(hy — hy) (4.6)
W,, = 1,94 x (417,1 — 387,2)
W,, = 58 kW

Wep = 29,9 k] /kg

4.2.2 Condensador

ch = m(hs - he) = m(hs - hZ) (47)
0cq = 1,94 x (244,7 — 417,1)
Q.4 = —334,3 kW

Geq = —172,3 k] /kg

4.2.3 Expansor

Novamente comprovamos o processo isoentalpico calculado pelo
software EES.

he = hg = 244,7 k] kg
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4.2.4 Evaporador

Qv = m(hs - he) = Tf’l(h7 - h6) (4.8)

Qep = 1,94 x (387,2 — 244,7)

Q.p = 276,3 kW

Qev = 142,4 k] kg

42,5 COP

O COP do ciclo utilizando R1234ze(E) é calculado da mesma forma:

COP = & = 4,764 (4.9)

Wep

4.3 Comparacao R134a x R1234ze(E)

Os parametros obtidos no balango energético sdo fundamentais para o
dimensionamento do chiller. Para avaliar o funcionamento do chiller deve se
analisar os valores da poténcia térmica do evaporador (ou capacidade de
refrigeracao) e COP. Para a troca de refrigerantes, sem alteragcbes em nenhum
componente do equipamento, ser valida estes valores deve sofrer pouca

variagao.

Parametros |R134a | R1234ze(E) R12\3’ZQZES§R°/;3 i
Wcep (kW) | 77,6 58 -25,3%
Qev (kW) | 3722 | 2763 -25,8%

COP |4796| 4764 -0,7%

Tabela 4.1 Comparacao dos resultados obtidos no balango energético para o R134a e
R1234ze(E). Elaboragao propria.
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Na tabela 4.1 pode se observar que, apos a troca do refrigerante base ou
R134a para o R1234ze(E), o sistema de refrigeragdo teve uma perda
consideravel na poténcia do evaporador. O, COP, dos sistemas operando com
cada fluido permaneceram praticamente constantes. A poténcia do evaporador
ou capacidade de refrigeragdo do sistema € um parametro fundamental na
operagao do chiller. Logo para operar com o R1234ze(E) algumas adaptagdes
devem ser feitas no equipamento. Uma das alternativas para corrigir esta queda
na capacidade de refrigeragao € aumentar a vazdo massica do R1234ze(E), e

para fazer isso o compressor do equipamento deve ser adaptado.

400 372,2
300 276,3
200
100 77,6 58
0
Wep (kW) Qev (kW)

R134a =R1234ze(E)

Figura 4.4 Comparagao da poténcia do compressor e capacidade de refrigeragdo para
cada fluido. Elaboragao prépria.

4.4 Comparagao do balango energético utilizando cada fluido
refrigerante variando a temperatura de condensagao

A temperatura do ambiente em que o chiller vai operar € um fator que
deve ser levado em conta no dimensionamento do equipamento e na selecdo do
fluido refrigerante. Sera analisado se é vantajoso utilizar o R1234ze(E) no lugar
do R134a em regides mais quentes do planeta. Para fazer esta analise a
temperatura de condensagao do sistema sera variada de 35 °C até 50°C em
passos de 5 °C. Sera considerado uma vazdo massica de 2,4 kg/s para os
refrigerantes, um superaquecimento de 5 °C na saida do evaporador,
compressor com eficiéncia de 75% para ambos os fluidos, um subresfriamento

de 4 °C na saida do condensador, evaporagcdo a 3,9 °C e os processos de
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condensacgao e evaporagao serdao simulados de forma isobarica. Através do

software EES os resultados obtidos foram:

Condensacéo = 35 °C Condensacéo =40 °C
Parametro
Variagao % Variagéo %
R134a |R1234ze(E) | R1234ze(E)/R134a | R134a | R1234ze(E) | R1234ze(E)/R134a
Wcep (kW 66,15 60,23 -8,9% 75,5 68,7 -9,0%
Qev (kW) 3784 345,8 -8,6% 360,9 328,7 -8,9%
COP 5,72 5,74 0,3% 4,78 4,79 0,2%

Tabela 4.2 Comparacao dos parametros obtidos no balanco energético para cada
fluido condensando a 35°C e 40 °C. Elaboracéao prépria

Na tabela 4.2 pode se observar os valores da poténcia do compressor

(Wcp), capacidade de refrigeracdo (Qev) e COP para os fluidos R134a e
R1234ze(E) condensando a 35 °C e 40 °C. Fica evidente que o R1234ze(E)

possui uma menor capacidade de refrigeracdo em ambas as temperaturas,

embora o valor do COP seja semelhante.

Condensagao =45 °C Condensagao = 50 °C
Parametro
Variagédo % Variagédo %
R134a | R1234ze(E) | R1234ze(E)/R134a | R134a | R1234ze(E) | R1234ze(E)/R134a
Wep (kW) 84,6 76,8 -9,2% 93,4 84,66 -9,4%
Qev (kW) 343,1 311,3 -9,3% 325 293,7 -9,6%
COP 4,06 4,05 -0,2% 3,48 3,47 -0,3%

Tabela 4.3 Comparagéo dos parametros obtidos no balango energético para cada fluido
condensando a 45°C e 50 °C. Elaboragao propria

Na tabela 4.3 pode se observar os valores da poténcia do compressor

(Wcp), capacidade de refrigeracdo (Qev) e COP para os fluidos R134a e
R1234ze(E) condensando a 45 °C e 50 °C. Novamente, o0 R1234ze(E) possui

uma menor capacidade de refrigeracdo em ambas as temperaturas e a variagao

do COP entre cada fluido é desprezivel.
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Variagao (%)
R1234ze(E)/R134a
Parametros |35 °C 40 °C 45 °C 50 °C
Wcp (kW) -9,0% -8,8% -9,3% -9,3%
Qev (kW) -8,6% -9,0% -9,3% -9,6%
COoP 0,3% 0,0% 0,0% -0,3%

Tabela 4.4 Andlise da variacdo dos parametros obtidos no balango energético para o
R1234ze(E) em relagdo ao R134a. Elaboracao propria.

Na tabela 4.4 pode se observar a variagao do R1234ze(E) em relagéo ao
R134a para cada temperatura de condensacdo. Fica claro que conforme a
temperatura de condensagao aumenta o refrigerante alternativo se torna menos
atraente. Para utilizar o fluido R1234ze(E) em regides mais quentes a vazao
massica tera que ser aumentada para atender a mesma capacidade de

refrigeragcdo do R134a.

Ao simular o ciclo de refrigeracdo do chiller operando com R1234ze(E)
para diferentes temperaturas de condensacdo, observou-se que aplicar um
superaquecimento na entrada do compressor € fundamental para perfeito
funcionamento do equipamento. Existe uma alta possibilidade de ocorrer uma
mistura bifasica dentro do compressor se nao for feito um superaquecimento
antes do compressor. A figura 4.5 ilustra uma compressao isoentropica sem
superaquecimento antes do compressor, e com isso pode se observar que o
processo de compressao ocorre dentro da curva de sino do R1234ze(E). A figura
4.6 ilustra 0 mesmo processo s6 que utilizando R134a, e pode se observar que
o processo de compressao ocorre fora da curva de sino, como deve ocorrer para

perfeito funcionamento do compressor.
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Figura 4.5 Simulacdo de um processo de compressdo isoentropica sem
superaquecimento na entrada do compressor com o refrigerante R1234ze(E)
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Figura 4.6 Simulacdo de um processo de compressao isoentrépica sem
superaquecimento na entrada do compressor com o refrigerante R1234ze(E)

Nas figuras 4.7 e 4.8 pode se analisar a simulacdo dos ciclos
termodindmicos do R134a e R1234ze(E), respectivamente, nas diferentes
temperaturas de condensacdo. Fica evidente, para ambos os fluidos, que a
capacidade de refrigeragdo diminui conforme a temperatura de condensagao

aumenta, de acordo com as hipoteses estabelecidas na simulagao.
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Figura 4.7 Digrama Pxh do R134a com a simulacdo dos ciclos termodinadmicos de cada
temperatura de condensacao através do programa EES.
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Figura 4.8 Digrama Pxh do R1234ze(E) com a simulagao dos ciclos termodinamicos

de cada temperatura de condensacao através do programa EES
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5 Dimensionamento dos Trocadores de Calor

O dimensionamento dos trocadores de calor do sistema de refrigeragao
do chiller sera descrito neste capitulo. Primeiramente, o dimensionamento sera
feito de forma geral, especificando cada passo a ser realizado nos calculos. Em
seguida, sera exibida uma tabela com o valor calculado de cada parametro dos
trocadores de calor com base no teste experimental realizado pela AHRI no
chiller. Por ultimo, a temperatura de condensacao do sistema de refrigeracéo
sera variada de 35 °C a 50 °C em um passo de 5 °C. Com isso, sera comparada
a area de troca de calor do condensador operando com R134a e R1234ze(E).
Desta forma, sera possivel avaliar se existe economia no condensador operando
com R134a ou R1234ze(E) dependendo da regidao do planeta em que o chiller
deve operar. O condensador e evaporador do chiller estudado neste projeto séo
trocadores de calor tubo carcaga. Os trocadores tubo-carcaca sio classificados
pela TEMA (Tubular Exchanger Manufacturers Association) de acordo com o tipo

de dianteira, carcaca e traseira, como esta ilustrado na figura 5.1.

Froait end
stationary head types

Teepamshell
with longendival bade

Figura 5.1 Padroes de dianteira, carcaga e traseira de acordo com a TEMA [13]
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5.1 Condensador

O condensador utilizado neste projeto € um trocador de calor tubo-
carcacga, onde o refrigerante € condensado nos tubos e o fluido utilizado para
trocar calor com o refrigerante é a agua, que passa pela carcaga. Os calculos
para dimensionar o condensador foram realizados no programa EES. Os valores
do diametro externo dos tubos e do diametro da carcaga foram estimados para
atender as necessidades de projeto. A dianteira do condensador sera do tipo B,
carcaca tipo E e traseira tipo M, de acordo com a ilustragdo da figura 5.3. Neste
modelo, a agua passa apenas uma vez pela carcaga [14]. No dimensionamento
do condensador foi considerado que ocorre condensagao do refrigerante da
entrada até a saida. Logo existe uma aproximagdo no modelo utilizado, pois
existem na verdade trés regides dentro do condensador: desaquecimento,

condensacao e sub resfriamento.

1

One pass shell

Figura 5.2 Classificagao do tipo da carcaga de acordo com a TEMA. Retirado de [14]

Figura 5.3 Condensador tubo carcaga do tipo BEM. Retirado de [13]

Neste projeto foi escolhido um arranjo triangular para os tubos, pois desta

forma é possivel aumentar o numero de tubos e diminuir o comprimento do
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trocador de calor. O refrigerante passara apenas uma vez nos tubos para
diminuir a queda de pressao neste lado. O material escolhido para os tubos foi
cobre. Na carcaga usaremos chicanas para aumentar o coeficiente de troca de
calor e o0 espaco entre chicanas foi definido em fungédo do diametro da carcaga.
De acordo com Thulukkanam [13], o espagamento entre as chicanas 6timo é

entre 40% e 60% do didmetro da carcaca.

As dimensoes do trocador de calor sao definidas através do calculo da

area de troca de calor necessaria. Esta area é obtida pela equagao [14]:

A= Lt (5.1)

U-ATyn

A diferenga de temperatura logaritmica (AT;,,,) € igual a [14]:

ATlm — (Thl_TCZ)_(ThZ_TCI) (52)

Th1—Tc2
In(=>——*=
(Thz —T61)

No trocador de calor tubo-carcaga a area € calculada em fungdo do diametro
externo dos tubos, numero de tubos e comprimento dos tubos. Portanto

podemos definir a area de troca de calor como [14]:
A = mdyN.L (5.3)

Segundo Kakag [14], o numero de tubos pode ser calculado em fungéo do
diametro da carcaga, numero de passes nos tubos, layout dos tubos e passo dos
tubos. Desta forma, o numero de tubos é calculado como:

nD?
4(CL)P?

N, = (CTP)

(5.4)
Onde CL éigual a 0,87 para um layout triangular e CTP vale 0,93 para um passe
nos tubos. O passo nos tubos recomendado é [14]:

P, =1,25-d, (5.5)

Para descobrir o regime de escoamento no lado da carcaca precisamos calcular

o didmetro equivalente da carcacga. O didmetro equivalente é:

area livre de escoamento

D,=4x (5.6)

perimetro molhado

Logo, para um layout triangular obtemos [14]:

39



(5.7)

Figura 5.4 llustracdo do escoamento através do arranjo de tubos triangular. Retirado de
[14]

A area livre entre os tubos é calculada por:

Definimos o espagamento entre as chicanas em fungao do didmetro da carcaca

dentro dos padrdes recomendados na literatura [13].
B = 0,6 Ds (5.9)

Quanto menor o espagamento entre as chicanas, maior € a troca de calor e maior
€ a queda de pressao. Portanto, este valor foi definido para aumentar a troca de
calor dentro de um limite aceitavel de queda de pressao. A area do escoamento

no lado da carcaga entre os feixes dos tubos é definida por [14]:

Ay =28 (5.10)

Pt

A velocidade massica da agua € igual a [14]:

G, = Togua (5.11)
S

Asg

Por ultimo, precisamos calcular o numero de Reynolds para enfim definir o
regime de escoamento e com isso calcular o coeficiente de troca de calor no lado

da carcaca [14].

GsD
Re, = =—%

Hagua

(5.12)
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A correlacdo de troca de calor no lado da carcaga foi escolhida na
literatura em fungdo do numero de Reynolds. Segundo McAdams (1985 apud
Kakag [14]), para um numero de Reynolds maior do que 2000 e menor do que

10° o coeficiente de troca de calor na carcaga pode ser calculado como:

ay = 0,36(Re, )05 (pT") (L‘—Z)O'“ &) (5.13)

O fator de corregao (Z—”) foi desconsiderado neste projeto, pois a diferenca de

w

viscosidade da parede para a linha de centro € desprezivel. Logo, (Z—b) = 1.

Apos definir o coeficiente de troca de calor no lado da carcaga é
necessario realizar o calculo para o lado do tubo, onde ocorre a condensagao do
refrigerante. O primeiro passo é calcular a area transversal dos tubos [14].

A, =T N (5.14)

4 Np

Ap0s calcular a area de escoamento podemos calcular a velocidade massica nos

tubos.

G, = DR13a (5.15)

Ay
Para definir a correlagdo do coeficiente de troca de calor com condensagéo nos
tubos precisamos antes calcular o numero de Reynolds do vapor [15].

Re, = G, Z— (5.16)

De acordo com Dobson e Chato (1998, apud Incropera [15]) para um numero de
Reynolds do vapor menor do que 35000 podemos utilizar a equagao:

1
_ gpi(p1 - py)d} 3 p
a; = 0,555 [—qu (;m_Tw) (hfg + 20 (Tyqe — Tw))] (5.17)

Para calcular a temperatura da parede dos tubos (T,,) precisamos resolver o

sistema que descreve a troca de calor por convecgao entre o tubo e a carcaga.

Q=ag-A-(T,—T,) (5.18)
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A temperatura do fluido quente (T,), foi aproximada como:
Ty = Tsar (5.20)

Uma boa aproximagéo para a temperatura do fluido frio (Ty) é:

_ Te3+Tey

Tr .

(5.21)

Desta forma chegamos a um sistema de 3 equagdes com 3 incognitas. Onde as
incognitas sdo: a;,Q eT,. O software EES resolveu esse sistema de forma

numeérica.

Apobs o calculo dos coeficientes de troca de calor, de cada lado, € possivel
chegar ao valor para o coeficiente de troca de calor global. Neste projeto estamos
considerando superficie limpa, logo a deposicédo de sélidos foi considerada

desprezivel [14].

1
dg
In(==
do. . ) (di> kS
(dial)+<do (a)), +

A area necessaria para o condensador pode ser obtida através da equacéo:

U. =

(5.22)

Aeg = —2 (5.23)

= Uc'AT 1m
O comprimento necessario para os tubos do condensador é:

Loy = —t_ (5.24)

'N¢do

O numero de chicanas foi calculado em fungdo do comprimento dos tubos e do

espagamento entre cada chicana [14]:

Ny = (*2) -1 (5.25)

B

Segundo Kakag [14], o fator de atrito no lado da carcaga para um numero de

Reynolds maior do que 400 e menor do que 10° pode ser calculado pela formula:

fs = exp(0,576 — 0,19 - In(Rey)) (5.26)
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E segundo o mesmo autor [14], a queda de pressao no lado da carcaga é definida

através da equacéo:

_ fGE(Np+1)D;
Aps = T apDs (5.27)

Neste projeto a queda de pressao admissivel foi definida de acordo com o valor

obtido no experimento da AHRI.

De acordo com Akers [16], a velocidade massica equivalente pode ser

calculada pela equacéo:
0,5
Geq = G, <(1 —x) +x (%) ) (5.28)

O numero de Reynolds equivalente é calculado por:

Re, = % (5.29)

Para calcular o numero de Reynolds equivalente foi utilizado um procedimento
de diferenciacdo discreta. O titulo foi variado em 0,1 de 0 até 1, para cada titulo
calculou se a velocidade massica e Reynolds equivalente. Por ultimo, foi

calculado o valor médio da série.

O calculo do fator de atrito para condensacéo nos tubos foi proposto por Yan &

Lin[17] como:
fe = 498,3 - Re ;" (5.30)

Segundo Kakag [14], a queda de pressao no lado dos tubos é calculada através

da equacao:
N #
Aptz(4-ft-(L-d—li’)+4-1vp),o-”T (5.31)
Onde a velocidade média nos tubos (u,,) é:

Uy = 2 (5.32)
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5.1.1 Condensador operando com R134a com base no teste experimental

da AHRI

De acordo com o procedimento detalhado acima, foi calculado cada

parametro necessario para dimensionar o condensador tubo-carcaga utilizando

o refrigerante R134a para os dados obtidos no teste experimental da AHRI na

tabela 3.3.

Parametros de entrada R134a Simbolo | Valor Unidade
Didametro externo dos tubos dy 0,00635 m
Didametro interno dos tubos d; 0,00529 m
Diametro da carcaca Dg 0,305 m
Passe nos tubos N, 1 -
Poténcia do condensador Qca 449300 w
Temperatura de entrada do refrigerante Th1 51,2 °C
Temperatura de saida do refrigerante Ty, 32,5 °C
Temperatura de entrada da agua T, 29,5 °C
Temperatura de saida da agua T.s 32,2 °C

Tabela 5.1 Dados de entrada no dimensionamento do condensador com R134a.

Elaboracéao proépria.
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Parametros de saida R134a Simbolo | Valor Unidade
Passo dos tubos P; 0,00794 m
Numero de tubos N; 1237 -
Espaco entre chicanas B 0,183 m
Diferenca de temperatura logaritmica ATy, 11,95 °C
Diametro equivalente D, 0,00459 m
Area de escoamento carcaca Ag 0,00112 m?
Reynolds na carcaca Reg 3501 -
Coeficiente de troca de calor na carcaga g 2481 W /m*K
Area total dos tubos A, 0,0189 m?
Reynolds no tubo para o vapor Re, 34892 -
Coeficiente de troca de calor nos tubos a; 2775 W /m2K
Coeficiente de troca de calor global U, 1079 W /m?K
Area do condensador Aca 34,8 m?
Comprimento dos tubos Leg 1,41 m
Numero de chicanas N, 6 -
Fator de atrito na carcaca fs 0,5845 -
Queda de presséo na carcaga AP, 487 Pa
Reynolds equivalente nos tubos Re,q 11781 -
Fator de atrito nos tubos fi 0,0211 -
Velocidade média nos tubos U, 2 m/s
Queda de pressao nos tubos AP, 2330 Pa

Tabela 5.2 Valores calculados para cada parametro do condensador operando com

R134a. Elaboracao propria.

As quedas de pressao obtidas no dimensionamento do condensador

operando com R134a sdo menores do que os valores medidos no chiller RTWD

de 230 toneladas pela AHRI, logo os parametros de entrada foram aceitaveis.
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5.1.2 Condensador operando com R1234ze(E) com base no teste

experimental da AHRI

O valor de cada parametro necessario para dimensionar o condensador

operando com R1234ze(E) de acordo com os dados obtidos no teste

experimental da AHRI na tabela 3.3 esta na tabela abaixo.

Parametros de entrada R1234ze(E) Simbolo | Valor Unidade
Didametro externo dos tubos dy 0,00635 m
Diametro interno dos tubos d; 0,00529 m
Diametro da carcacga Dg 0,305 m
Passe nos tubos N, 1 -
Poténcia do condensador Qca 334300 w
Temperatura de entrada do refrigerante Th1 44.8 °C
Temperatura de saida do refrigerante Th, 32,4 °C
Temperatura de entrada da agua T, 29,5 °C
Temperatura de saida da agua T.s 32,3 °C

Tabela 5.3 Dados de entrada no dimensionamento do condensador com R1234ze(E).

Elaboracéo prépria

Parametros de saida R1234ze(E) Simbolo | Valor Unidade
Passo dos tubos P; 0,00794 m
Numero de tubos N; 1237 -
Espaco entre chicanas B 0,183 m
Diferenga de temperatura logaritmica ATy 8,96 °C
Diametro equivalente D, 0,00459 m
Area da carcaca A 0,00112 m2
Reynolds na carcaga Re; 2577 -
Coeficiente de troca de calor na carcaga a, 1715 W /m?K
Area total dos tubos A, 0,0392 m?
Reynolds no tubo para o vapor Re, 16138 -
Coeficiente de troca de calor nos tubos a; 2547 W /m2K




Parametros de saida R1234ze(E) Simbolo | Valor Unidade
Coeficiente de troca de calor global U, 947.,4 W /m2K
Area do condensador Acq 39,37 m?
Comprimento dos tubos Leg 1,60 m
Numero de chicanas N, 7 -
Fator de atrito na carcaga fs 0,620 -
Queda de presséo na carcaga AP, 319,9 Pa
Reynolds equivalente nos tubos Regq 6991 -
Fator de atrito nos tubos ft 0,037 -
Velocidade meédia nos tubos U 1,4 m/s
Queda de pressao nos tubos AP, 1680 Pa

Tabela 5.4 Valores calculados para cada parametro do condensador operando com
R1234ze(E). Elaboracao prépria.

Os parametros de entrada no dimensionamento do condensador com
R1234ze(E) foram validados, pois as quedas de pressdes obtidas na tabela 5.4
sao menores do que os valores medidos no teste experimental realizado pela

AHRI, que estéo indicados nas tabelas 3.3 e 3.4

5.1.3 Comparagao entre condensadores operando com cada refrigerante
com base no teste experimental da AHRI

Com base nos resultados encontrados nas tabelas 5.2 e 5.4 pode se
comparar o dimensionamento do condensador operando com cada refrigerante.
Vale ressaltar que os resultados do teste experimental da AHRI para o drop in
dos refrigerantes no chiller foram reproduzidos na simulacao através do software
EES. Os principais parametros que devem ser comparados estao representados
na tabela 5.5
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Parametro R134a  |R1234ze(E)| o ;’;;'Zaeg(%‘; /(F:/% i
Oog (W) 4493 334,3 26%
U, (W/m?K) | 1079,0 947 4 2%
Agg (M?) 34,8 39,4 13%
Loy (m) 14 16 14%

Tabela 5.5 Comparagao dos principais parametros no dimensionamento do
condensador operando com cada refrigerante com base no teste da AHRI.
Elaboracéo propria.

Era esperado que a area de troca de calor do condensador tivesse uma
variagcao de no maximo 15% entre cada refrigerante, pois foi simulado um drop-
in no chiller, porém existe um erro implicito nas correlagdes para o coeficiente de
troca de calor nos tubos e na carcaga. Logo, as correlagbes utilizadas e o
dimensionamento do condensador estdo aceitaveis, ja que a variagao entre as
areas esta dentro da margem de erro esperada. O dimensionamento do
condensador, para ambos os fluidos, esta coerente com as dimensdes principais
do chiller RTWD de 220 toneladas da Trane, que é o modelo mais proximo do
protétipo utilizado pela AHRI no programa Low GWP AREP. As dimensées do

chiller estao ilustradas na figura 3.1.

5.2 Evaporador

O evaporador deste projeto € um trocador de calor tubo carcaca. O fluido
que troca calor com o refrigerante € a agua. Neste tipo de evaporador, o fluido
refrigerante deve passar pela carcaga, entrando por baixo e saindo por cima.
Portanto, a evaporagao do refrigerante ocorre nos feixes dos tubos e a agua
passa pelos tubos. Os calculos para dimensionar o evaporador também foram
realizados no programa EES. Os valores do didametro externo dos tubos e do
didmetro da carcaga foram estimados para atender as necessidades de projeto.
A dianteira do evaporador sera do tipo A, carcaga do tipo K e traseira tipo T de
acordo com a classificagao da TEMA e ilustrado na figura 5.6
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Eattle type rebaoiler

Figura 5.5 Classificagao do tipo da carcaca de acordo com a TEMA. Retirado de [10]

Figura 5.6 Evaporador tubo carcaca do tipo AKT. Retirado de [16]

Para aumentar a troca de calor entre a agua e o refrigerante, a agua passa
pelos tubos 3 vezes e o arranjo dos tubos é triangular. O material dos tubos do

evaporador é cobre. O evaporador com carcaca tipo K ndo possui chicanas.

As dimensodes do evaporador sdo definidas através do calculo da area de
troca de calor necessaria, mesmo procedimento do condensador. Esta area é
obtida pela equacao:
Q

A= o (5.33)

A diferenca de temperatura logaritmica (AT},,) nho evaporador € igual a:

ATy, = T Tr) (T (5.34)
InGrer =)

A area de troca de calor do evaporador tubo carcaca é definida pela equacao:

O numero de tubos do evaporador foi novamente definido pela equagao proposta
por Kakag [14].

49



nD?

Ne = (CTP) 150

(5.36)

Onde CL é igual a 0,87 para um layout triangular e CTP vale 0,85 para 3 passes

nos tubos. O passo nos tubos recomendado por Kakag [14] é:
P, =1,25-d, (5.37)

A area total dos tubos, onde passa o fluido monofasico, foi calculada novamente

pela equacgao:

A, =T, N (5.38)

4 Np

A velocidade massica nos tubos é definida através da férmula:

G, = Dagua (5.39)
T

Ar

O numero de Reynolds para o escoamento da agua nos tubos do evaporador é:

Gred;

Re, = (5.40)

Hagua

O escoamento nos tubos do evaporador € laminar, pois: Re; < 2300. Logo, o

numero de Nusselt nos tubos é constante e vale [15]:
Nu; = 3,66 (5.41)
O coeficiente de troca de calor para o fluido monofasico dentro dos tubos é

calculado pela equagéo [15]:

a; = Nug (5.42)

A area livre entre os tubos é calculada por:
C =P —d, (5.43)
Para um layout triangular obtém se um didmetro equivalente igual a:

4 P%J§_nd%
4 8

D, = (5.44)

TIdo
2
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Rosenhow (1952, apud Incropera [15]) desenvolveu uma correlagdo para o

coeficiente de troca de calor na evaporagédo em piscina. A equagao é igual a:

(o1-p) P (1T Tsap)
#lhfg[g Pldpv] ( PI(Tw—Tsat )

CsphrgPTT
ay = — [fo | (5.45)
O coeficiente de troca de calor global no evaporador € igual a:
1
U, = o (5.46)

In(5=
do, ) (di) 1
u@{%ﬂ o

A hipétese de superficie limpa foi novamente considerada para o evaporador.

Ap0s o calculo do coeficiente de troca de calor global podemos finalmente

definir a area de troca do evaporador.

A,, = 2 (5.47)

U-AT

O comprimento necessario para os tubos do evaporador é:

L,, = — (5.48)

-N¢dy

Apos o calculo das dimensdes do evaporador € necessario calcular as quedas
de pressao para validar ou redimensionar o trocador de calor. De acordo com

Fox [18], para um escoamento laminar o fator de atrito nos tubos é igual :

fi = — (5.49)

- Ret

A velocidade média nos tubos deve ser calculada.

U, = 2 (5.50)

 pAy
E a queda de pressao nos tubos é calculada pela equacao:
Apt=(4-ft-(L-Z—?)+4-Np)p-% (5.51)
A area da carcacga, sem chicanas, é calculada pela equacéo:
Ag =20 (5.52)
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O fator de atrito na carcaga para um nimero de Reynolds entre 400 e 10° de

acordo com Kakag [14] é calculado por:

fs = exp(0,576 — 0,19 In(Rey))

(5.53)

A queda de pressao na carcaca foi novamente calculada pela férmula:

Aps

_ fGE(Np+1)Ds
- 2-p-De

(5.54)

5.2.1 Evaporador operando com R134a com base no teste experimental

da AHRI

De acordo com o procedimento detalhado acima, foi calculado cada

parametro necessario para dimensionar o evaporador tubo-carcaga utilizando o

refrigerante R134a para os dados obtidos no teste experimental da AHRI na

tabela 3.3.

Parametros de entrada R134a Simbolo | Valor Unidade
Diametro externo dos tubos dy 0,00635 m
Diametro interno dos tubos d; 0,00529 m
Diametro da carcaca Dg 0,381 m
Passe nos tubos N, 3 -
Poténcia do evaporador Qo 372200 W
Temperatura de entrada do refrigerante Teq 4,3 °C
Temperatura de saida do refrigerante Ty, 4,3 °C
Temperatura de entrada da agua T, 9,4 °C
Temperatura de saida da agua T., 6,7 °C

Tabela 5.6 Dados de entrada no dimensionamento do evaporador com R134a

Parametros de saida R134a Simbolo Valor Unidade
Passo dos tubos P; 0,00794 m
Numero de tubos N; 1767 -
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Parametros de saida R134a Simbolo Valor Unidade
Diferenca de temperatura logaritmica ATy, 3,74 °C
Diametro equivalente D, 0,00459 m
Area de escoamento na carcaca Ag 0,752 m?
Reynolds na carcaca Re; 1317 -
Coeficiente de troca de calor na carcaga Q 2376 W /m*K
Area total dos tubos A, 0,018 m?
Coeficiente de troca de calor nos tubos a; 357,4 W /m?K
Coeficiente de troca de calor global U, 285,7 W /m?K
Area do evaporador Agy 347,6 m?
Comprimento dos tubos total Leotal 9,9 m
Comprimento dos tubos por passe Ley 3,3 m
Numero de chicanas N, 0 -
Fator de atrito na carcaga fs 0,45 -
Queda de presséo na carcaga AP, 13,6 Pa
Reynolds nos tubos Re; 119,8 -
Fator de atrito nos tubos ft 0,53 -
Velocidade média nos tubos Um 0,128 m/s
Queda de pressao nos tubos AP, 33319 Pa

Tabela 5.7 Valores calculados para cada parametro do evaporador operando com
R134a

Os parametros de entrada no dimensionamento do evaporador com
R134a foram validados, pois as quedas de pressdes obtidas na tabela 5.7 sao
menores do que os valores medidos no teste experimental realizado pela AHRI,

que estado indicados nas tabelas 3.3 e 3.4.

5.2.2 Evaporador operando com R1234ze(E) com base no teste
experimental da AHRI

O valor de cada parametro necessario para dimensionar o evaporador
operando com R1234ze(E) de acordo com os dados obtidos no teste

experimental da AHRI na tabela 3.3 esta na tabela abaixo.
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Parametros de entrada R1234ze(E) Simbolo | Valor Unidade
Diametro externo dos tubos dy 0,00635 m
Diametro interno dos tubos d; 0,00529 m
Diametro da carcaca Dg 0,381 m
Passe nos tubos N, 3 -
Poténcia do evaporador Qev 276300 W
Temperatura de entrada do refrigerante Trq 4.4 °C
Temperatura de saida do refrigerante Tf, 4.4 °C
Temperatura de entrada da agua T, 9,4 °C
Temperatura de saida da agua T, 6,6 °C

Tabela 5.8 Dados de entrada no dimensionamento do evaporador com R1234ze(E)

Parametros de saida R1234ze(E) Simbolo Valor Unidade
Passo dos tubos P; 0,00794 m
Numero de tubos N; 1767 -
Diferenca de temperatura logaritmica ATy, 3,47 °C
Diametro equivalente D, 0,00459 m
Area de escoamento na carcaca Ag 0,621 m?
Reynolds na carcaca Reg 1040 -
Coeficiente de troca de calor na carcaga Qo 1861 W /m*K
Area total dos tubos A, 0,01865 m2
Coeficiente de troca de calor nos tubos a; 357,4 W /m?K
Coeficiente de troca de calor global U, 268,1 W /m?K
Area do evaporador Agp 297 m?
Comprimento dos tubos total Liotal 7,7 m
Comprimento dos tubos por passe Ley 2,6 m
Numero de chicanas N, 0 -
Fator de atrito na carcaga fs 0,47 -
Queda de pressao na carcaca AP, 0,17 Pa
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Parametros de saida R1234ze(E) Simbolo Valor Unidade
Reynolds nos tubos Re; 88 -
Fator de atrito nos tubos fi 0,72 -
Velocidade média nos tubos U, 0,065 m/s
Queda de pressao nos tubos AP, 26400 Pa

Tabela 5.9 Valores calculados para cada parametro do evaporador operando com
R1234ze(E)

Os parametros de entrada no dimensionamento do evaporador com
R1234ze(E) foram validados, pois as quedas de pressdes obtidas na tabela 5.9
sao menores do que os valores medidos no teste experimental realizado pela

AHRI, que estio indicados nas tabelas 3.3 e 3.4.

5.2.3 Comparacgao entre evaporadores operando com cada refrigerante
com base no teste experimental da AHRI

Com base nos resultados encontrados nas tabelas 5.7 e 5.9 pode se
comparar o dimensionamento do evaporador operando com cada refrigerante.
Vale ressaltar que os resultados do teste experimental da AHRI para o drop in
dos refrigerantes no chiller foram reproduzidos na simulagao através do software
EES. Os principais parametros que devem ser comparados estao representados
na Tabela 5.10.

1 A o)
Parametro |R134a | R1234ze(E)| o, ;’ﬂ'z""e‘iaE‘; /(R/;’é 4
Oun (kW) | 3722 | 2763 -26%
U, (W/m?K) | 2857 | 2681 6%
A,, (m?) | 347.6| 297.0 5%
L., (m) | 33 2,6 21%

Tabela 5.10 Comparagao dos principais parametros no dimensionamento do
evaporador operando com cada refrigerante com base no teste da AHRI

As correlacdes para o coeficiente de troca de calor nos tubos e na carcaga

do evaporador também possuem um erro implicito, e dependendo do refrigerante
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utilizado a equacao pode ser adequada ou nado. A variagdo de 15% entre as
areas esta dentro de uma margem de erro esperada para as correlagdes
utilizadas. O dimensionamento do evaporador, para ambos os fluidos, esta
coerente com as dimensdes principais do chiller RTWD de 220 toneladas da

Trane. As dimensdes do chiller estao ilustradas na figura 3.1.

5.3 Comparacgao da area do condensador operando com cada
refrigerante variando a temperatura de condensacao

Anteriormente foram comparados os valores do COP, poténcia do
compressor e capacidade de refrigeragao dos refrigerantes R134a e R1234ze(E)
operando em temperaturas de condensacéao diferentes. Agora, sera analisada a
area de troca de calor do condensador tubo carcaga operando com cada fluido
em regides com temperaturas ambientes diferentes, ou seja, a temperatura de
condensacgao sera variada. O objetivo é verificar qual refrigerante oferece uma
economia na area do condensador dependendo da temperatura de
condensacao. Para fazer esta analise a temperatura de condensacao do sistema
foi variada de 35 °C até 50°C em passos de 5 °C. Os procedimentos para o

dimensionamento do condensador foram descritos no capitulo 5.2.
As hipoteses consideradas para os dois refrigerantes foram:

e Temperatura de evaporagao igual a 3,9 °C

e Vazao massica do refrigerante de 2,4 kg/s

e Agua entrando a 23 °C na carcaca

e Vazao massica da agua igual a 5 kg/s

e Refrigerante condensando nos tubos

e Superaquecimento de 5 °C na saida do evaporador
e Compressor com eficiéncia de 75%

e Subresfriamento de 4 °C na saida do condensador
e Condensacgao isobarica

o Evaporacao isobarica

e Diametro externo dos tubos de 0,00635m

¢ Diametro externo da carcaca de 0,381m
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Arranjo dos tubos triangular

1 passe nos tubos

1 passe na carcaca

Espaco entre chicanas de 60% do didmetro da carcacga

Os parametros basicos para iniciar o dimensionamento do condensador
foram escolhidos com base nos calculos do capitulo 5.2. As figuras 4.7 e 4.8
ilustram os diagramas P x h da simulagéo feita através do software EES para

cada refrigerante. Os resultados obtidos foram:

Temperatura de Area do condensador (m?) Variacao %
Condensagéo R134a R1234ze(E) R1234ze(E)/R134a
35°C 23,1 32,9 42%
40 °C 16,0 19,5 22%
45 °C 12,3 14,2 15%
50 °C 10,0 11,3 13%

Tabela 5.11 Area de troca de calor do condensador para cada temperatura de
condensacao analisada

Coeficiente de troca de calor .,
Temperatura de lobal (W/m2K) Variagao %
Condensacao 9 R1234ze(E)/R134a
R134a R1234ze(E)
35 °C 2334 2082 -11%
40 °C 1946 1774 -9%
45 °C 1758 1616 -8%
50 °C 1627 1507 7%

Tabela 5.12 Coeficiente de troca de calor global para cada temperatura de
condensacao analisada

Nas tabelas 5.11 e 5.12 podem se observar que o refrigerante alternativo
R1234ze(E) demanda area de troca de calor do condensador maior e coeficiente
de troca de calor global menor, respectivamente, em todos os casos simulados.
Entretanto, é verificado que conforme a temperatura de condensacao aumenta
a diferenca da area de troca de calor do condensador e coeficiente de troca de

calor global entre cada refrigerante diminui.
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6 Conclusao

Neste projeto o R1234ze(E) foi analisado como um substituto do R134a
na operagao de um chiller. Os dados experimentais do teste realizado pela AHRI
no Programa Low GWP AREP foram usados como base. Primeiramente,
simulamos o ciclo termodinamico do chiller para cada fluido de acordo com os
resultados do teste experimental. Com isso, os valores obtidos no balango
energético para cada fluido foram comparados. Em seguida, foi realizada uma
simulagao do balango energético variando a temperatura de condensagao para
ambos os refrigerantes. No capitulo 5 os trocadores de calor do chiller foram
dimensionados e validados de acordo com o teste experimental da AHRI e
catalogo técnico do modelo mais préximo disponibilizado pelo fabricante do
mesmo. Por ultimo, a area de troca de calor do condensador, operando com

cada fluido, foi analisada em temperaturas de condensacéo diferentes.

Foi verificado, no capitulo 4, que ambos os refrigerantes possuem
diferenca desprezivel no valor do COP para todas as temperaturas de
condensacgao analisadas (35, 40, 45 e 50 °C). Entretanto, a capacidade de
refrigeracdo do R1234ze(E) se torna menos competitiva em relacdo ao R134a
conforme a temperatura de condensacdo aumenta. A capacidade de
refrigeragao do R1234ze(E) em comparacgao ao R134a com uma temperatura de
condensacgao de 35°C é 8,6% menor e, quando a temperatura de condensagao
aumenta para 50°C esta diferenca aumenta para 9,6%, conforme foi mostrado
na tabela 4.4. Esta perda na capacidade de refrigeracédo do R1234ze(E) requer
uma adaptagédo no compressor do equipamento. Aumentar a vazao massica do
R1234ze(E) em relagao ao R134a é uma solugéo para igualar as capacidades
de refrigeragao de cada fluido, e para fazer isto basta adaptar o compressor do
chiller quando for operar com o fluido alternativo. Também verificamos que
quando o fluido de operagao do chiller é trocado do R134a para o R1234z¢e(E),
um superaquecimento do R1234ze(E) antes de entrar no compressor é
recomendado para evitar uma mudanca de fase dentro do compressor, como foi

ilustrado na figura 4.5.

O dimensionamento do condensador e evaporador realizado neste projeto

foi validado, com base no teste experimental divulgado pela AHRI no chiller. A
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simulagdo do drop-in realizado no chiller resultou em variagbes nas areas de
troca de calor obtidas para cada refrigerante dentro de uma margem esperada
de 15%. As quedas de pressdes obtidas no dimensionamento estdo abaixo dos
valores divulgados no relatério do teste experimental do Programa Low GWP
AREP. E por ultimo, as dimensdes calculadas para os trocadores de calor estao
compativeis com as dimensdes principais do chiller que foram obtidas no

catalogo comercial do fabricante e ilustradas na figura 3.1.

No capitulo 5.3, foi verificado que as areas de troca de calor do
condensador operando com R1234ze(E) sdo maiores em todas as temperaturas
de condensacéo analisadas (35, 40, 45 e 50 °C). Porém, a variagdo na area do
condensador entre cada fluido diminui conforme a temperatura de condensacao
aumenta. Com a temperatura de condensagao do sistema a 35 °C, a area de
troca de calor do condensador operando com R1234ze(E) é 42% maior, porém
essa diferenga cai para 13% quando a temperatura de condensacao é fixada em
50 °C.

Neste projeto foi concluido que o R1234ze(E) pode ser um substituto do
R134a, desde que se fagcam algumas adaptagdes no equipamento. O
compressor operando com o R1234ze(E) deve ser modificado para aumentar a
vazdo massica do refrigerante e um superaquecimento na entrada do
compressor deve ser feito para evitar mudanca de fase durante a compresséo.
Em relagdo a area de troca de calor do condensador foi concluido que nao existe
vantagem em utilizar o R1234ze(E), mas em regides com temperatura ambiente
mais elevada este refrigerante se aproxima do R134a neste quesito, se tornando
mais competitivo. A contribuicdo dos sistemas de refrigeragéo para o aumento
da temperatura global é algo que deve continuar a ser estudado, e o refrigerante
R1234ze(E) é uma excelente alternativa para diminuir o impacto direto da
refrigeracdo no aquecimento global. Adaptar os equipamentos de refrigeracao

para operarem com fluidos de menor impacto ambiental € inevitavel.
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