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RESUMO

Dimensionamento de trocadores de calor de um sistema de
refrigeracdo de um 6nibus com baixo impacto ambiental
pelo método de Multizona (ou Fronteira Movel)

O presente trabalho projeta um sistema de climatizagdo de um 6nibus
urbano com um fluido refrigerante da 42 geracéao , o HFO-1234yf, que
possui menor impacto no ambiente quando comparado ao usado
atualmente, o R-134a. Pela leve flamabilidade do novo fluido, propde-se
um novo tipo de configuracéo do sistema, um sistema de refrigeracao
indireta, onde se utiliza outro fluido em um ciclo de refrigeracéo
secundario que circulara por todo ambiente do automaovel. Por seguranca,
o fluido HFO-1234yf fara seu ciclo dentro do motor para evitar incéndio na
area interna do 6nibus. O fluido secundario € um nanofluido que substitui
a agua gelada, normalmente utilizada em sistemas de refrigeracéo
indireta, visando uma melhor condutividade térmica. O dimensionamento
do sistema de condicionamento de ar sera feito pelo método de fronteira
madvel ou multizona, que leva em conta os diferentes estados que o fluido
apresenta nas trocas de calor.

Palavras chaves: Refrigeracdo. Multizona. Fronteira Movel. HFO-1234yf.
Nanofluido. Evaporador Placas. Condensador Microcanais.



ABSTRACT

Sizing of heat exchangers of a system of air conditioning of
a bus with low environmental impact by the Multizone (or
Moving Boundary) method.

The present work designs an air conditioning system for an urban bus with
a 4th generation refrigerant, HFO-1234yf, that has less impact on the
environment when compared to the currently used, R-134a. Due to the
light flammability of the new fluid, it's proposed a new type of system
configuration, an indirect cooling system, where another fluid is used in a
secondary cooling cycle that will circulate throughout the car environment.
For safety the HFO-1234yf fluid will cycle inside the engine to prevent fire
in the inner area of the bus. The secondary fluid will be a nanofluid that will
replace the ice water, normally used in indirect cooling systems, aiming at
a better thermal conductivity. The design of the air conditioning system will
be done by the mobile frontier or multi-zone method, which takes into
account the different states that the fluid presents in the heat exchangers.

Keywords: Refrigeration. Multizone Mobile Border. HFO-1234yf. Nanofluid.
Evaporator Microchannel. Capacitor Plates.
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1. Introducéo

O projeto em questédo foca no dimensionamento dos trocadores de
calor, pelo método da multizona, do sistema de climatizacdo de um veiculo
coletivo (6nibus) visando um fluido de baixa GWP, quando comparada a
utilizada no cenario atual. Os fluidos utilizados atualmente s&o de 32
geracdo e o futuro proximo visa substitui-los pelo de 42 geracdo que foca
no baixo impacto ambiental principalmente referente ao efeito estufa.

Em continuidade ao trabalho de WEAVER (2017.1) utilizou-se o
método da multizona (ou fronteira mével), para dimensionar esse sistema
de condicionamento de ar. Esse meétodo possibilita maior precisdo nos
calculos de ganho e perda de calor do ciclo de refrigeracdo, separando os
processos de troca de calor em &reas de acordo com o estado fisico da
mistura do fluido refrigerante. Na condensacdo existem 3 &reas, vapor,
liguido e mistura vapor e liquido, e a evaporagdo possui 2 areas, a de
vapor e mistura vapor e liquido. Com isso obtem-se valores mais precisos
nas trocas de calor, visto que a condutividade térmica varia muito com o
estado fisico do refrigerante.

1.1 Evolucéao dos fluidos refrigerantes

O fluido de refrigeracéo esta diretamente ligado a eficiéncia de um
sistema de condicionamento de ar. Suas propriedades vao ditar as
temperaturas e energia necessaria para que o ambiente seja climatizado
da forma especificada.

Em épocas mais antigas o fluido refrigerante que funcionasse era
adotado, mas com o passar dos anos, com as experiéncias e novas
tecnologias, outras variaveis foram sendo levadas em conta, como
seguranca e impacto ambiental.
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QUARTA GERAGAO:
(2010-)

+ Aguecimento global
+ Zerofbaixo ODP, baixo GWP.
*  Curta T4, alta eficiéncia

TERCEIRA GERAGAO:
(1990 - 2010)

« Protecido da camada de
oz6nio

+ (HCFCs), HFCs, N, H,0,
HCs , CO,, ...

Figura 1 - Evolucao dos fluidos refrigerantes; Calm (2008)

1.1.1 Primeira Geracao

A primeira geragdo, como dito anteriormente, focou no fluido mais
eficiente e vidvel para o funcionamento, entre eles, a amonia, o dioxido de
enxofre, cloreto de metil e dioxido de carbono. Esses fluidos
apresentavam nivel téxico, nivel de flamabilidade e podia tornar o
processo da refrigeracdo explosivo. Nos primeiros modelos de
condicionadores de ar, era demandado altas pressbes para seu
funcionamento, o que tornava o trabalho do compressor extremamente
perigoso com risco de explosfes. Com isso foi necesséario buscar
alternativas.

1.1.2 Segunda Geracéo

A segunda geracdo, vem entdo mais focada na seguranca e na
durabilidade do fluido, evitando muitas trocas e consequentemente perda
do fluido por vazamento. Os CFC’s e HCFC’s fazem grande sucesso, nao
s6 na refrigeracdo mas em diversos outros produtos aerossois e
apresentam grande eficiéncia e seguranga, pois ndo apresentam
flamabilidade nem carater téxico e explosivo, além de ndo corroer metais.
A pressao necessaria para seu uso na refrigeracdo € muito inferiror aos
dos fluidos conhecidos até entéo.

Apesar do grande sucesso, em meados dos anos 80, descobriu-se
os danos que esses halogenados causavam a camada de ozonio, que
nos protege dos raios ultravioletas, grandes causadores de cancer de
pele.
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Esses halogenados quando liberados na atmosfera, reagem com a
radiacdo solar, liberando cloro que compbe a cadeia de carbono,
conforme a reacao:

CHSC (g) — CH3 (2) + ClEE}

E entdo, esse cloro reage com o Os , elemento quimico que compde a
camada de ozonio, conforme a reagao:

C (2) + 03 — C|O{gj + 02 i

5
A

Com essa reacdo a camada de 0zo6nio vai sendo deteriorada.

Em 1989 o tratado de Montreal entrou em vigor, fazendo com que
0s paises se comprometessem a acabar e substituir o uso dos CFC’s e
HCFC'’s por outros que ndo causem danos a camada de ozonio.

A sigla ODP surge entédo para classificar o grau de potencial de
destruicdo da camada de ozénio de um fluido refrigerante, comparado
com o fluido R11 que possui ODP de 1,0.

O uso de halogenados nédo foi 100% erradicado. Isso se deve ao
fato do uso ainda muito grande em aerossois e pequenas empresas que
nao tiveram o aporte financeiro para a substituicdo do uso.

1.1.3 Terceira geracao

A 32 geracdo de refrigerantes vem entdo para substituir esses
halogenados focando a protecdo da camada de ozbénio. Surgem, entéo,
os HFC’s que tem propriedades parecidas aos CFC’s e HCFC’s e com
ODP nulo, ndo causam impacto na camada de 0zbnio, isso se deve ao
fato de ndo possuir cloro na sua cadeia de carbono, pois como vimos, 0
cloro é quem reage com o0 Os..

Porém um novo grande problema € levado em conta a partir dos anos
90, a mudanca climatica no planeta. O aquecimento global tem entédo seu
principal agente, o efeito estufa. Para esse fendmeno, a sigla GWP é o
indicador do grau de impacto de um refrigerante, indicando a sua
habilidade de reter energia radioativa quando comparado ao CO2
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1.1.4 Quarta geracao

A 42geracao sao fluidos refrigerantes com cada vez menor GWP, e
atualmente estudam-se cada vez menores valores de GWP. Zerar 0
indicador ainda parece tarefa impossivel, porém tem-se fluidos com
resultados bem melhores no quesito impacto ambiental.

Na tabela abaixo tem-se a comparacao das ODPs e GWPs de
alguns fluidos de cada classificacdo de Ecacool(2016):

Tipo |R-numero| ODP | GWP
cFc 51022 0,%%3 140695070
"FC | s |0 | a2
o | o

Tabela 1 - ODP e GWP de alguns fluidos

A contribuicdo da refrigeracdo para o0 aquecimento global
apresenta a componente direta e indireta. A componente direta ocorre
guando o fluido refrigerante € um gas de efeito estufa e vaza para a
atmosfera. Ja a componente indireta esta relacionada com a quantidade
de dioxido de carbono liberado durante o processo de geracdo de
energia, que por sua vez, produz a eletricidade necessaria para alimentar
o sistema de refrigeracao.

Esse estudo tem esse foco, substituindo o R-134a pelo HFO-
1234yf, ambos de ODP zero, porém o substituto apresenta menor GWP.
A desvantagem é a sua flamabilidade e, para evitar problemas com esse
fator, o projeto tera um ciclo de refrigeracdo secundario para a seguranga
dos passageiros do 6nibus.
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2. Objetivos

O presente projeto segue em continuidade ao trabalho de Verdnica
Weaver, e dimensiona os trocadores de calor para o veiculo coletivo
comercial (6nibus) pelo método da fronteira movel ou multizona, como ja
dito.

Os obijetivos do projeto sao:

e Dimensionamento dos trocadores de calor pelo método da
multizona, levando em conta os diferentes estados do fluido
refrigerante e proporcionando maior precisao dos resultados.

e Utilizacdo de nanofluido como fluido secundério, no intuito de
isolar o ciclo de refrigeragcdo do fluido refrigerante HFO-1234yf
inflamavel na area do motor. Com isso tem-se uma refrigeracao
indireta com o uso de um nanofluido, de fluido base agua com
nanoparticulas de carbono, melhorando a condutividade térmica
do fluido.

e Escolha de modelos de trocador existentes no mercado

2.1 Organizacéao do trabalho

No capitulo 2 é apresentado o sistema do climatizador de ar do
veiculo, com seus componentes e comparacdes com o modelo
convencional. No capitulo 3, o modelo matematico com a modelagem dos
trocadores de calor e dos componentes do modelo. No capitulo 4, a
solucdo numérica desse modelo e os resultados e, finalmente no capitulo
5, a concluséo do projeto.

2.2 Componentes do sistema de condicionamento de ar

O sistema de refrigeracdo de um automovel segue a mesma linha de
um sistema de refrigeragdo comum, com 0S componentes de um sistema
de condicionamento de ar.

O diferencial maior do sistema em automoéveis é gque sua energia de
ativacdo é o motor de combustéo interna do veiculo.

e Compressor

O compressor tem como fungcdo comprimir o fluido refrigerante
proveniente da saida do evaporador, aumentando sua pressdo e
consequentemente sua temperatura, chegando ao condensador com
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capacidade de rejeitar calor para ambiente. A eficiéncia isentrépica do
compressor ditara a vazdo massica do fluido.

e Condensador

O condensador tem como funcgéo rejeitar calor do fluido para o
ambiente. Nesse processo o fluido refrigerante, mais quente que o
ambiente, condensa, e entdo temos 3 condi¢des do fluido: uma de gés,
uma mistura de gas e liquido e uma de liquido. O liquido j& mais resfriado
proximo a temperatura ambiente, é condicionado para 0 expansor
adiabético.

e Evaporador

O evaporador € um trocador de calor que tem a funcdo de remover
o calor do ambiente que esta sendo refrigerado. No interior do evaporador
ocorre a evaporacgao do fluido refrigerante, processo onde o refrigerante
absorve calor do fluido quente, neste caso o nanofluido que fara o ciclo
secundario da refrigeracao.

O refrigerante entra no evaporador como uma mistura bifasica e
pode sair como um vapor superaquecido ou como uma mistura bifasica.
Tipicamente os sistemas com expansdo em tubos de orificio permitem
gque haja algum liquido na saida do evaporador, ou seja, um titulo
ligeiramente menos que 1 (SANTOS, 2005).

e Dispositivo de expanséo

Todo sistema de climatizacdo necessita de um dispositivo que
abaixe a pressao ,e consequentemente, a temperatura para que o fluido
chegue no evaporador a temperatura de evaporacdo, abaixo da
temperatura do ambiente a ser refrigerado.

Em sistemas automotivos temos a valvula de expansédo
termoestéatica ou o orificio calibrado.

e OQutros Componentes

Em sistemas automotivos ainda temos alguns outros componentes
como filtros secadores e acumuladores de succdo que tem diferentes
funcdes. Ambos desempenham papel de filtro e remocdo de umidade do
refrigerante.

17



2.3 Comparacao com o sistema tradicional de refrigeracdo de um
onibus

Em 6nibus climatizados comuns, o sistema de refrigeracéo € direto
e feito por um equipamento em seu teto, do tipo “roof-top”, que acopla o
evaporador e condensador. O compressor segue no motor onde é
acionado pelo torque.

No caso do projeto em pauta, por WEAVER(2017), pela
flamabilidade do fluido refrigerante HFO-1234yf escolhido, esse sistema
fica inviavel em funcdo da seguranca dos passageiros, visto que um
incéndio seria agravado com a presenca de um fluido inflamavel no teto
do veiculo.

Para contornar tal situacdo, utilizou-se a refrigeracéo indireta, com
um nanofluido, ndo inflamavel, percorrendo o veiculo e o refrigerante
HFO-1234yf ficando restrito ao ambiente do motor, sem perigo de
agravar incéndios no interior do Onibus.

valvula de | F
- | [ |- I P ————
= e . valvula parada L=
L de expanséo e i
= — — [FvaaAl e f condensador
‘ i ij—-— Ot ‘*Kfj.a’:""':‘§47' "¢ m— L receptor | L
=1 2 R f i
\ e < secador 1
) — vidro de SUPSFCOOIer
—1L M visualizagao 2 L H n | p—
\T \ —1] ¢ valvula solendide A‘J N Ed €
ar || jt) = do circuito bypass "\", Vo~
LA === o
Bl - Yo r
\| evaporador { i J 2
el LJ H | S
¢ . ~ \\ — ) - 4
— baixa pressao e temperatura {  alta pressao e temperatura! |
L—— - { g |
Ty - - AN AAAAAPAA AR
—— & &
bulbo de detecgao vilviilidesarice T LT valvula de servigo
de calor < 3

{7 gas refrigerador
(1 liquido refrigerador

Figura 2 - Esquema ciclo de refrigeragéo onibus convencional

2.4 Estados termodinamicos do ciclo de refrigeracéo

Pela carga térmica necesséaria calculada por WEAVER(2017),
calculam-se os estados termodinédmicos condizentes com o cenéario real
de um oOnibus em uma cidade tropical como o Rio de Janeiro, e com
valores de entalpia, temperatura, pressao e entropia para o refrigerante
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R1234-yf para cada ponto do ciclo de refrigeracao sao descritos na tabela
abaixo:

Pontos Descricao T (K) | P (kPa) | s (kJ/kg-K) | h (kJ/kg) | X
1 Entrada do 2932 | 2566 | 09293 | 3646 | 1
Compressor
Saida do Compressor
2 / Entrada 330,5| 1244 0,9641 402,4
Condensador
3 Ponto de Orvalho 321,3| 1244 0,9166 391,2 1
4 Bubble Point 321,2 | 1244 0,378 267 0
Saida do
5 Condensador / 312,3 | 1244 0,3594 253,5
Entrada do Expansor
Saida do Expansor /
6 Entrada do 268,1| 256,6 0,3678 253,5 0,202
Evaporador
7 Saida do Evaporador | 268,1 | 256,6 0,9291 360 1

Tabela 2 - Dados termodinadmicos do ciclo

2.5 Diagrama P x h

Com o auxilio do programa EES, tracou-se o grafico P x h do
refrigerante R1234-yf:

510" R1234yf
10*h i
T
o
i 5
o 10°} §

5x 101 ! ! ! ! ! !
150 200 250 300 350 400 450 500

h [kJ/kg]

Figura 3 - Diagrama P x h do ciclo

19



. 1 - 2 Compressdao do refrigerante antes a baixa pressao e
temperatura para alta presséo e temperatura.

. 2 — 3 O refrigerante entra no condensador como vapor
superaquecido e passa por um processo de dessuperaguecimento
envolvendo calor sensivel.

. 3 — 4 Apo6s o desuperaquecimento o fluido refrigerante passa pelo
processo de condensacao, que envolve calor latente.

. 4 — 5 Ainda no evaporador, apos ter sido condensado o refrigerante
é subresfriado diminuindo ainda mais sua temperatura.

. 5 — 6 O fluido refrigerante que sai do evaporador entra no
dispositivo de expansdo e é expandido, diminuindo sua temperatura e
voltando a presséo de succéao.

. 6 — 7 O refrigerante entra no evaporador e recebe calor latente do
fluido secundéario, passando pelo processo de evaporacao.

. 7 — 1 Ainda no evaporador o refrigerante passa pelo processo de
supearaquecimento recebendo calor sensivel do fluido de troca.
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3. Modelo Matematico

Este capitulo apresentam os modelos matematicos, se utilizando dos
balancos de massa e energia nas multizonas dos trocadores.

Para os célculos utilizam-se os balancos energéticos de cada
componente do sistema através da primeira lei da termodindmica, onde
em um volume de controle com massa constante, ou um sistema,
expressa-se a conservacao de energia como um principio fisico bésico. A
equacdao da energia pode ser escrita na forma:

. . Ve? . . V2
Q + i (he + %+ gZ,) = W +1i (hy + 5 + g2, (3.1)
3.1 Compressor

O processo no compressor, figura 4, € suposto adiabatico, isto é.
nao ha troca de calor com o ambiente, e as diferencas de potencial e
cinética sdo consideradas despreziveis.

cp

Figura 4 - Volume de controle do compressor

Com isso tem-se a equacao:

Vch = m(hs — he) = m(h, — hy) (3.2)
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3.2 Evaporador

Utilzando um trocador a placas com escoamento contra corrente,
para a sua modelagem, consideram-se suas duas areas diferentes, onde
o fluido refrigerante se encontra em fases diferentes.

A zona de ebulicdo, onde o fluido refrigerante estd em mistura nas
fases de liquido e vapor, e a zona de superaquecimento, onde o fluido
esta apenas em estado de vapor.

Consideram-se essas duas areas distintamente, visto que a
diferenca de condutividade térmica do fluido quando vapor e quando
mistura é muito diferente.

Por PARISE(2010) o esquema das zonas na figura 5:

I,
bO Tsf,m 4
T
‘Tsflour 1
T, T, sh

Figura 5 - Zonas do Evaporador

Observa-se na figura 5, que o fluido refrigerante entra na zona de
ebulicdo com temperatura que cai no primeiro momento, enquanto ainda
€ mistura, para depois subir, quando é vapor na zona de
superaquecimento. Por outro lado, a temperatura do fluido quente, o
nanofluido, sofre queda mais acentuada na zona de ebulicdo e queda
mais suave na de superaquecimento, devido aos diferentes coeficientes
de troca de calor.

A figura 6 mostra o esquema das duas zonas de trocas calor do
evaporador. Trata-se de um trocador de calor em escoamento contra
corrente.
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Tref,in Thnfin

Refrigerante 1

Nanofluido

-» -

Ebulicdo
Trefeb l Tnfeb
Superaquecimento
Thntin

Trefout l

Figura 6 - Esquema das zonas

=

3.2.1 Zonade Ebulicdo do evaporador
Para sua modelagem utilizou-se o balanco de energia da zona de
Ebulicéo:

Qo = 1itys(hs — he) = m(hs — hy) (3.3)
Qbo = Thnf- Cpnf(Tbo_entra - Tbo_sai) (3.4)

Qboiling =U.A. ATy, (3.5)

3.2.2 Zonade Superaquecimento do evaporador
Para sua modelagem utilizou-se o balan¢o de energia da zona de
superaquecimento:

Qsh = mrf(hs — he) = m(hs — hy) (3.6)
Qsh = mnf- CDnfr (Tsh_entra - sh_sai) (3.7)
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3.3 Condensador

Para o condesador utilizou-se o trocador de microcanais de
escoamento cruzado, erroneamente chamado de parallel flow condenser.

O condensador possui 3 zonas diferentes, onde o fluido se
encontra em estados distintos. A zona de Desuperaqguecimento, onde o
fluido chega do condensador a uma temperatura, a maior do ciclo de
refrigeracdo, em estado 100% gasoso. Depois na zona de Condensacéo,
onde o fluido comeca a condensar, trocando calor com o ambiente , ou
seja, uma mistura liquida e gasosa. E finalmente a zona de
Subresfriamento, onde o a mistura se torna 100% liquido sub-resfriado.
Por PARISE(2010) o esquema das zonas:

T,
sC T, T,
II; T , co ,out
I T cS ds

Figura 7 - Zonas do Condensador

Observa-se na figura 7, quedas acentuadas de temperatura nas
zonas de troca de calor sensivel, de superaquecimento e subresriamento,
na zona de escoamento bifasico a queda de temperatura € tdo somente
devido a queda de pressao, caindo a pressdo de saturacao cai a pressao
de condensacdo. A seguir na figura 8 o esquema de troca de calor do
refrigerante e ar no condensador:

Desuperaquecimento

Tretin f ? To Ted

Refrigerante

TC ﬁ Tal

Tref,out

Tar,in

Figura 8 - Esquema das zonas
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Para modelagem matematica de cada zona, utilirazam-se os balancos
de energia dos dois fluidos e a equacao de troca de calor:

3.3.1 Zonade Desuperaquecimento

st = mrf(he — hg) =m(h, — h3) (3.9)

st = mnf- Cpnf (Tdesuperheat_sai - Tdesuperheat_entra) (310)

3.3.2 Zonade Condensacéo

ch = mrf(he —hg) =m(h, —h3) (3.12)

ch = mnf- Cpnf (Tco_sai - Tco_entra) (3-13)

Qcq = U.A.AT,,,, (3.14)

3.3.3 Zona de Subresfriamento

er = mrf(he - hs) = m(h4 - h3) (315)

er = mnf- Cpnf (Tsr_sai - Tsr_entra) (3-16)

Qs = U.AAT,,  (3.17)

3.4 Fan-coil

No fan-coil, ocorre a troca de calor do ar interno do 6énibus com o
nanofluido. O nanofluido é refrigerado indiretamente pelo evaporador do
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ciclo primario e movido por uma bomba hidraulica, como se observa a
seguir na figura 9:

(; ;] Bomba Hidraulica

Fan Coi

h 4

—

Figura 9 - Ciclo Secundario

Com isso o0 nanofluido troca calor com o ar interno, o
dimensionamento do fan coil foi realizado por WEAVER(2017) e
utilizou-se o balanco de energia como mostrado abaixo:

Qfancoil = Mg, (he — hs) (3.18)
Qfancoil = mnf- Cpnf (Tfancoil_sai - Tfancoil_entra) (3-19)

Qfancoil =U.A. ATy,  (3.20)

3.5 Carga Térmica

Para dimensionar os trocadores de calor de um ciclo de
refrigeracdo, é imprescindivel o célculo da carga térmica necesséria para
gue o ambiente do local a ser climatizado atinja a temperatura de conforto
desejada.

Segundo os calculos de WEAVER(2017) a carga térmica de um onibus
comum é:
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Fonte de Carga (kW) (BTU/h) (%)
Térmica
Conducdo por paredes e 3,028 10332 11,02
vidros
Conducao de calor do 0.4427 1511 1,612
motor
Radiacdo solar através 6,878 23469 25,04
dos vidros
Pessoas 6,154 20998 22,40
Motores de ventilacdo 1,656 5651 6,028
Admissao de ar externo 9,311 31770 33,90
TOTAL 27,469 93731 100,000

Tabela 3 - Carga térmica do sistema

Observa-se que a maior parte da carga térmica vem da admisséo
do ar externo na renovacao do ar e infiltracdes.A carga térmica € um
dado necessario para dimensionamento e capacidade térmica dos
trocadores de calor.
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4. Dimensionamento dos trocadores

4.1 Compressor

Trabalho é fornecido ao compressor para comprimir o gas
refrigerante e consequentemente, aumentar sua pressao.

Para o compressor so existe um fluxo de entrada, e um fluxo de saida.
Sendo o balanco de massa aplicada ao compressor:
Myer entra = Mref_sai = Myref (4.1)
O Balanco de energia pode ser expresso para 0 compressor como:

_ mref(hs _he)
cp (I71)

(4.2)

Para uma compressao ideal, isentropica o balanco de energia do
compressor fica:

I/Vl.sen = mref(hzs - hl) (4-3)
e = (4.4)
Tep = Z—j (4.5)

Eficiéncia isentropica do compressor:

= ash) g )

s (hy—hy)

As eficiéncias volumétrica e isentrépica do compressor foram
calculadas pelas correlagbes para um compressor automotivo alternativo do
tipo swash-plate, operando com o refrigerante R1234yf, apresentado em
Sotomayor (2015).

n, = —0,0053r%;, — 0,004r,, + 0,8955 (4.7)
n, = —0,00361%., — 0,0112r,, + 0,8761 (4.8)

A eficiéncia mecanica do compressor foi obtida através da correlacéo
para compressores alternativos apresentada em Ishii et al (1990).

n,. = 0,000002(N)? — 0,000592(N) + 0,9384 (4.9)

A vazéao do refrigerante que circula o ciclo primario de refrigeracao &
dada por:

. V4 N
Myper =-—n, (4.10)

U1
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Para esses valores foi adotado um modelo que atendesse os
requisitos, o modelo Bitzer 4TFCY, representado na figura 10:

Figura 10 - Compressor

E seus dados técnicos:

Dados técnicos do Compressor Bitzer 4TCFY
Volume do cilindro 475 em?
Deslocamento (1450 rpm) 413 m?/h
Deslocamento (3000 rpm) 855 m?*/h
Velocdade de rotagio 500-2500 rpm
Pressdo maxima (LPHP) 1928 bar
N° de cilindros x bore x stroke 4 x 60 x 42 mm

Tabela 4 - Dados técnicos do Compressor

4.2 Evaporador

Como dito anteriormente ser4 um trocador de placas, de aco
inoxidavel SS316. Na figura tem-se a visdo explodida de um trocador a
placas:
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Figura 11 - Visdo explodida do evaporador

Fluido quente, o nanofluido, e fluido frio, o refrigerante, trocam

calor nas corrugacdes entre as placas.

No corte lateral a seguir, pode-se visualizar a espessura do canal
das placas, o passe e a amplitude da corrugacéo.

Figura 12 - Viséao frontal da placa

- Brazng of gasket

A seguir os parametros geométricos do trocador escolhido:

Descrigéo Variavel Valor Unidade
Comprimento da Ly 400 mm
placa onde
escoam 0s
fluidos
Largura da placa W 240 mm
Espessura da 5pl 4 mm

placa
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Angulo Chevron B 60 0

Passo entre as b 3,3 mm
placas
Passo entre as P, 10 mm
corrugacoes

Tabela 5 - Dados geométricos das placas

Calcula-se primeiramente a area de projeto adotando um fator de
alargamento, ¢ = 1,17 aproximado para o projeto.

@ = APAT‘d (4.11)
A &rea projetada é :
Aprojetada = Wpi-Lyy = 0,09 m? (4.12)
Logo:
Arear = A”JT” = Aplaca = 0,102m? (4.13)

A area do canal é dada por:

A, =b.w =0,000792m? (4.14)

E seu diametro hidraulico:
D, =—= (4.15)
Onde:

P,=2.(b+ ¢.w) =0,5682m? (4.16)

Logo:
Dy, = 0,0052 m* (4.17)

E preciso calcular a velocidade massica no tubo, que refrigerante e

nanofluido escoam, para calculos de Reynolds e os coeficientes de troca
de cada zona:

Gref.cn = Mref (4.18)

b Wpl Nch,ref
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__Mnf(4.19)

G h =
nf.e bWpi Nehnf

Onde o numero de canais de cada fluido depende do numero de
placas, calculado em rotina no programa EES. Quando calculada a area
total efetiva de troca no evaporador, calcula-se o numero de placas, na
forma:

N

I -1
Nch,refenf = % (420)

E que:

Nptacas = 22 + 2 (4.21)

p
placa

A fracdo da area total de troca pela area da placa, obtem-se
apenas 0 numero de placas que ocorrem troca de calor, excluindo as
duas externas, adiabaticas , por isso soma-se 2 na equacao 4.21.

4.2.1 Zonade Superaquecimento

Para essa zona, onde os fluidos sdo monofésicos, o refrigerante
100% vapor e o nanofluido 100% liquido, calcula-se a correlacdo de forma
diferente da bifasica.

No diagrama P x h da regido é representado na figura 13:

Figura 13 - Regido zona de superaquecimento

e Refrigerante
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Para o Reynolds do refrigerante:

Re = —Crefenln (4.22)

Href _superaquecimento

Para o numero de Prandtl:
Pr = Cp.M (4.23)
ksh

E finalmente o Nusselt:

Dp
refsn ksn

Nu=h (4.24)

Em se tratando de uma zona monofasica com [ 60° e Reynolds
entre 20-400, usa-se a correlagdo por KUMAR(2015):

Nu = 0,306. Re®>2°, pr0333(4,25)
e Nanofluido

Para o nanofluido em questdo, tem-se fluido base agua com
nanoparticulas de carbono, que melhoram sua condutividade térmica. A
seguir suas propriedades por PARISE(2006). Primeiramente a densidade
do nanofluido:

Pn 100—@p
Pny = ngnp + ( 100 p)pw (4.26)

Onde p,,,, € a densidade da nanoparticula e foi adotada como p,,,, =
2100 kg/m?®, p,, a densidade da &gua e ¢,, a concentracéo volumétrica
da nanoparticula no nanofluido, que adota-se como:

Fracéo ao ai
volumetrica(gy,;,)

0.21 -0.1023 0.01053

Tabela 6 - Dados do nanofluido
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O calor especifico do nanofluido é dado por:

(0] 100—¢
Cp,npﬁpnp“’w(T’m)cnwf

Cp nf = \4. 27)

! Pnf

Para seu calculo € necesséario o valor do calor especifico da
nanoparticula. Para uma faixa de temperatura 300-340 K calcula-se:

Cpmp = 0.346 + 1073T,,  (4.28)
Mnr = Hw(1 + &) (4.29)
€, = @np (1.725 + 6.398 ¢,,;,) (4.30)
kns = k(1 + &) (4.31)

Ek = 4y + ale'nf (432)

Com essas propriedades calculadas, tem-sea correlagdo para o
nanofluido por Chisholm e Wanniarachchi (1992):

Nu,; = 0.768 Re,**°Pr,,;>* (4.33)

O numero de Prandtl utilizado foi o equivalente ao nanofluido e o
Reynolds:

E dado que:

Nu,s = le;::f (4.35)

Tem-se entao o valor de hy

e Areadazonade superaquecimento

Para calcular a area de troca de superaguecimento:

Age = —2_ (4.36)

Uds'ATlm

Onde:

34



_ ATy;-AT,
AT, = ml(A—Ll) (4.37)

AT,

E paraoU:

1 1 o) 1
= LR (4.38)
Ugs hrfds kplaca hnfds

Onde &,; € a espessura da placa e kp;4cq, € a condutividade
térmica da placa.

4.2.2 Zonade Ebulicéo

Nessa zona, fluido refrigerante aparece como mistura de liquido e
vapor, e nanofluido apenas liquido. A importancia da separacdo da zona
se comprovara com a diferenca do coeficiente de troca de calor do
refrigerante quando nesse estado.

A regido da zona no diagrama P x h do fluido é:

Tabela 7 - Regido da zona de ebulicdo

e Refrigerante
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Para a correlacéo da zona, utilizam-se as mesmas de Donowski e
Kandlikar (2000) para calcular o coeficiente de transferéncia de calor do
refrigerante.

Na mesma tem-se que:
Nuy, = (1,184C0™%* + 222,5B0%®) (1 — x)*° Ny, (4.39)
Integrando a equacgdo em x de 0, 100% vapor, a 1, 100% liquido,
obtemos algo em torno de:
Nug, = 0,645621 (1,184C0o%3 + 222,5B0*%)Ny, (4.40)
Onde o Nusselt calculado depende de Co, o nimero de conveccao,

Bo, o numero de ebulicdo e Nui, 0 Nusselt considerando apenas liquido.
Onde:

Nuy, = 0,2875Re’’®Pr™? (4.41)

O Relo é 0 Reynolds, considerando apenas liquido, e Pri, 0 nimero
de Prandt considerando apenas liquido, sendo o numero de Prandt para a
temperatura T[7]

Gref,ch-Dh

Re), = —— (4.42)

uref_elmlit;z?w

Co = (&)0'5 (ﬂ)o’8 (4.43)

1 x

Integra-se o niumero de conveccao em x de 0 a 1, obtendo-se:

0,5
Co = 0,413318 (’;—) (4.44)
l

Onde pv e pl sdo as densidades do refrigerante considerando
vapor e liquido respectivamente.

Bo = %2 (4.45)

mref,chH[6

E finalmente, para o coeficiente de troca de calor do refrigerante na
area:

Dphy

fbo (4.46)

Nutp == Kpo
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e Nanofluido

Utilizou-se na zona de ebulicdo o mesmo coeficiente de troca de

calor do nanofluido da zona de superaquecimento.
e Areadazonade ebulicdo

Para calcular a &rea de troca de ebuli¢éo:

Apy = —Lo_ (4.47)

Ubo'ATlm
Onde:
AT{-AT
ATy = — 57~ (4.48)
In m
E parao U:

Lo 4 % 41 (449)

Upo hrfbo kplaca h”fbo

Onde &, € a espessura da placa e kp;,c, € a condutividade

térmica da placa.

37



4.2.3 Areatotal do evaporador

Para calcular a area somam-se as areas das duas zonas:

Atotar = Apo T Ags (4.50)

Com isso calculou-se o numero de placas que ocorrem trocas do
evaporador, através da area efetiva de uma Unica placa:

A ota
Nplacas,eff = “fotal (4.51)

Aplaca

Com o uso do programa EES, colocam-se as equacgles, aqui
expostas, com os dados de entrada em uma rotina que nos leva a
dimensionar o trocador de calor em questdo. Os resultados de areas
obtidos foram:

Ap, = 1,21 m?
Agp = 0,14 m?

AtOtCll = 1,35 m

O numero total de placas com as duas externas nas quais nédo ha
troca de calor:

Npiacas = 15 placas

O namero de canais para cada fluido:

N gnais = 7 canais

38



tluido quente
Fluido frio

Figura 14 - Disposi¢éo de canais nas placas

A distribuicdo da zona em uma placa é
representada na figura ao lado com

Abo,placa:O’OQsz e Ads,placa:O’OJ-l m?

Figura 15 - Zonas do fluido na placa
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A figura 16 apresenta um modelo do fabricante Alfa Laval que
apresenta dimensdes (em mm) superiores as encontradas no célculo de
dimensionamento do trocador. Este modelo em particular pode ser
adquirido para um numero de 10 a 298 placas, o que o torna valido para o

projeto.

487 (19.17)

356 (14.0)
178 (7.0)

921 (36.26)

N

817(32.16)

e

S

S4.2 S4.1

305(12.0)

!

J \

343(13.50)

310(12.20)

I
280(11.0)
140 (5.50)

390 (15.35)
450(17.72)

33{;; f.ﬁ

| 2068.11) | 260(1024)

|
‘80

(31 S)l

Figura 16 - Trocador de calor de placas brasadas para ar condicionado e
refrigeragdo — Alfa Laval AC1000DQ

4.3 Condensador

Para o condensador

utilizou-se um

trocador

de calor

de

microcanais de escoamento paralelo e aletas persianas de aluminio , para
dimensionar esse trocador deve-se calcular a area de cada zona do
refrigerante, que nesse caso troca calor com o ar.

Na figura a seguir, a viséo frontal do trocador e o corte indicando as

trés zonas que compbem o condensador,

microcanais e aletas.

com a dimensdo dos
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Figura 17 - Visbes 2D do condensador

Na figura a seguir, a visdo 3D do condensador, porém com apenas 10

microcanais no tubo, enquanto que o

The end cap and the main
body of the MCHE are brazed
togéether to form one
leak-free stable unit.

In combination with -
bafmes, headers {
control the flow of |
refrigerant.
- J 7
| O SASY ),% T Y
In combination with B ] v
headers, baffles L .
control the flow of : \«.x,} Tl
refrigerant. | -
ger Qo Bon N

do projeto tem 25:

The G-channel side piates
create stronger, more damage-
resistant units while providing
multiple Instatlation and
sealing options.

heat transfer, enabling
the production of more

ubes optimize | ~
The tubes opt ' . ,N\N\m

compact, but equally T

effective,
cooling solutions.

“‘ﬂ:, 1

»
PR30y

Figura 18 - Visdo 3D do condensador

The louvered fin design
maximizes surface area
and tube contact.

— l

Copper connections let
you install these units
using existing brazing
processes, while
minimizing leakage.

A geometria de entrada do condensador a ser dimensionado sao:

Descricéo Variavel Valor Unidade
Altura do tubo plano Ty 2 mm
Largura do tubo Ty 33,4 mm
plano
Espessura do tubo Ts 0,265 mm
plano
Namero de Nyc 25 -
microcanais por tubo

41




Altura do microcanal Py 1,1 mm
Largura do P, 0,955 mm
microcanal

Altura da aleta F, 7,6 mm
Passo da aleta Fp 1,54 mm
Espessura da aleta F;s 0,08 mm
Altura da persiana L, 0,454 mm
Comprimento da L, 6 mm
persiana
Angulo 8 27 0

Tabela 8 - Geometria do condensador

A area de transferéncia de calor pelo lado dos tubos € dada por:
Aref,cd - Z(PW + Ph)0,95CWNmCNt'Cd (452)

Assumindo que o comprimento dos tubos equivale a 95% da largura do
condensador:

Af,Cd = ChCW (453)
Onde Ch e Cw sdo , respectivamente, a altura e a largura do

condensador, consideramos 0,7 e 1,02 metros para cada um.

Foi assumido um valor tipico de ¢=0,8 apresentado por Achaichia e
Cowell (1988), para este modelo de condensador. Sendo assim:

Amin,ff - O-Af,cd (454)

A area transversal de cada micro canal é calculada por:
Ape = PP, (4.55)

Para a vaz&do massica do ar e do refrigerante utilizou-se o balanco de
energia, dado que o calor total trocado no condensador é:
Qcona = 36,7 W

Com o calor total trocado, € possivel encontrar as duas vazoes
massicas pelos balangos de energia:

42




Qcond = mref(he — hg) = m(h; — hs) (4.56)

Qcond = mar- CPar (Tcd_sai - Tcd_entra) (4-57)

Para a velocidade massica do ar e do refrigerante no micro canal:

Mye
Gref,ch =L (4.58)

Achmc

Para o nimero de tubos de cada zona:

mref
N Mt (459
tubOS;ds VdsAchmeds ( )
mref
N Mt 460
tubOS;Cd VCdAmCNmecd ( )
mref
N —_ M™er 461
tubOS,ST VsrAchmesr ( )

Para isso estipulou-se uma velocidade de entrada do fluido em cada

zona, estimativas estas que se situaram dentro do esperado.

4.3.1 Zona de Desuperaquecimento

Essa zona posssui fluido quente ,o refrigerante, em vapor 100% e

o fluido frio , ar, em estado também gasoso.

A zona é indica no diagrama P x h a seguir na figura 19:

C3aaEK A

/
cadl
/

[ !
6 - 7
— - 2613K —— 7
ks
/ g /
P ; ! .’(

Figura 19 - Regido da zona de desuperaquecimento
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e Refrigerante

A correlacdo do refrigerante para a zona escolhida de Dittus &
Boelter(1936), leva ao coeficiente de conveccéo:

0,023

k S )
hrras = (55) RefPPres” (4.62)

O numero de Prandtl serd o equivalente do refrigerante na
temperatura T[2], ksh a condutividade na mesma temperatura, o Ph a
altura do microcanal, o n adotado foi de 0,3 para resfriamento e 0 nimero
de Reynolds sera:

Regs = "dﬁ—d”h (4.63)

S

A correlacéo para o ar adotada de Roman Ali (1995):
. 14
her = pargcparprar (4.64)

Onde p,, é a densidade do ar, g a velocidade do ar sobre sigma

(adotamos sigma 0,8), Cp,,- 0 calor especifico do ar, Pr,- 0 numero de
Prandtl do ar e finalmente j depende do nimero de Reynolds do ar no
modo:

j =0,91Re;’>” (4.65)
Dado que:

Re,, = ”’J—p (4.66)

ar

e Areada Zona de Superaquecimento do condensador
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Para o céalculo da area da zona:

Ags = (4.67)

U dsATlmf

Onde f é o fator de corre¢cdo para escoamentos cruzados, para
calcula-lo utiliza-se o gréafico do Incrorpera:

1.0 —

o SIS
- , N
3 [ )
Z os] WA W ) ,
= 30 _J20_15_1 10L n\ 0.6.0.4 02
2 0.7 : \ \ l\
= | N\ _|
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0.5 \ ‘ ‘
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Figura 20 - Grafico fator de correcédo

AT, = AlTl( AT (4.68)

nAT

E para o U da zona:

=+ ———(4.69)

Uds hrfds ha‘r'lsa (M

Ay ref,cd
Onde 7., € a eficiéncia de superficie que contéem as aletas.

Com a area da zona calculada, tem-se o comprimento da zona:

Ags = LdsPtuboNtubos,ds (4-70)
Onde P,,;,, € 0 perimetro interno de um tubo inteiro
4.3.2 Zonade condensacao

A zona apresenta fluido quente, o refrigerante, em mistura liquido e
vapor, e o fluido frio, ar, em estado gasoso.
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A zona € indicada no diagrama P x h a sequir:

3008 K -

2845K,’( 7
/ tadl|
/ — ——2513K—,,—~/7\

L 1 | A

Figura 21 - Regi&do da zona de condensagéao

e Refrigerante

Na zona em questao refrigerante entra 100% vapor e sai 100%
liquido, por isso considerou-se toda a troca de fase, e para calcular o
coeficiente de condutividade térmica, utilizou-se a correlagdo por
Shah(1979):

_ h ((1—x)0'8+(3,8x0'76(1—x)0’04) (4 71)

hefea = 7,038

Onde h;, é o coeficiente de troca de calor considerando apenas
liquido, x o titulo do refrigerante e 7, € a razdo entre a pressdo de
condensacéao (P[3]) e a presséo critica do refrigerante.

Para o h;, utilizou-se a correlacdo de estado monofasico igual a
usada na zona anterior:

k(0023 o N
hyo = (P—h) Re%$Pr 4" (4.72)
Para o numero de Reynolds:
Veap ., D
Re,q = —2<1(4,73)
Hea

E entdo para calcular o h., integrou-se a equacdo com x variando
de 0 a 1, com 0, 100% gasoso e 1, 100% liquido, obtendo-se algo em
torno de:
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hys., = 3,54352 by, (4.74)

Para o cofeciente de transferéncia de calor do ar na zona de
condensacao, considerou-se o mesmo da zona de superaquecimento.

e Areada Zonade Condensacéo do condensador

Para o céalculo da area da zona:

ch
Ay = —— (4.75
cd UchTlmf( )
De modo analogo a zona de desuperaquecimento, o fator f
depende do grafico da figura 20.

AT1-AT
ATy, = llﬂz (4.76)

4T,

E para o U da zona:

1 1 1
—=—+ > (4.77)
Uca hrf g harllgq (%

ref,cd

Onde 7, € a eficiéncia de superficie que contém as aletas.

Com a area da zona calculada, tem-se o comprimento da zona:

Acag = LchtuboNtubos,cd (4-78)

Onde P,,;,, € 0 perimetro interno de um tubo inteiro

4.3.3 Zona de Subresfriamento

Essa zona apresenta fluido quente, refrigerante, 100% liquido, e
fluido frio, ar, em estado gasoso.

Abaixo é representado o intervalo da zona no diagrama P x h do
refrigerante:
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Figura 22 - Regido da zona de subresfriamento

* Refrigerante

A correlacdo do refrigerante escolhida para a zona por Dittus &
Boelter(1936), leva ao coeficiente de conveccgéo:

0,023
kST ! )
hT‘fsr = (P_h) Res(‘)TSPrSTn (479)

O numero de Prandtl € o equivalente do refrigerante na
temperatura T[5], ksh a condutividade na mesma temperatura, o Ph a
altura do microcanal, o n adotado foi de 0,3 para resfriamento e 0 nUmero
de Reynolds sera:

Re,, = 2222k (4 80)

MUsr

Para o cofeciente de transferéncia de calor do ar na zona de
condensacdao, considerou-se 0 mesmo da zona de superaquecimento.
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. Area da Zona de Subresfriamento do condensador

Para o calculo da area da zona:

A, = —%_(4.81)

UsrATlmf

De modo andlogo a zona de desuperaquecimento, o fator f
depende do grafico da figura 20.

AT{-AT
ATy = — 57~ (4.82)
ln(m
E para o U da zona:
1 1 1
U + Agletas ( 83)

Usr hrfsr harnsa (Aref cd

Onde 7, € a eficiéncia de superficie que contém as aletas

Com a area da zona calculada, tem-se o comprimento da zona:

Ay = LsrptuboNtubos,sr (4-84)

Onde P,,;,, € 0 perimetro interno de um tubo inteiro

4.3.4 Areatotal do condensador

A area total de troca do condensador serd a soma das 3 areas das
zonas:

Atotar = Ags + Aca + Asr (4-85)

Com o programa EES colocam-se todas as equacdes aqui listadas
com os dados de entrada necessarios. Com o programa rodando obteve-
se 0s seguintes valores de cada area:
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A, = 0,44 m?
ACd = 5,395 m2
A, = 1,445 m?

Com esses valores calculou-se o comprimento L de cada zona,
onde Py, € 0 perimetro interno de um tubo inteiro:

Com o valor obtido anteriormente do nimero de tubos:

A disposicéo real das zonas no condensador fica entéao:

Ly =02m
Lcd=5m
L, =12m

Niupos,as = 22 tubos
Neupos,ca = 11 tubos

Nypos,sr = 11 tubos

1,7 metros

|

Refrigerante

>

—

Figura 23 - Zonas no condensador

22 tubos

11 tubos

11 tubos
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Apbs pesquisa, o0 modelo escolhido foi 0 D2000-C Condenser coll
MicroChannel Heat Exchanger da Danfoss. A figura 26 apresenta o
modelo, apesar da largura e altura um pouco maior, apresenta dimensdes
proximas ao calculado e foi escolhido para ilustrar modelos disponiveis no
mercado, além de validar o dimensionamento realizado para o
condensador.

80 | 2000

3.15" | T 7875

616.7
24.28"

| 124 1,
1 049" 4

E11058.3
| 41.66"

Figura 24 - D2000-C Condenser coll

4.4 Fan Coil

O Fan Coil do projeto € um trocador de calor de tubos e aletas. No
ciclo a bomba hidraulica bombeia o nanofluido, que se resfria no
evaporador e retorna ao fancoil como fluido frio, trocando calor com o ar
umido do interior do veiculo.

Os célculos referentes ao dimensionamento deste trocador foram
realizados em uma rotina no EES previamente elaborada para um
relatorio interno por Parise (2006).

Com os dados de entrada necessarios para o nanofluido e do ar
umido, calcularam-se os coeficientes de transferéncia de calor, e com isso
os coeficientes de troca global e a area do trocador de calor, visando a
carga térmica necessaria para a temperatura de conforto, ja calculada
Qs = 27,47 kW. Por Weaver (2017) calculou-se as dimensdes do fancoil
sem o método da multizona, visto que a eventual presenca de umidade na
superficie externa nao foi considerada no projeto. Nestes casos, pode-se
ter o fan coil com uma parte da sua superficie externa seca e parte
molhada, essa diferenca também traz diferencas no coeficiente de troca
de calor.
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UAfc anf,fc aa,fc
kW kw ) kw
S g (

)

m?K

0,3322 0,8335 0,02973

Tabela 9 - Condutancia e coeficientes de transferéncia de calor

Largura do Fan FCy 1000 mm
Coil

Altura do Fan FCy 190,5 mm
Coil

Profundidade do FCp 176 mm
Fan Coil

Numero de N¢ fc 40 -
Tubos

Numero de N¢ £¢ 275 -
Aletas

Tabela 10 - Dimens6es encontradas do fancoil

Por Weaver (2017) foi possivel achar dentre informagdo por
fabricante, um fan coil com dimensbes préximas as encontradas, 0
modelo RE-30 Rifled Air Conditioning, descrito a seguir na tabela 12:

Capacidade de 90.000 BTU/h
Refrigeracao

Altura do Evaporador 247,65 mm
Largura do Evaporador | 1504,95 mm
Profundidade do 533,4 mm
Evaporador

Tabela 11 - Dimensodes do fancoil comercial escolhido

Com esses valores espera-se atender a carga térmica do veiculo,
mesmo nas condi¢cdes mais extremas de calor do verédo carioca.
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5. Concluséao

Neste projeto o fluido refrigerante HFO-1234yf foi analisado como
substituto para o fluido R134a de um 6nibus convencional. Os calculos
experimentais de WEAVER foram utilizados como dados de entrada para
0 projeto, que viabilizou dimensionar os trocadores de calor de forma mais
precisa, com o método da Multizona (ou Fronteira Mével). Com isso 0s
valores de troca de calor e o comportamento dos fluidos de troca séao
analisados com mais precisdo, considerando todas as suas mudancas de
fase nos interiores do trocador de calor.

Por tratar-se de um fluido inflamavel, o ciclo de refrigeracédo
principal deve ser limitado ao compartimento do motor, resfriando o
interior do veiculo por meio de um ciclo secundario com o uso de um
nanofluido (H20-SWCNT), de melhor condutividade térmica que seu fluido
base, a dgua. Nos calculos de WEAVER(2017) foi possivel observar que
ndo hé grandes perdas de carga térmica do ciclo, que viabilisa o projeto.

No capitulo 4, o dimensionamento do evaporador obteve bons
resultados. A zona de ebulicdo (bifasica) predominante na area de troca
das placas, com a zona de superaquecimento bem menor. O valor de 15
placas foi muito proximo do dimensionado para o mesmo ciclo de
WEAVER(2017), porém mais preciso considerando-se as duas zonas. O
condensador obteve zonas de desuperaquecimento e subresfriamento
proximas, e pequenas, enquanto que a zona de condensacdo foi
predominante no trocador. A zona de desuperaquecimento em fluidos
comuns ,apresentam maior area quando comparada a de
subresfriamento, porém pode-se verificar que o HFO-1234yf tem
caracteristicas peculiares quanto as suas isentrOpicas, que possuem
baixa inclinacdo, o que gera pouco aumento de temperatura na
compressdo do fluido. O namero de tubos e a largura de cada zona
também foram valores dentro do esperado. Pode-se ver,pelos resultados,
gue as multizonas ndo sao bem delimitadas como se apresenta na teoria,
porém tem excelentes aproximagodes. Isso leva a validacdo desse método,
pois a mudanca de fase do fluido € uma variavel de enorme influencia na
troca de calor do ciclo de refrigeracdo, comprovado pelos resultados.
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