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Resumo

A presente dissertacdo tem como objetivo efetuar uma avaliacdo do sistema de
climatizagao dos navios da Classe Vasco da Gama em ambientes tropicais. Sendo
projetados para navegar em dguas com temperaturas inferiores a 27 °C, acima destes
valores, o sistema de refrigeracdo tende alterar os parametros de funcionamento. A
poténcia maxima disponivel é de 960 kW e a poténcia necessdria ronda os 640 kW

guando operado dentro dos parametros de projeto.

Sendo uma preocupacdo com o meio ambiente cada vez mais globalizada, a
necessidade de efetuar trocas dos refrigerantes nos sistemas de refrigeracdo.
Pretende-se reduzir as emissGes de gases com potencial de aguecimento global, ou

gue esse valor (de potencial de aquecimento) seja menor nos refrigerantes utilizados.

Face aos problemas verificados no funcionamento do sistema em ambientes
tropicais e na necessidade de efetuar a troca do refrigerante usado atualmente
efetuou-se uma analise do sistema com o refrigerante de projeto, R22, o refrigerante

atualmente em uso, R404a e com possiveis substitutos.

A andlise, passa por avaliar o sistema de refrigeracdo, e pela sua ligacdo com o
sistema de distribuicdo de ar. Desenvolveu-se um modelo do sistema de bordo através
de um software com as propriedades termodinamicas dos diferentes refrigerantes.
Efetuou-se a resolucdo das diferentes equag¢des que descrevem o modelo, e obteve-se
os resultados necessdrios para a sua avaliagdo. O R407C apresenta capacidade de
refrigeracdo e caracteristicas operacionais muito préximas do R22.0 R404a sendo
limitado pelas suas caracteristicas e pela poténcia do motor elétrico ndo permite
melhores capacidades de refrigeracdo. Além disso, tem pressGes na alta pressao
elevadas o que é um problema por se aproximar do valor maximo de

dimensionamento do condensador.

A solucdo principal passa por substituir o sistema com o R407C, ou alterar o
sistema atualmente instalado, para que ele possa funcionar em condigdes mais

extremas (ambientes tropicais).

Tropical, Refrigerante, Potencial, Analise, Solucdes
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Abstrat

The present dissertation aims to evaluate the air conditioning system of Vasco
da Gama Class warships in tropical environments. Being ships essentially designed to
sail in waters with temperatures below 27 ° C, above these values, the cooling system
significantly changes their operation. The maximum available power is 960 kW, and

power required for 640 kW when operated within the design parameters.

Concern about the environment is increasingly globalized, requiring the
exchange of refrigerants in refrigeration systems. It is intended to reduce emissions of
gases with a high global warming potential (GWP) and to replace them with

refrigerants with lower GWP.

In view of the problems encountered in the operation of the air conditioning
system in tropical environments, and the need to replace the refrigerant currently
used, an analysis was made of the system already implemented with the current

refrigerant and then with possible substitutes.

The system model considered the refrigeration system, the load
interconnection network and the air distribution system. For this, a software was used
with the thermodynamic properties of the different refrigerants, the different
equations describing the model were solved, and the necessary results were obtained
for its evaluation. In order to guarantee a near capacity during the system to work with
the design refrigerant, the solutions / alterations to be equated will be given. The R22
has the best capabilities for the currently installed system. The R407C when presenting
capacities, as well as its operating characteristics very close to the R22, is considered
the alternative. The R404a being limited by the power of the electric motor does not
allow for better cooling capabilities. In addition the working pressure starts to be a

problem, since, it is close to the maximum that the condenser supports.

The solution has been to replace the system with the R407C, or to change the
system currently installed, so that it can work in more extreme conditions (tropical

environments).

Tropical, Refrigerant, Potential, Analysis, Solutions.
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Introdugao

A refrigeracdo apresenta nos dias atuais um papel importante na sociedade. A
climatizacdo de espacos habitacionais (ar condicionado), aplicacdes na industria
alimentar e arrefecimento de equipamentos sao aplicacdes possiveis de equipamentos
de refrigeracdo. O seu aparecimento veio contribuir para um aumento da qualidade de

vida.

Num navio de guerra tem igualmente importancia a qualidade habitacional. O
navio deve estar preparado para que a guarnicdo se sinta confortavel durante esses

longos periodos.

Os navios da Classe Vasco da Gama tém sido empenhados em vérias missdes
internacionais de cooperacdo em regides do globo com ambientes tropicais. Nesses
ambientes, a temperatura do ar é superior a 30 °C e a humidade relativa a 70%. Em
muitas missoes a temperatura da agua do mar ultrapassa os 30 °C. Estas condicOes
extremas tornam dificil manter a temperatura de conforto no interior do navio e
originam problemas no sistema de climatizac3o. E pois necessario uma andlise cuidada
do funcionamento do sistema nessas condi¢cdes e propor altera¢des e medidas para

mitigar a falta de desempenho do sistema.

As alteragdes ao sistema devem ter em considera¢do as limitagGes/restri¢cdes
aprovados nos diferentes protocolos e conferéncias realizados pelo mundo ao longo
dos ultimos 50 anos. No caso dos refrigerantes a serem utilizados em sistemas de
climatizacdo e de refrigeracdo surgiram regulamentos europeus em 2009 e em 2014. O
primeiro é relativo a substancias que atacam a camada de ozono, e o segundo a
substancias que provocam efeito de estufa, limitando ambos a utilizacdo de diversos

refrigerantes.

Com base nestas limitagdes impostas, a classe Vasco da Gama, sofreu alteragao
no refrigerante do sistema de refrigeracao para R404a em 2012. Porém, os problemas

ja descritos na utilizacdo dos navios em ambientes tropicais agravaram-se com a



substituicdo do R22 pelo R404A. De forma a limitar a perda de capacidade do sistema
em ambientes tropicais, bem como, manter o sistema com um refrigerante que esteja
dentro dos regulamentos atuais, é necessdrio proceder a nova alteracdo de

refrigerante.

Ao longo do presente trabalho sera efetuado uma analise aos principais
refrigerantes em uso, através de um modelo aproximado do sistema de climatizacdo.
De modo a complementar a dissertacdo e a alargar o estudo efetuado dos
refrigerantes, desenvolveu-se um artigo para a IMankE (/nnovative Manufacturing
Engineering & Energy International Conference) intitulado: F-Gas regulation— Possible
solutions for the retrofit dead end. O mesmo permite avaliar, dentro de pardmetros
definidos para funcionamento do sistema de refrigeracdo definido (baseado no
sistema das Fragatas Classe Vasco da Gama) avaliar a performance dos refrigerantes
mais comuns para os sistemas agua-agua e efetuar a conexdo com os refrigerantes

atuais, ou seja, o futuro do retrofit. Este artigo foi distinguido com um prémio.



1 Objetivo do trabalho

O objetivo deste trabalho é avaliar o sistema de refrigeracdo e climatizacao dos
navios da Classe Vasco da Gama em ambientes tropicais. Para isso é necessario
analisar o comportamento do sistema atualmente instalado usando valores retirados
a bordo e verificar quais sdo os fatores que influenciam a perda de performance. A
comparacdo entre diferentes refrigerantes poderd garantir solucbes que passam

apenas pela substituicdo do refrigerante, evitando a substituicdo total do sistema.

A descricio do sistema do sistema de refrigeracdo considerando os seus
principais componentes vai permitir efetuar a avaliacdo do funcionamento do sistema
em ambientes tropicais, ou seja, fora dos limites para que foi projetado. A alteracdo do
normal funcionamento do sistema de refrigeracdo provocara a necessidade de efetuar

alteracdes em alguns dos equipamentos do sistema.

Para avaliar as alteracGes, é efetuada uma analise do funcionamento do
sistema com diferentes refrigerantes, tendo-se desenvolvido um modelo desenvolvido
sobre a plataforma Engineering Equation Solver (EES). Este modelo permite verificar os
limites de utilizagdo de cada um dos refrigerantes testados e avaliar a possibilidade de

mudanca do refrigerante para um dos novos refrigerantes estudados.






2 Sistema de Refrigeracao

A refrigeracdo é a remocdo de calor de um espaco ou objecto para outro
espaco ou objectos. A remocdo de calor pode ser efetuada por contacto com
substancias a menores temperatura, ou por refrigeracdo mecanica. Os sistemas de
refrigeragdo mais comuns utilizam ciclos de compressao de vapor (Air-Conditioning

and Refrigeration Institute, 1979).

A refrigeracdo pode ser entendida como o método de realizar a transferéncia
de calor de um local a arrefecer com menor temperatura para um local a maior
temperatura, utilizando uma maquina frigorifica. Os ciclos de refrigeracdao podem ser

de: absorcdo, gds, termoelétricos e compressao de vapor (MONTEIRO, 2014).

Os processos termodinamicos e o calor estdo diretamente ligados aos
sistemas/ciclos de refrigeracdo. A termodindmica define-se como o “estudo das
mudancas envolventes na energia”, sendo definido pela ASHRAE HandBook
Fundamentals 1.1 (1997) como o “estudo da energia, as suas transformacdes, e o

relacionamento com estado da matéria.” (JONES, 2001).

Carnot em 1824 definiu a lei para a conversdo de calor em trabalho em
maquinas térmicas. Para que exista a transformacdo continua de calor em trabalho
numa maquina térmica que trabalhe entre a fonte quente e a fonte fria, tem de
rejeitar calor para a fonte fria (MONTEIRO, 2014). No ciclo inverso, a maquina funciona
em ciclo de refrigeracdo, recebe trabalho e transfere calor de uma fonte fria para uma

fonte quente.

A eficiéncia de Carnot para o ciclo de refrigeracdo é dada pela

seguinte expressao:

Ty (1)

COP = ———
Tq_Tf

Sendo,
COP — coeficiente de operacao;

Tr (K) - Temperatura da zona fria;



T, (K) - Temperatura da zona quente.

O diagrama de Temperatura-Entropia (T,s) é frequentemente usado para

analisar o desempenho dos ciclos de refrigeracdo e para determinar os parametros

operacionais 6timos e o desempenho do sistema (WANG, 2000).

O principio de funcionamento de um sistema de refrigeracdo real passa por

quatro etapas:

No compressor o refrigerante é comprimido para uma pressao mais alta
e uma temperatura também mais alta (temperatura de condensacao)
(WANG, 2000);

O condensador é responsavel por dissipar calor do ciclo para o ambiente
normalmente através de ar forcado ou agua — Processo idealmente
isobdrico e isotérmico na zona a duas fases. O refrigerante na forma de
gas a alta pressdo perde energia passando ao estado liquido
(JONES,2001).

A valvula expansora é responsavel por efetuar uma reducdo de pressao
do refrigerante até que se atinja a pressdo de evaporacdo — Processo
adiabatico;

No evaporador o refrigerante absorve o calor do meio a arrefecer —
processo idealmente isotérmico e isobarico. A evaporagdo inicia-se
depois da expansdo na zona a duas fases (ponto 4 da ) (MONTEIRO,
2014);

Na compressdo, a energia despendida é geralmente superior aquela (caso o

compressor ndo seja arrefecido) que se determina numa evolugdo isentrépica. As

irreversibilidades no sistema levam a um aumento da entropia obrigando a um

acréscimo de energia despendida.

A mostra um diagrama PH onde é possivel visualizar o ciclo real em relagdo ao

ciclo tedrico. Verifica-se que no ponto 2 e 2 se destaca a diferengca de pressdes

existentes. Num ciclo real, a pressdo a saida do compressor ( ponto 2°) é superior a



pressdo de condensacdo (ponto 2°°) para suprir as perdas na saida do compressor e da
linha de descarga. Além disso a perda de pressdo no condensador tera de ser
compensada, originando uma redug¢ao da temperatura a saida do condensador

(DOSSAT, 1980).

Figura 1 - Ciclo real de refrigeragdo vs ciclo teérico/ideal

adaptado de: Wang,2000
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A perda de pressao do refrigerante na linha de alta pressdao aumenta a poténcia
requerida ao compressor por unidade de massa (ASHRAE, 2006). Como resultado, o
compressor tera uma razao de pressao superior a do ciclo tedrico, resultando ndo so,
numa diminui¢cao do COP, como aumento de irreversibilidade. A perda de pressdao no
evaporador origina igualmente uma redugdao na temperatura e de pressdo no final da
evaporacdo comparativamente ao seu inicio, tendo como consequéncia um aumento
do volume de vapor a saida do evaporador. Genericamente uma menor diferenca
entre a temperatura de saturagdo no evaporador e no condensador leva a uma

reducdo no consumo de energia no compressor (ASHRAE, 2006, p. 43.1).

No ciclo real de refrigeracdo, e para melhor funcionamento, efetua-se o
sobreaquecimento e sub-arrefecimento. Na € possivel verificar que o

sobreaquecimento garante uma diferenga entre a temperatura evaporagdo e a de



entrada no compressor, garantindo que o compressor admite apenas vapor
sobreaquecido (encontra-se na zona de vapor sobreaquecido). O sobrearrefecimento é
efetuado no condensador, onde se pretende que o refrigerante possa sair como
liguido sub-arrefecido. S3o varias as vantagens e desvantagens do sobreaquecimento e

sobrearrefecimento — Ver Apéndice A

Figura 2 - Visualizagdo no diagrama P-H do efeito do sobrearrefecimento (subcooling) e sobreaquecimento
(superheating) no ciclo tedrico de refrigeragdo .

adaptado de: Wang,2000
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2.1 Descricao geral do Sistema instalado a Bordo

O sistema de ar-condicionado das Fragatas Classe Vasco da Gama tem dois
sistemas de refrigeracdo, um a vante de meio navio e o outro a ré de meio navio — ver
Figura 3. S3o responsdveis por arrefecer a agua que ird circular pelas casas de

ventilacdo (unidades de tratamento de ar) distribuidas pelo navio.



Figura 3 - Localizagdo dos sistemas de refrigeragdo (circulo a preto)
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O navio dispde de nove casas de ventilacdo existindo uma por cada zona
estanque, tendo uma das zonas duas casas de ventilagdo. O ar distribuido pelo navio
através das casas de ventilacdo tem 70% de ar recirculado, proveniente do interior do

navio, e 30% de ar novo, ou ar exterior (Maiorgas, 2009).

Cada sistema de refrigeracao é responsavel por retirar calor do circuito de agua
glicolada refrigerada, que circula até as casas de ventilagdo dispostas pelo navio e
retorna ao mesmo. A agua refrigerada contém glicol, cerca de 10%, que permite baixar
o ponto de congelac3o. E nas casas de ventilacdo que se efetua a troca de calor entre a
agua refrigerada e o ar que sera distribuido pelo navio. O circuito de dgua refrigerada
constitui um anel de ida e retorno entre o sistema de refrigeracdo e as casas de

ventilagao.

Os equipamentos do sistema de refrigeragao tém as seguintes caracteristicas,
ver Tabela 1, de acordo com os manuais respetivos e Memdria Descritiva da

reconversao do sistema para o R404A (COUTEIRO, 2012).




Tabela 1-Caracteristicas dos principais componentes.

Modelo

Nre2 de unidades por
subsistema

Poténcia

Caudal Volumétrico
Tedrico

Caudal de agua

Temp. de entrada de dgua
Temp. de saida de agua

Pressdo maxima

Adaptado de: (Couteiro,2012).

Evaporador-
Compressor Chiller Condensador
5H66 Carrier WK480 | @ -
2 p 2
Poténcia do
motor elétrico 240 kW 293 kW
(60 kW)
0,0817m3/s | s e
100 m3/h 72m3 /h
""""" (50m3/hpor | (36 m3/h por
evaporador) condensador)
--------- 6 °C 27°C
--------- 10,13 °C 34°C
------------------ 22 Bar

Motor elétrico

60 kW

Cada compressor tem 6 cilindros e 5 estagios de funcionamento, sendo que,
quatro desses cilindros sdo acionados por solendides. Os dois primeiros cilindros
garantem 33% da carga (sendo considerado o 12 estagio) e ndo necessitam de
acionamento. A restante capacidade é garantida com a introdugao dos restantes 4
cilindros em funcionamento, ou seja: 50% - 3 cilindros, 66% - 4 cilindros, 84% - 5

cilindros, 100% - 6 cilindros.

Cada sistema de refrigeragdo instalado tem 2 compressores, 2 condensadores e
2 evaporadores. Mas o seu funcionamento é separado, ou seja, cada compressor tem

um circuito para cada um dos condensadores e evaporadores.

Quando um compressor atinge a sua mdxima capacidade, e existe a
necessidade de aumentar a capacidade de refrigeracdo, é acionado mais um
compressor. No processo inverso de diminuicdo de capacidade, um dos compressores
ird parar depois de estar fora de acdo um cilindro de um outro (capacidade abaixo de
84%). A temperatura da agua do circuito de agua do condensador tem controlo

pneumatico atuado em fung¢do da pressao de condensacao, que faz acionar a valvula
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reguladora de mistura entre a dgua de saida do condensador e a dgua do mar. Deste
modo, pretende-se que a pressdo da condensacdo se mantenha mais ou menos
constante independentemente da carga. A circulacdo de agua nos dois condensadores

de cada sistema de refrigeracdo é assegurada por uma Unica bomba.

Um termostato é responsdvel pelo controlo da temperatura de saida da dgua
do evaporador. E ligado ao autémato Store Program Control (SPC) que regula a
capacidade do compressor, isto €, em funcdo da temperatura da dgua glicolada a saida
do evaporador, faz entrar ou retira cilindros de funcionamento. O pressostato
combinado contém os pressostatos de baixa pressdao e o de alta pressdo. O de baixa
pressdo esta ligado a aspiracdo do compressor atuando se a pressao se reduzir (valor
ndo definido no manual e sem conhecimento desse mesmo por parte dos técnicos). O
lado de alta pressdo estd montado na saida do compressor para o proteger de
pressoes elevadas (22bar), eventualmente causadas por temperatura de condensacao
elevada. Esta situacdo pode acontecer quando existe um estrangulamento antes do
condensador, falta de circulacdo de agua do mar, ou temperatura da agua muito

elevada.

A valvula expansora eletrénica (VEE), SIEMENS MVL661.25-6.3 (Ver Anexo B)
garante que o chiller é alimentado com o refrigerante necessario de maneira continua

e uniforme, em fun¢do do sobreaquecimento imposto a saida do evaporador.

Além dos principais componentes descritos, o sistema tem equipamento de
controlo e de alimentagdo elétrica. O controlo dos compressores e a atuagdo da
valvula expansora quando o sistema é sujeito a aumento de temperatura da agua do

mar serd explicado em secc¢do posterior.

Na estd desenhado um dos dois sistemas de refrigeracao instalados a bordo. A
presente figura mostra um diagrama com a disposicdo dos varios componentes
(principais) e a sua ligacdo. A descricdo detalhada de todos os pontos que estdo
assinalados estdo presentes no manual de reconversdao da instalacdo para R404A

(COUTEIRO, 2012).
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Figura 4 - Diagrama do sistema de refrigeragdo instalado a bordo - Componentes principais

O sistema foi construido para usar refrigerante R22 e sofreu uma alteragdo para
R404A devido aos regulamentos europeus de uso de gases fluorados (serd explicado
no subcapitulo 4.2). Os parametros de funcionamento do sistema com R22 sdo
apresentados na, para a temperatura de condensacao de 39,5 °C e de evaporagdo de
0,5 °C.
Tabela 2 - Pardmetros de funcionamento do sistema de refrigeragdo com R22.

Adaptado de:Couteiro,2012

Equipamento Parametro [DETe [of3
Rendimento Volumétrico 82%
Compressor
Volume efetivo 0,0671m3/s
Condensador Queda de Pressao 0,5 Bar
Queda de Pressao 0,2 Bar
Evaporador
Sobreaquecimento 5°C
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2.2 Condigoes de projeto/limites de operacdo

O sistema foi projetado para operar nas seguintes condicdes (limites) de tempo

guente, de acordo com os manuais:

Tabela 3 - Temperatura e Humidade do ar para as condigées limites de projeto - Verdo.

Adaptado de: VOSS, 1992

Parametro Temperatura Humidade

Ar exterior 32°C

80%

Agua do mar - a navegar
(motores em 27 °C

funcionamento)

Agua do mar - atracado 30°C

Interior do Navio -
25°C/
generalizado

50%

Na Tabela 4 sd3o indicadas as diferentes temperaturas para diversos

compartimentos ou zonas (Voss, 1992):

Tabela 4 - Temperaturas mdximas em diversos locais.

Adaptado de: Voss, 1992

Local Temperatura

Lavandaria, paidis gerais e de munigdes 40 °C
Casa das turbinas e motores principais, .
. 45 °C
casa dos geradores e casa das bombas aré
Oficinas 32°C
Cozinha 30°C
Hangar Temperatura ambiente exterior
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2.3 Condigoes de operagao

O navio tem em cada sistema de arrefecimento/refrigeragdo da agua
capacidade para 480 kW representando 75% das necessidades totais de projecto. Ou
seja, a poténcia frigorifica instalada a bordo garante 150% da carga em condicbes de

projeto.

Os dados recolhidos a bordo, permitem verificar que, para condicdes
climatéricas tipicamente de verdo em aguas portuguesas, um dos sistemas opera na
sua capacidade maxima e o outro tem pelo menos um dos dois compressores em
funcionamento (com todos os cilindros em trabalho). Esta folga permite ao sistema
funcionar para além dos limites de projecto com temperaturas ligeiramente mais
elevadas, e assim operar facilmente nas aguas portuguesas. Verifica-se contudo
algumas variacbes no modo como o sistema opera relativamente as suas
caracteristicas de projeto. Os valores de entrada e saida da agua no evaporador
apresentam valores préximos dos valores de projeto quando o sistema estd em
funcionamento em ambientes mais quentes. Ja a temperatura de condensagdo
aumenta quando a temperatura da agua salgada se aproxima de 27 °C (valor de

projeto).

Ao longo do capitulo 5, serdo analisados com maior detalhe os dados retirados
de bordo e as mudancgas que ocorrem no funcionamento do sistema quando é sujeito

a uma temperatura de condensagdo superior.
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3 Equipamentos dos sistemas de refrigeracao

O circuito de refrigeracdo é formado por quatro componentes/equipamentos
principais: compressor, condensador, valvula expansora e evaporador. Além destes
existem as interligacdes de alta e de baixa pressdao onde o fluido circula, o filtro

secador, termdstatos, pressostatos, linhas e depdsitos de éleo de lubrificacado.

As perdas de pressdo nos circuitos, e as variagdes de rendimento volumétrico e
isentrépico do compressor sdo determinantes para a avaliagdo de um sistema ja

implementado.

Neste capitulo falar-se-8 sobre cada um dos principais componentes dos
sistemas de refrigeracdo. E necessério descrever e efetuar uma pequena comparacdo
entre as diferentes tecnologias aplicadas para um determinado componente. O
compressor € um componente que se torna fundamental analisar, ja que, permite
verificar que alternativas poderdo existir caso a troca do mesmo se verifique no
sistema atual ou a aplicagdo num novo sistema. Os permutadores de calor, evaporador
e condensador, serdo também abordados. Os permutadores de placas devido as suas
caracteristicas poderdao ser uma alternativa viavel para um novo sistema. J4 a valvula
expansora sera abordada num contexto inicial mais geral, sendo que, se destacardo a

valvula termostatica expansora e valvula expansora eletronica.

3.1 Compressores

Os compressores podem apresentar vdrias configuragdes, tais como:
alternativo, parafuso, scroll, palhetas rotativas ou centrifugo (single-stage ou multi-
stage). Os compressores podem ser dispostos em série ou em paralelo. Podem ainda
ser classificados em herméticos, semi-herméticos ou abertos. Os ultimos sdo mais
comuns em sistemas de refrigeracdo industriais ou de grandes dimensdes, onde o
motor estd acoplado fora da carcaca do compressor (compressores instalados na
Classe Vasco da Gama). (ASHRAE,2006,p. 43.1). Numa outra divisdo, os compressores
podem ser alternativos ou de fluxo. Apenas os compressores centrifugos sdao maquinas
de fluxo, sendo os restantes compressores enumerados no paragrafo anterior de

deslocamento positivo (WANG,2000,p. 9.52). E qual a diferenca na caracteristica de
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compressdao? O deslocamento positivo é efetuado pelo aumento da pressdao do
refrigerante, onde se verifica uma diminui¢ao do seu volume de vapor. Ja a maquina
de fluxo efetua o aumento de pressdo através da conversdo da pressdao dindmica em

pressdo estatica (MONTEIRO, 2014).

Sdo multiplos os fatores que determinam qual a velocidade e o tamanho
requerido para um compressor de deslocamento positivo. O fluxo de refrigerante, a
eficiéncia volumétrica sdo os principais; a razdo de pressdo, temperatura de aspiracao
do compressor e a perda de pressdo na linha de baixa pressdo sdo fatores a ter em
consideracdao (ASHRAE,2006,p. 43.29). Alguns destes fatores serdo diretamente ligados
ao estudo a efetuar na performance do sistema implementado nas Fragatas Classe

Vasco da Gama.
3.1.1 Compressor alternativo

O compressor alternativo, como o usado no sistema de refrigeracdo nas
Fragatas Classe Vasco da Gama, comprime o refrigerante através de um émbolo (ou
varios) com um movimento alternativo. Descendo do ponto morto superior (PMS) o
émbolo cria uma depressdo que faz introduzir refrigerante no cilindro pressdo ao abrir
a valvula de admissdo. A valvula é fechada quando o émbolo chega proximo do ponto
morto inferior (PMI), iniciando depois a subida do émbolo e consequentemente a
compressdao do refrigerante. O refrigerante é expulso do cilindro por abertura da
valvula de descarga. S3o amplamente usados em sistemas comerciais e industriais,

pois a sua capacidade pode rondar os 700 kW (MONTEIRO,2014,p. 170).

O rendimento volumétrico (7,,) destes compressores passa tipicamente de 92%
para 65% se a razao de pressao aumentar de 1 para 6 - Figura 5 O rendimento
isentrépico (Nisen) diminui de 83% para 75% quando se verifica um aumento da razao
de pressdo de 4 para 6. S3o valores a ter em consideragao no projeto de um sistema

ou numa analise de eficiéncia (WANG,2000,p. 11.5).
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Figura 5 - Rendimento volumétrico versus razdo de pressdo.

Adaptado de: WANG,2000
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3.1.2 Compressor de parafuso

Embora existam compressores de parafuso com apenas um fuso/rotor, a
maioria das aplicacdes apresentam o chamado compressor de duplo parafuso — twin
srew. Este tipo de compressores apresentam, comparativamente aos compressores
alternativos, capacidade para movimentar um maior caudal volumétrico. A relacdo de
pressdo pode chegar aos 20. A sua geometria destaca-os para a utilizagdo com R717,
vulgo amoniaco, sendo igualmente comuns em sistemas com R134a. A poténcia de

refrigeragdo situa-se entre os 170 kW e 1200 kW por compressor.
3.1.3 Compressores rotativos

Os compressores rotativos tém um rolo dentro de um cilindro, que rola de
forma excéntrica efetuando a compressdao do refrigerante. Parte desse rolo estd
sempre em contacto com a parede do cilindro. Esta zona tem volume varidvel devido

ao movimento uniforme e excéntrico que o rolo desenvolve (MONTEIRO,2014,p.173).

Este tipo de compressores sdao amplamente adotados em pequenos sistemas de
refrigeracdo. Os rendimentos sao ligeiramente superiores quando comparados com os
compressores alternativos. Nao é comum a aplicagdo em grandes instala¢des

(WANG,2000,p. 11.43).
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3.1.4 Compressores scroll

O rotor dos compressores scroll é constituido por duas espirais, uma moével
(espiral interior) e outra fixa (espiral exterior). Num estudo realizado os compressores
scroll apresentam um 1, entre os 93,6% e 97% quando operados numa razao de

pressdo entre os 2,7 e 3,6 (LEVINS et al.,1996).

3.2 Condensadores

O condensador é o equipamento que liberta o calor absorvido pelo evaporador
e o trabalho do compressor, tipicamente arrefecido a ar ou a dgua. Os condensadores

arrefecidos a ar podem ser de convec¢do natural ou forcada.

Um condensador arrefecido a agua pode ser de 3agua servida ou de 3agua
recirculada. No caso especifico dos navios o sistema é de agua servida, ja que, depois
de a dgua retirar o calor do condensador volta para o mar. Nos sistemas de de agua
recirculada, a dgua circula em circuito fechado libertando normalmente o calor numa
torre de arrefecimento (DOSSAT,1980). Os condensadores arrefecidos a dgua podem

ser de tubo duplo, serpentina e carcaca, e tubo e carcaca.

Os condensadores de tubo duplo tém um tubo dentro de outro onde a agua
circula no tubo interno e o refrigerante circula em sentido oposto, ou contracorrente,
no tubo exterior. A opg¢do de contracorrente é normalmente a melhor pois a
temperatura média entre os fluidos é maior, aumentando o fluxo de transmissdo de
calor relativamente a situacdo de ambos os fluidos terem o mesmo sentido. A
capacidade maxima, pois a sua construcdo coaxial causa algumas limita¢des, vai até
180 kW, sendo o seu uso em pequenos sistemas de refrigeracdio ou para

complemento de condensadores a ar. (MONTEIRO, 2014).

O condensador de serpentina e carcaga “Shell and coil” é constituido por uma
ou varias serpentinas dentro de uma carcaga onde a dgua circula, e efetua a troca de
calor com o refrigerante que circunda nas serpentinas (DOSSAT, 1980). Geralmente o
fluxo de agua apenas tem uma passagem. Estes permutadores utilizam um caudal de

agua superior aos de tubo e carcaca. S3ao aplicados muitas vezes em sistemas de
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refrigeracdo por amodnia em aplicagcdes industriais (WANG, 2000). Apresentam-se
como condensadores de pequena e média capacidade podendo efetuar transferéncias
de calor até 50 kW. Sdo muitas vezes usados como auxiliares de condensadores a ar

guando a temperatura do ar excede os 39 °C (MONTEIRO, 2014).

O condensador de tubo e carcaca “Shell-and-tube”, do modelo instalado a
bordo das Fragatas da Classe Vasco da Gama, é composto por uma carcaca cilindrica
em aco onde estdo dispostos vdrios tubos retos, paralelos e fixados por chicanas
(DOSSAT, 1980). Numa possivel configuracdo, a dgua circula dentro dos tubos e
absorve o calor do refrigerante, que passa na carcaca circulando entre os tubos. A
poténcia deste tipo de condensadores pode chegar até aos 35.000 kW, sendo
utilizado em grandes sistemas. Na  apresenta-se um esquema do referido
condensador, onde é possivel verificar o gréfico da relacdo entre a temperatura de
condensacdo (linha constante) e o aumento da temperatura da dgua que nele circula.

A deposicdo de sujidade (incrustacdes) nas paredes dos tubos é um grave
problema neste tipo de condensadores. Deve-se garantir um sobredimensionamento
da area de transferéncia de calor, garantindo um prolongamento do seu tempo util de

funcionamento (WANG, 2000).

Figura 6 - Condensador tubo e carcaga - Shell and tube.

Retirado de: Wang,2000
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Muitos dos condensadores mais recentes sdo geralmente de placas pois tém
maiores coeficientes globais de transferéncia de calor, situando-se entre 2500 W/
(m?2.°C) e 4500 W /(m 2 .°C). Constituidos normalmente por placas de aco inox de
espessuras que ndo ultrapassam os 0,80 mm, sdo montadas paralelamente com um
pequeno um espaco entre elas de 1,5mm a 3 mm (MONTEIRO, 2014). Os

permutadores de placas sdo usados em condensadores e também em evaporadores.

3.3 Evaporador — Chiller

O evaporador é o equipamento responsdvel por garantir a passagem de calor
do meio a arrefecer. As trocas de calor no evaporador efetuam-se do ar (forcado ou
ndo) ou da 3agua, que arrefecem, para o refrigerante (Monteiro,2014). No caso dos
sistemas de refrigeracao das fragatas os evaporadores sdo usados para arrefecimento

da 4gua do circuito que abastece as casas de ventilacdo.

De modo analogo a descricdio dos condensadores, os chillers podem ter

condensadores arrefecidos a agua do tipo serpentina e carcaca, ou tubo e carcaga.

A instalacdo a bordo tem evaporadores do tipo tubo e carcaca. Os chillers de
tubo e carcaca apresentam as vantagens em relagdo a outros permutadores de
facilidade de retorno do 6leo ao compressor e de menor probabilidade de congelacao.
Nos chillers do tipo inundado o fluido refrigerante estd na carcaca e o liquido a

arrefecer no interior dos tubos. (DOSSAT,1980).

3.4 Valvula expansora

A valvula expansora tem um papel fundamental no controlo do sistema de
refrigeracdo. Permite dosear o refrigerante que sai na linha de liquido em fungdo da
taxa de evapora¢do no evaporador, ao manter um sobreaquecimento a saida do

evaporador (Monteiro, 2014).

Consoante a dimensao, rigor e necessidades de controlo e o tipo de sistema
(industrial, doméstico,...) as valvulas mais comuns sdo de tubo capilar (o mais simples),
valvula de bdia, valvula de expansao termostatica e valvula de expansao eletrénica.

Estas duas ultimas sdo as mais comuns em sistemas de grandes dimensdes. As valvulas

20



de bdia sdo exclusivas para chillers sobrealimentados e inundados. Embora atualmente
o sistema a bordo utilize a valvula eletrénica, o seu projeto inicial contemplava uma

valvula expansora termostatica (VET).

A VET é regulada de modo a garantir um sobreaquecimento fixo. O bolbo,
instalado apds o evaporador responde a temperatura nesse local. A pressao exercida
pela mola (regulavel) somada a pressao do refrigerante na saida do evaporador fica em
equilibrio com a pressdo causada pelo fluido dentro do bolbo. Caso exista uma
desigualdade a valvula ird abrir ou fechar para regular o caudal de refrigerante. Se a
pressao no bolbo for inferior, a valvula ird fechar (estrangular), caso seja o inverso, a
pressdo seja superior no bolbo, a valvula ird abrir (LENGER et al.,, 1998). Fora dos
limites de funcionamento, a valvula pode ficar sempre aberta sem conseguir garantir a

reducdo do sobreaquecimento, dado n3o ser possivel deixar passar mais refrigerante.

Na maioria das aplicacGes a VET é de equalizacdo externa, tendo o bolbo e a
tomada de pressdo a saida da linha de baixa pressdo (saida do evaporador) (Arora,

2000). A representa um esquema do modo como a VET funciona.

Figura 7 - Vdlvula Expansora Termostadtica.

Adaptado de:LENGER et al, 1998
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A valvula expansora eletrénica (VEE) tem uma func¢do e funcionamento analogo
ao da VET, sendo a medi¢cao de temperatura e de pressao por transdutores. As VEE

podem separar-se em trés tipos: motor passo a passo, pulso modulado e analdgicas.
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A vadlvula de motor de passo a passo tem um motor multifadsico controlado
eletronicamente capaz de se mover continuamente para a frente ou para tras.
Também pode ser discretamente posicionado em incrementos de uma revolugdo
fracional. Os motores de passo aceitam uma série de sinais de passo (200 por segundo,
por exemplo). O movimento de rotagao é transformado em movimento linear
necessario para abrir e fechar uma valvula de expansdo por meio de uma caixa de
engrenagens e um eixo de transmissdo rosqueado. A engrenagem ¢é usada para
aumentar o torque. Isso permite o uso de um pequeno motor sem sobrecarregd-lo

(DOSSAT, 1980).

As vdlvulas de pulso modulado sdo vélvulas solendides operadas no modo on/
off, ou seja, totalmente aberto ou totalmente fechado. A taxa de fluxo do refrigerante
é fornecida pela quantidade de tempo, a largura do pulso ou a duracdo da abertura da
valvula. Por exemplo, uma valvula modulada por largura de pulso pode ser pulsada a
cada 5 segundos. Se apenas é necessario estar aberta 40% para garantir o fluxo, a

valvula permanecera aberta por 2 segundos e fechada por 3 segundos (WANG, 2000).
As VEE apresentam algumas vantagens relativamente as VET:

e Precisdo de controlo de temperatura;
e Conseguem fornecer um sobreaquecimento constante e sem grandes flutuagdes;
e Melhor eficiéncia energética;

e Bom funcionamento com baixas pressdes e temperaturas baixas do ar.

Uma boa utilizagdo da valvula expansora, ou seja, um sobreaquecimento
correto evita a possibilidade de haver o chamado “golpe de liquido”. Este fendmeno
acontece quando o sobreaquecimento ndo garante que o refrigerante chega ao
compressor como vapor sobreaquecido, recebendo liquido que o pode danificar. O

valor tipico de sobreaquecimento em VET é de 5 °C.

Numa andlise efetuada por Lei et al. (2005), que verifica a performance de um
sistema de refrigeragao através do comportamento da VET, o aumento de 20% da
abertura da mesma, 100 segundos apds o compressor estabilizar na frequéncia de

trabalho, causou um aumento ligeiro na pressdao de condensagcdao que a seguir
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estabilizou, e a pressdo na evaporacdao também ela aumentou mas acabou por reduzir
novamente. Acabou por existir um ligeiro aumento da razdo de pressao e do fluxo de
refrigerante. E possivel afirmar que a press3o no sistema pode sofrer desvios devido a
abertura ou fecho da valvula, ja que, as necessidades do sistema ndo sdo constantes e
as condicOes externas, temperatura do meio de condensacdo e de evaporacdo,
também variam.

3.5 Equagdes que descrevem o comportamento dos componentes

O ciclo real de refrigeracdo tem algumas diferencas relativamente ao ciclo
tedrico nos calculos da sua performance. Analisando um ciclo real no diagrama (P,h) é

possivel efetuar calculos do comportamento do sistema.

O trabalho realizado, por unidade de massa, pelo compressor é calculado pela

expressao:

Weomp = hy —hy (2)

Sendo o trabalho total:

VVcomp = mX Weomp (3)

Sendo,

hy (kJ/kg) - Entalpia do refrigerante na entrada do compressor;

h, (kJ/kg) — Entalpia do refrigerante na saida do compressor;

m (kg/s) — Caudal massico de refrigerante;

Weomp (k] /kg) — Trabalho do compressor por unidade de massa;

Weomp (kW) — Trabalho do compressor.

O compressor tem rendimento isentrdpico e volumétrico dados por:
e Rendimento isentrépico:

en Wteérico
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Sendo,
Wyear (kW) -Trabalho do compressor no sistema (real) para efetuar a
compressao;

Wiesrico (kW) —Trabalho tedrico do compressor para efetuar a compressao

e Rendimento volumétrico:

_ Vreal (5)
My = ——
Vteérico

Sendo,
Vyeas (M3/s) — Volume realmente deslocado pelo compressor;

Viesrico (M3/5) - Volume disponivel ao compressor.

Pigani et al. (2016) considera que o rendimento isentrépico do compressor

alternativo para uma razdo de pressdo (R),) superior a 2,5, € obtido através de:

Nisen = 0,8371 — 0,0429Rp (6)

Com base na , a equacao 7 obtém o rendimento volumétrico do compressor

alternativo instalado a bordo em fungdo da razdo de pressao:

n, = 0,94 — 0,048R, (7)

Jankovi¢ et al. (2016) apresenta uma equagdo que descreve o rendimento
volumétrico do compressor alternativo em fungdo da R,. Porém, através dessa
equacgao, os resultados do rendimento apresentam-se com maiores diferengcas em
relacdo a equagdo 7. Ainda relativo ao rendimento volumétrico do compressor
alternativo, Domanski, McLinden, (1992) aplica no seu modelo:

2 (8)

PA\n
n, =096 1—0.04 (—) -1
P

Sendo n na equacdo anterior o coeficiente do processo politrépico. Segundo

Lenz, (2002) os coeficientes do processo politropico de compressdo com os
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. . ~ . . Py, ~
refrigerantes mais comuns sdo aproximadamente de 1,1. Na equacgdo P—2 é a razdo de
1

pressdo num compressor, pelo que a equac¢do de Domanski, McLinden(1992) passara a

ser descrita da seguinte forma:
N, = 0.96(1 — 0.04[(Rp)®° — 1]) 9)
As equagles 7, 8 e 9 permitem obter o 1, para um compressor alternativo,
obtendo-se valores ligeiramente diferentes para a mesma razao de pressao. Aquando
do desenvolvimento do modelo aproximado do sistema implantado na Classe Vasco da

Gama, a equagdo 7 sera a usada pois é a que apresenta dados de rendimento mais

proximo com os dados reais do sistema em funcionamento.

O rendimento do compressor (1¢omp) € entdo dado por:

Necomp = Nv X Nisen (10)

O condensador é responsavel por dissipar toda a energia que o evaporador

absorve do meio a arrefecer e o trabalho realizado pelo compressor. Assim:
Qcona = hz — h, (11)
A energia total dissipada no condensador:

Qcona = M X Qcona (12)

Sendo,
hs(kJ/kg) — Entalpia do refrigerante na saida do condensador;

qcona(kJ/kg) — Calor cedido pelo condensador por unidade de massa de

refrigerante;
Qcona(kJ) - Calor cedido pelo condensador.

Para verificar a capacidade de refrigeracdo de um sistema é necessario

conhecer a quantidade de energia absorvida no evaporador, dada por:

Qevap = hy — hy (13)
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Pelo que a poténcia frigorifica do sistema, ou seja, calor total cedido no

evaporador é:

Qevap = m X (hy — hy) (14)

Sendo,
h, (kJ/kg) - Entalpia do refrigerante na entrada do evaporador;

Jevap (KJ/kg) — Calor cedido pelo evaporador por unidade de massa de

refrigerante;
Qevap (kJ) - Calor cedido pelo evaporador.

Para analisar os permutadores de calor de um sistema (condensador e
evaporador num chiller) existem dois métodos: o da diferenca de temperatura média
logaritmica (LMTD) e o da efetividade (&). Tanto na condensagdo como na evaporagao
parte da transferéncia de calor é efetuada num regime de valor sobreaquecido em que
a temperatura é superior a temperatura de condensacdo. Porém a maioria da
transferéncia de calor, sobretudo no evaporador, ocorrer no regime a duas fases.
qguando parte do refrigerante estara em fase liquida e a outra em vapor. Os calculos,
através das equagdes 15 e 17, consideram a troca de calor no permutador a

temperatura constante, ou seja, num regime a duas fases.

Segundo HOLMAN, (1989) o método LMTD é usado essencialmente quando as
temperaturas de entrada e saida no permutador sdao conhecidas. A capacidade de um
condensador ou evaporador fica dependente da sua area (A), da temperatura média
logaritmica (Ty,7p) entre o meio de condensagdo e o refrigerante e do coeficiente

global de transmissao de calor(U):

Q = A X U X TLMTD (15)

Sendo,
Q(kJ ou kW) — Calor cedido

A — m?;
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U— W/(@m?°C);

TLMTD' °C.

A T, yrp € calculada da seguinte forma:

. AT,(°C)= Diferenca de temperatura entre a temperatura do
refrigerante e a da dgua de entrada (condensador ou evaporador);
e AT,(°C)= Diferenga de temperatura entre a temperatura do

refrigerante e a da dgua de saida (condensador ou evaporador);

TLMTD - —ATl

In AT,

A darea do permutador de calor, bem como o fator de transmissdo de
calor, sdo fixados no projeto/construcdo. A capacidade do permutador de calor
fica assim dependente da diferenca de temperatura entre o meio de
condensacdo e o refrigerante. O aumento de temperatura do meio de
condensacdo/evaporacdo € proporcional a carga térmica trocada no
condensador e inversamente ao calor especifico do fluido e da massa em
circulacdo:

Q (17)

Mygua X Cpégua

AT =

Sendo,

AT (°C) — Variagdo de temperatura (entre a entrada e a saida da agua;
Msgua (kg /s) — Caudal massico de agua;

CPsgua(KJ/kg . K) — Calor especifico da agua.

Quando ndo sdo conhecidas as temperaturas de entrada ou de saida no
condensador (HOLMAN, 1989) o método da efetividade é preferivel. Verifica-se
que o aumento do caudal de agua no condensador ou evaporador causa uma
diminuicao da efetividade, ou seja, na eficiéncia de transferéncia de calor,

muito embora resulte num aumento do calor transferido.
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A capacidade térmica (C) da agua é inferior a do refrigerante, resultando
para o caso a equacao 18. O aumento da temperatura da dgua serd superior a
do refrigerante que deve manter a temperatura durante a mudanca de fase (C
do refrigerante bastante elevado, considerado a tender para o) . As equacdes

qgue descrevem o método da efetividade:

Cinin = Migua X CPagua (18)
AU

NTU = (19)
min

g=1—eNU (20)

Q= mé:gua X AT X Cpégua(l - e_NTU) (21)

Sendo,

Cnin(kJ/K) — Capacidade térmica inferior

NTU - nimero de unidades de transferéncia;

AU (kJ/K) —Transmissdo de calor por grau de diferencga.

Ambos os métodos serdo abordados no presente trabalho para calcular
as temperaturas no sistema (condensador e evaporador), capacidades de
transferéncia de calor, eficiéncia com a variagdo do caudal ( Apéndice B) e, no
caso extremo considerado neste estudo, com os maximos caudais no sistema

no condensador e no evaporador.
A eficiéncia do ciclo de refrigeracdo é dada pela seguinte expressao:

evap (22)
Weomp

COP =
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4 Refrigerantes

As caracteristicas dos refrigerantes, também designados por fluidos
refrigerantes ou gases de refrigeracdo, sdo determinantes para o funcionamento de

um sistema.

As preocupacdes com o meio ambiente sdo uma realidade que acompanha a
sociedade do mundo atual embora tenham surgido, numa escala global, no ultimo
quartel do século XX. A substituicdo dos refrigerantes em sistemas mais antigos, ou a
aplicacdo em novos sistemas, tem por vezes, dificuldades em ser efetivada na pratica.

Os navios de guerra ndo devem ter refrigerantes téxicos e/ou inflamaveis.

Segundo o artigo nr23 do Regulamento N2 517/2014 do Parlamento Europeu e
do Conselho, define-se como ozone depletion potential (ODP), em portugués potencial
de destruicdo do ozono como sendo a base para quantificar a degradacdo que um
refrigerante/gas floruado causa na camada de ozono. Como referéncia tomou-se o
potencial do R12 que assume o valor de 1; o R22, refrigerante que teve um grande uso

nos mais variados sistemas tem ODP de 0,055.

O (global warming potential) GWP, em portugués potencial de aquecimento
global (PAG) é calculado pela relagdo entre os potenciais de aguecimento de um
quilograma de refrigerante e de um quilograma de didxido de carbono num periodo de

100 anos (Regulamento (CE) 1005/2009, art?2, 16 de setembro).

A necessidade crescente na substituicdo dos refrigerantes nos sistemas ja
implementados, por exemplo, devido as restricdes impostas, traduz-se numa operagao

chamada de retrofit.

De forma a efetuar uma primeira andlise, ainda que tedrica, através dos
parametros de funcionamento do sistema instalado nos navios da Classe Vasco da

Gama serao analisados alguns dos principais refrigerantes mais comuns.

4.1 Definigoes

Existem vdrias formas de caracterizar os refrigerantes, pela sua composicao

quimica, grupo de seguranga ou se & uma substdncia pura ou uma mistura. Os
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refrigerantes sdo ainda classificados quanto a sua natureza, como naturais ou

artificiais. Estes ultimos sao dos seguintes tipos:

e Clorofluorcarbonetos (CFC) — Na sua composicdo apresentam atomos de
cloro, flor e carbono;

e Hidroclorofluorocarbonetos (HCFC) — Na sua composicdo apresentam
atomos de hidrogénio, cloro, fltor e carbono;

e Hidrofluorocarbonetos (HFC) — Na sua composicdo apresentam
hidrogénio, fluor e carbono;

e Hidrofluoroolefinas (HFO) — S3ao halocarbonetos com apenas fluor e
hidrogénio;

e Hidrocarbonos (HC) - Compostos de hidrogénio e carbono.

A seguranca é importante na escolha do refrigerante. Os navios de guerra,
como ja descrito anteriormente, devem evitar ter nos seus sistema de refrigeracdo
refrigerantes téxicos ou com alta inflamabilidade. Segundo a norma ASHRAE 34 de
2010 (ASHRAE, 2010) pode-se classificar os refrigerantes em 6 grupos (de seguranga) —
Al, A2, A3, B1, B2, B3. As letras tém os seguintes significado:

e A — Baixa toxicidade;
e B - Alta toxicidade.

Os digitos representam:

e 1-—Sem propagag¢ao de chama;
e 2 —Baixa inflamabilidade;

e 3 - Alta inflamabilidade.

Atualmente existem muitos refrigerantes que sdao designados como A2L
situando-se entre o Al e A2. Sdo designados entdo por ligeiramente inflamaveis.

A composicdo dos refrigerantes é importante para avaliar o seu
comportamento na evaporacdo e condensacdao podendo ser: substancias puras (R22,
R32, R134a); misturas de substancias puras zeotrdépicas (R404a, R407C, R410A); e

misturas de substancias puras azeotrdpicas (R502, R507A). As substancias puras
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entram em ebulicdo a uma temperatura dependendo da pressdao de trabalho
(MONTEIRO, 2014). As misturas zeotrépicas tendo vdrias substancias puras
apresentam variacdo da temperatura de ebulicdo com a composicdo designando-se
por “Glide value” a variacdo da temperatura ao longo da evaporacdo da mistura. O
inicio da ebulicdo e o fim tem temperaturas diferentes (JONES, 2001). Por fim, as
misturas azeotrdpicas ndo sdo separaveis por ebulicio (MONTEIRO, 2014), pelo que

apresentam a mudanca de fase a temperatura constante (JONES, 2001).

Quando os sistemas apresentam mais que um fluido de refrigeracdo este pode
ser chamado de fluido primdrio ou secunddrio. No caso das Fragatas da Classe Vasco
da Gama, o fluido que efetua as trocas de calor com a agua salgada proveniente do
mar é o fluido primario. A dgua glicolada é, por sua vez, o fluido secundario pois circula
entre o chiller onde efetua a troca de calor com fluido primario e as casas de

ventilagdo.

A aplicacdo dos refrigerantes pode ser dividida em trés tipos: baixa
temperatura, média temperatura e alta temperatura. Esta divisdo permite facilmente
ter uma nogdo em que tipo de sistemas se deve utilizar cada refrigerante,. Os sistemas

de refrigeracdo usados para climatizacdo usam refrigerante de média temperatura.

4.2 Regulamentac¢ao Europeia para a utilizacao dos refrigerantes

A evolugao nos refrigerantes que se tem verificado nos ultimos anos deve-se a
necessidade de criar gases “ amigos” do ambiente. A destruicdo da camada de ozono e
o efeito de estufa foram as causas da sua utilizagdo. Por isso, foram criadas normas e
legislacdo para a comercializacdo, utilizacgdo e manutencdao de equipamentos com

refrigerantes.

A convencdo de Montreal pode ser considerada como o primeiro grande passo
para a reducdo dos refrigerantes/gases com efeito de estufa. Atualmente existem
diversas legislacdes sobre o assunto sendo importante fazer uma breve resenha das
restricdes até aqui impostas e algumas das que serdo implementadas, com base nos

regulamentos:
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e REGULAMENTO (CE) N2 1005/2009 DO PARLAMENTO EUROPEU E DO
CONSELHO - de 16 de Setembro de 2009 - relativo as substancias que
empobrecem a camada de ozono;

e REGULAMENTO (UE) N@ 517/2014 DO PARLAMENTO EUROPEU E DO
CONSELHO - de 16 de abril de 2014 - relativo aos gases fluorados com efeito de
estufa.

“Nos termos do Regulamento N2 2037/2000, a partir de 2010 deixam de poder
ser utilizados os hidroclorofluorocarbonetos virgens para a manutencdo e reparacao

de equipamento de refrigeracdo e de ar condicionado”.

No artigo nreb4 do Regulamento N2 1005/2009 vem proibir a producdo de
todos os gases fluorados regulamentados. Em anexo deste mesmo regulamento esta a
lista dos gases proibidos bem como o valor do seu ODP. No mesmo regulamento
através do artigo nr25, complementa o anterior, proibindo a sua comercializac3do.

Excecdo feita para uso com fins laboratoriais.

A proibicdo e a colocacdo de equipamentos que contenham substancias
regulamentadas, ou que delas dependam, é regulamentado pelo artigo 6 do
Regulamento N2 1005/2009. Ainda assim existem algumas excecdes como por
exemplo os gases que servem de como matéria-prima para a producdo de outros

gases.

No mesmo regulamento, o artigo nre20 vem proibir a importagdao e exportagao
de substancias regulamentadas e equipamentos que delas dependam. Ou seja, os
equipamentos que funcionem a R22 aquando da necessidade de recarregamento nao
poderdo ser alvos dessa operagdo com gas comprado em paises em que nao existe a
proibicdo da sua comercializagdo. O regulamento até aqui referido tem data de
aplicacao de 1 de Janeiro de 2010. Embora a sua publica¢do seja uma das razdes para
efetuar o retrofit em equipamentos de refrigeracdo e ar condicionado em grande
escala, ja era algo que se comecava a fazer mesmo antes da proibicdo das substancias

regulamentadas.
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O Regulamento N2 517/2014 referente a utilizacdo de gases fluorados vem
colocar barreiras e limitagdes a sua utilizacdo. No artigo nr22 retira-se quais sdo as
linhas de acdo deste regulamento, ou seja, os gases floruados que sdo proibidos de

utilizar.

A proibicio da libertacdo intencional de gases com efeito de estufa, os
procedimentos em caso de detecdo de fugas em equipamentos esta presente no artigo
nre3 do Regulamento N2 517/2014. A verificagdo de detecdo de fugas é regulamentada
no artigo nr24, destacando-se o ponto nr23 onde se descreve o intervalo entre
verificacdes consoante o numero de toneladas equivalente de diéxido de carbono
contidas no sistema. O artigo nr210 refere-se a formacdo e a certificacdo dos

elementos que operam com os sistemas que utilizam gases fluorados.

A primeira exepcdo que é apresentada para equipamentos militares é referida
no artigo nr211 onde se faz referéncia a produtos e equipamentos que, a partir da data
definida, estdo proibidos de serem colocados no mercado. No artigo nr212, refere que
qualquer gas floruado cujo o seu fim é para aplicagdo em equipamentos militares, o
seu rétulo deve conter essa informagdo. No artigo nr2 13 refere que os equipamentos

militares ndao estao proibidos de usar refrigerantes com GWP superior a 2500.

A (usada para o artigo: F-Gas regulation— Possible solutions for the retrofit
dead end) espelha quais as metas a alcangar ao longo dos anos relativamente ao valor
do GWP médio instalado nos sistemas que utilizem gases/refrigerantes. O valor de

GWP é médio pelo que ndo elimina o uso de refrigerantes com maior GWP.

Tabela 5 - Evolugdo do GWP médio ao longo dos anos

Periodo de

2015 2016-17 2018-20 2021-23 2024-26 2027-29 2030
Anos

GWP 2000 1860 1260 900 620 480 420

A Figura 8 e Figura 9 espelham as consequéncias das limitagdes impostas pelos
regulamentos até aqui abordados. A partir do ano 2020 todos os refrigerantes com

GWP superior a 2500 serdo colocados fora do mercado. Ja para pequenos
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equipamentos de climatizacdo, sera proibido apds 2025 o uso de refrigerantes com

GWP superior a 750.

Figura 8 - Comparagdo de refrigerantes quanto ao Potencial de Aquecimento Global

Designacao PAG* Estado
R134a 1300 Acima da média
R404a 3940 Banido a partir de 2020
R407a 1920 Acima de média
R407c 1620 Acima da média
R410a 1920 Acima da média
R422a 2850 Banido a partir de 2020
R507a 3990 Banido apartir de 2020
R502 4790 Banido a partir de 2020

A partir de 2022 a utilizagcdo de novos equipamentos comerciais com
refrigerantes de GWP superior a 1500 serdo proibidos para poténcias superiores a 40
kW. Os novos equipamentos domésticos desde que moveis a partir de 2020 ndo

poderdo ter refrigerantes com GWP superior a 150.

Figura 9 - LimitagOes impostas para diferentes tipos de sistemas.

Equipamentos fixos de refrigeragdo que contenham, ou cujo funcionamento dependa de, HFC
com PAG > 2500, excepto equipamentos destinados a aplicagdes concebidas para arrefecer | 1 de Janeiro de 2020
produtos a temperaturas inferiores a —50°C.

Aparelhos de ar condicionado residenciais méveis contendo HFC com PAG 2 150 1 de Janeiro de 2020

Sistemas multiplos de refrigeragdo centralizada para uso comercial com uma capacidade
nominal 2 40 kW, que usem gases fluorados com efeito estufa com PAG = 150, excepto no
circuito refrigerador primério de sistemas em cascata nos quais podem ser utilizados gases
fluorados com efeito estufa com PAG < 1500.

1 de Janeiro de 2022

Sistemas de ar condicionado em dois componentes que contenham menos de 3kg de gases

fluorados com efeito estufa com PAG = 750. SO L

As limitagdes impostas pelos regulamentos levaram a mudanga no mercado e
nos pre¢os dos refrigerantes, sobretudo nos que apresentam GWP mais elevado.
Mesmo que permitidos embora o GWP médio a reduzir ano apds ano, serao cada vez

menos fabricados, e a redugdo do fabrico originou um aumento no seu preco. Apesar
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de ndo existirem restricdes para equipamentos militares, o paragrafo anterior indica
uma consequéncia indireta para o uso de refrigerantes com GWP mais elevado, o

preco.

4.3 Caracteristicas dos Refrigerantes

A escolha de um refrigerante seja para um novo sistema ou para um retrofit
tem fatores determinantes. Atualmente ainda existem equipamentos com R22, a par
de muitos outros com R134a, R404a, R410A, R407C. A necessidade de reduzir o GWP
levou a que muitos outros refrigerantes surgissem no mercado. Porém, alguns
apresentam menores rendimentos em relacdo aos que até aqui foram utilizados, ou a

sua composicdo torna-os potencialmente inflamaveis.

Os refrigerantes provenientes de misturas zeotrdpicas segundo ASHRAE (2013)
estdo designados nas séries dos R400’s e as misturas azeotrdpicas estdo designados
nas series dos R500°s. Os mais recentes refrigerantes a serem introduzidos, o R1234yf
e 0 R1234ze, sdo séries de compostos organicos insaturados onde ja se encontram o
propileno e etileno. S3o designados com R-1000's. A mesma entidade, ASHRAE, e
globalmente difundido, ainda designa por RXX's todos os refrigerantes na série dos
Metanos, R1XX’s na série dos Etanos, R2XX's na série dos Propanos. O numero que se

encontra a frente do R, indica a familia do refrigerante.

A apresenta algumas das caracteristicas dos refrigerantes mais utilizados

atualmente e alguns dos mais recentes: R1234ze e R1234yf.
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Tabela 6 - Refrigerantes — Descrigéio de algumas caracteristicas.

Adaptado de: ASHRAE, 2013

Temperatura -

i3 °C Temperatura Pressdo
Refrigerante Compc:/slgao Critica - ODP GWP Grupo de
-2 (pressao Critica - °C Mpa seguranca

atmosférica)

- -40,81 96,14 4,990 0,055 1790 Al
- -51,65 78,10 5,782 0 716 A2L
. -26,07 101,6 4,059 0 1370 Al
R404a 44/52/4
-46,22 72,04 3,729 0 3700 Al
(R125,R143a,R134a)
R407c 23/25/52
-43,62 86,03 4,629 0 1700 Al
(R32,R125, R134a)
RA07F
(R134a,R125, 45,5 82,7 4,750 0 1800 Al
R32)
R4A10A 50/50
-51,45 71,35 49,02 0 2100 Al
(R32,R125)
R507 50/50
-46,74 70,61 3,705 0 3800 Al
(R125,R143a)
R1234yf HFO 5 -29,45 94,7 3,382 0 4 A2L
R1234ze HFO . -18,95 109,37 4,059 0 6 A2L
HC . 42,11 96,74 4,251 0 3 A3

A pressdo e a temperatura critica podem dar uma percegao da capacidade que
o refrigerante tem para poder condensar a elevadas temperaturas, como no caso do
sistema de refrigeracdo das fragatas. Essa comparag¢do podera ser efetuada com o R22
visto ser o refrigerante inicialmente utilizado. Quando a pressao critica do refrigerante
for andloga a do R22 é expectavel que a sua pressdao de condensa¢do também seja
andloga a do R22. Se o refrigerante em avaliagdo tiver uma pressao critica superior, as

pressdes de trabalho serdo superiores para as temperaturas referidas.

Como ja descrito anteriormente, as misturas zeotrdpicas apresentam, para a
mesma pressao, variacdo de temperatura na condensacdo ou evaporagado. Essas
temperaturas, “glide” e “bubble”, junto a linha de vapor saturado e liquido saturado
respetivamente. O R407Cpode apresentar diferencas de 5 °C a 6 °C. No R404a essa
diferenca é muito menor (inferior a 1 °C) podendo, para efeitos desta avaliacdo, ser

desprezada.
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Existem muitos outros refrigerantes além dos exemplificados na tabela
anterior. Atualmente, surgem muitos novos refrigerantes como o R1234ze e o R1234yf
com GWP inferior a 150 (limites para aparelhos moéveis domésticos de ar-
condicionado). Surgem igualmente misturas de refrigerantes como o R513a (também
designado por XP10) com GWP superior com classe Al. A maioria dos novos
refrigerantes sdo ligeiramente inflamaveis (A2L). Com GWP entre 400 e 600 existem
novos refrigerantes classificados como Al, como por exemplo, o R459a, R459b, R460a,

R460b.

4.4 Analise e performance dos Refrigerantes

A necessidade de efetuar o retrofit nos sistemas de refrigeracdo ja
implementados e analisar a performance dos refrigerantes torna-se fundamental, para
que seja efetuada a melhor escolha para cada um dos sistema. A comparacdo da
capacidade de refrigeracdao e do desempenho entre refrigerantes ja proibidos e os que
sdo atualmente permitidos é também importante para adaptar os novos sistemas aos

desempenhos de sistemas utilizados num passado recente.

Gelu (2016) fez uma comparacdo entre o R22, R134A e R407C com o R32 num estudo
tedrico de um sistema com 50 KW com temperaturas de evaporacgao de -30, -20, -10,

0, 10 e temperatura de condensacgao de 40 °C. Verificou-se que:
- Menor razao de compressdao com o R32;

- Pressao mais elevada na evaporagao com o R32 (aumenta com a temperatura
de evaporacao);
- Refrigerante que apresenta menor fluxo — R32;

- Maior capacidade de refrigeracdao do R32 (+40%);

Nos testes efetuados por Arora e Kaushik (2008) com R404A, R502, R507 foi
considerado: eficiéncia isentropica de 75%; temperatura de condensacdo de 40 °C a
55°C, temperatura de evaporag¢ao de -50 °C a 0 °C com intervalos de 5 °C; eficiéncia do
permutador do liquido-vapor de 80%. O COP do R507 é superior em 2,5%

comparativamente ao R404A para uma temperatura de condensac¢ao a 55 °C. O COP
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aumenta de 4% a 8% com uma temperatura de condensacdo de 40 °C, ao utilizar-se o
R502 em vez do R404A ou o R507. Os resultados apontam para que o R507A seja o
substituto do R502, melhor que o R404a (ARORA, KAUSHIK, 2008).

Numa analise onde foi usado o mesmo caudal massico de R134a, R143A,
R152a, R404a, R407C, R410A, R502 e R507A foi possivel retirar que o R134a apresenta
o valor mais alto de COP e o R407C o valor mais baixo — ver . Porém, e para uma
analise mais detalhada da capacidade de refrigeracdo, é necessdrio considerar que é o
volume especifico de cada gds que determina a capacidade efetiva de refrigeracdao

num processo de retrofit (REDDY et al., 2011).

Figura 10 - Comparagdo entre refrigerantes para diferentes temperaturas de evaporagao.

(REDDY et al., 2011).

5.5 5

54 M 134a W143a [ 152a | 404A

| W407C [ 410A | 502 Il 507A

223 220 236 243 249 256 263 269 276 283
Evaporator temperature (K)

Para volumes de deslocagao idénticos, o R152a e o R134a tém cerca de menos
25% de capacidade de refrigeragdao que o R32. O R152a tem um COP 3% superior ao
R134a e 17% superior ao R32 (BOLAJl et al., 2011).

Para temperaturas inferiores a 0 °C o R507 e R404A sdao recomendados para
substituir o R22 pois apresentam uma capacidade de transferéncia superior apesar da

diminuicdo do COP (Memet, 2011).
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A comparacdo efetuada entre o R22 e R404A, R407A, R407B, R407C, R507,
mostra que o R410A tem um consumo energético préximo do R22. Os restantes tém
mais 5% a 15% de consumo energético em comparacdo com o R22. O R404A
apresenta-se com o maior consumo de energia dos refrigerantes presentes no teste

(Horst, 2000).

Uma analise detalhada ao desempenho do R407A, R407F, R448A e R449A em
relacdo ao R22 verificou que a pressdo a temperatura de saturacdo do R407A e R407F
tém valores préoximos ao R22. O teste comecou por comparar o fluxo de massa para
obter 3,52kW de poténcia de refrigeracdo do sistema e verifica-se que o R407F tem
valores de poténcia muito préoximos ao R22. Contudo ndo é suficiente para se obter
uma verdadeira andlise da capacidade de cada refrigerante. E necessario comparar a
taxa de fluxo volumétrico para perceber o volume do liquido a circular. Todas as
valvulas controlam o fluxo através do caudal voliumico e ndo diretamente da massa

(WITHOUSE, 2016).

Ao dividir a taxa de fluxo massico por kW de refrigeracdo pela densidade de
liquido e de vapor obtém-se o fluxo volumétrico de liquido/vapor por kW de
refrigeracdo. Os valores obtidos permitem fazer uma comparacdo mais realista da
capacidade de refrigeracdo de cada um dos refrigerantes analisados. Este é um ponto-
chave para a analise dos refrigerantes e da sua real capacidade quando empregues em

sistemas reais.

O R22 tem uma menor taxa de fluxo volumétrico de vapor por kW de
refrigeracdo. Isto indica que tem maior capacidade de refrigeragdao para a mesma
quantidade comparativamente com os restantes. Os restantes, e exepto o R404A que
tem cerca de mais 50%, apresentam mais 20% de taxa de fluxo volumétrico por kW de
refrigeracdo. Esta analise torna-se indispensavel para a escolha do refrigerante para

realizar o retrofit (WITHOUSE, 2016).

S3ao diversos os estudos onde se comparam os refrigerantes mais usados
atualmente. E no entanto necessdrio ter cuidado pois os estudos podem ter

considera¢des nao aplicaveis ao retrofit de um sistema real. Os estudos para gases de
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GWP muito baixos ainda ndo estdo muito divulgados. A ( usada para o artigo da
IManEE) mostra qual a tendéncia actual para a utilizacdo de novos refrigerantes. As
suas caracteristicas dos permitem avaliar a possibilidade de substituicdo dos

refrigerantes atualmente em utilizagao.

Tabela 7 - Retrofit para os principais refrigerantes atualmente em uso

Refrigerantes Gas de

-1 (1)

atuais Retrofit Composigao (% massa) Seguranga
R1234ze R1234ze (100) A2L <1 0
R1234yf R1234yf (100) A2L <1 0
R134a R513A R-1234yf/134a (56/44) Al 573 0
R450A R-1234ze/134a (42/58) Al 547 0
R600a Butano A3 20 0
R454A R-32/1234yf (68,9/31,1) A2L 467 0
R410A R452B R-32/125/1234yf (67/7/26) A2L 675 0
R32 Difluorometano A2L 650 0
R1270 Propileno A3 1.8 0

R-22/ R407C

R290 Propano A3 5 0

Os estudos e os sistemas com alguns destes refrigerantes do futuro ainda nado
permitem retirar conclusdes diretas para a aplicagao aos Navios da Classe Vasco da
Gama. Em sistemas de climatizacdao a R410A a tendéncia é o da substituicao deste gas

pelo R32.

4.5 Retrofit no sistema de Refrigeragao nas Fragatas Classe Vasco Da Gama

O retrofit de qualquer sistema deve ser efetuado seguindo uma andlise
cuidada. A necessidade de efetuar a troca do R22 por outro refrigerante traz

certamente, como referido em muitos dos estudos, uma redugdo do COP.

O sistema implementado a bordo apresenta alguns parametros, mencionados

no subcapitulo 2.1, que limitam a escolha dos refrigerantes para o retrofit.

A andlise sera centrada no R22 pois é o refrigerante usado no projeto de

origem, e no R404a porque foi o gds usado no anterior retrofit. A necessidade de
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efetuar a substituicdo do R404a prende-se pelo facto do seu GWP ser elevado, sendo
descontinuado a partir de 2020. Além disso, pode-se usar esta oportunidade para
substitui-lo por um refrigerante com caracteristicas de funcionamento mais préoximas
do R22, ou com melhor desempenho. O R134a, R32, R407C, R410A, R422D serdo alvo
de comparacbes para uma possivel aplicacdo. Os novos gases como o R1234ze e o
R1234yf terdo uma andlise simplificada apenas para avaliar a sua performance numa
possivel aplicacdo a bordo. Estes refrigerantes apresentam inflamabilidade e poderao
ser potencialmente perigosos para uma aplicacdo num navio de guerra — ver Apéndice

E.

As diferentes analises ja vertidas neste capitulo indicam quais sdo os
refrigerantes que terdo melhores capacidades de refrigeracdo e de COP. O R32 tera de
ser colocado fora das opc¢des devido a pressdo elevada na condensacdo para garantir a
temperatura de 40 °C. O mesmo acontece com o R410A pois a sua pressdo de

condensacdo rondaria os 24 bar.

Alguns dos refrigerantes tém o seu uso direcionado para equipamentos
domésticos, automoveis ou de refrigeracdo comercial. O sistema a bordo das fragatas
leva a uma busca direcionada para os refrigerantes para aplicacbes em chillers. Os
gases mais usados como substitutos diretos do R22 para este tipo de sistemas sao o

R407C, o R410A e o R422D (Monteiro, 2014, p.430).

O R407C e o R410A ao apresentarem um OPD igual a zero tornar-se-ao
refrigerantes alternativos para substituir o R22 (WANG,2000). O R407C é um
refrigerante apontado para o retrofit e segundo (Genetron, 2011) é o melhor
substituto para o R22. O R410A, como ja referido, ndo pode ser equacionado para
substituicdo embora seja uma boa solugdo numa nova instalacdao (Dupont, 2011). O
R125 é usado para misturas com outros para a producdo de refrigerantes zeotrdpicos e
azeotrépicos. O R407C e R422D sdao apontados para instalagdes industriais para
retrofit direto do R22. No entanto, todos estes gases tém GWP superior a média para
2018. Porem o R407C tem GWHP inferior ao R422D e dai ser uma escolha mais

favoravel.
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O R404a apresenta boa capacidade de implementacdo em equipamentos para
baixas temperaturas em equipamentos comerciais industriais (Monteiro, 2014). Ao
encontro desta afirmacdo estdo os fabricantes que indicam o R404A para as aplicacGes

a baixas temperaturas (Dupont, 2011).

O futuro passara por utilizar refrigerantes com baixo valor de GWP e para isso,
os sistemas ja implementados poderdo ter a necessidade de sofrer a mudanca de
refrigerante. Para o R22, o futuro passara por utilizar o R1270, R290 ou um outro dessa
mesma familia. Porém estes gases tém alguns perigos acrescidos devido A
inflamabilidade. Face a isso, ndo é simples definir um refrigerante para ser usado nas
fragatas com os sistemas de refrigeracdo atuais. Apenas a substituicdo total do sistema

poderia resolver essa limitacdo.

Como primeira abordagem, a apresenta o resultado de um estudo com base
nas temperaturas de evaporagao e de condensagdo do sistema de refrigeragao das
fragatas. Este estudo foi elaborado para um ciclo de refrigeragdo tedrico sem

irreversibilidades, com 7;5.,, = 100% e sem perdas de pressao no circuito.

Tabela 8 - Caracteristicas na compressdo dos refrigerantes R22,R404A,R134a,R407C,R1234ze para uma temperatura de

condensagdo de 40 °C

Volume de Pressao Pressao

Vapor - Evaporacao - Condensacgao -
m3/kg MPa MPa
R22 0,0391 0,603 1,54
R404a 0,3029 0,641 1,87
R134a 0,0564 0,362 1,00
R407C 0,0335 0,7 1,56
R1234ze 0,4977 0,315 1,02

Uma representacdo do estudo efetuado ao ciclo de refrigeracdo, descrito no
paragrafo anterior, encontra-se no Apéndice H. Para um caudal volumétrico fixo no

compressor determinou-se o caudal massico de refrigerante, limitado pela capacidade
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do compressor (volume deslocado), pela poténcia do compressor ou da capacidade de

transferéncia de calor do condensador.

Na encontram-se os dados que permitem avaliar a poténcia do sistema para
uma temperatura de condensacdo de 40 °C. No caso do R134a, a limitacdo verificada
deve-se ao seu volume de vapor (capacidade volumétrica do compressor) que nao
permite ter um fluxo de refrigerante de forma a garantir uma capacidade de
refrigeracdo maior. Ainda assim verifica-se que o sistema a funcionar na maxima
capacidade com R134a ndo atinge os 640 kW (fica-se pelos 620 kW) que sdo
referenciados como necessdrios para operar nas condi¢cdes de projeto. Em operacao
nas aguas portuguesas considera-se que seria suficiente. Porém é necessario realcar
gue ao aumentar a temperatura de condensacdo, a capacidade reduz-se e pode ser

limitativo.

Apesar da capacidade de refrigeracdo ser inferior com o R1234ze
comparativamente ao R1234yf, ambos parecem ndo ser uma boa escolha para o
retrofit. Isto deve-se a redugao da capacidade de refrigeragao pois, o volume de vapor
nao permite garantir no sistema um caudal suficiente para obter uma refrigeragao
proxima quando o sistema operava com R22. Se for equacionado a mudanga do

compressor, o R1234ze podera ser uma opcao valida.

Tabela 9 - Comportamento dos refrigerantes com temperatura de condensagéo de 40 °C com o sistema atualmente
instalado - andlise tedrica com diagrama de Mollier

Entalpia Entalpia Entalpia Caudal  Poténciade

Refrigerantes Compressor  condensador  Evaporador maximo  refrigeracdo
kj/kg kJ/kg kJ/kg (kg/s) kw
R22 35 189 158 4,51 1,46 231
R404a 27 140 113 4,18 2,10 237
R134a 35,1 181,1 147 4,19 1,04 153
R407C 39 194 150 3,85 1,55 232
R1234ze 31,5 171,5 140 4,4 0,85 120

Quando a diminui a diferenca de temperatura entre a temperatura de

condensacdo e a da dgua do mar o sistema perde necessariamente capacidade de
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refrigeracdo. Terd de existir um aumento da temperatura de condensacdo embora
careca de alteracdes aos pardmetros do sistema. A razdo de pressdo ird aumentar
levando a uma ligeira reducdo do rendimento volumétrico, a temperatura de saida do
compressor também ird subir o que podera ser critico para alguns dos refrigerantes, e
haverd uma reducdo da quantidade de refrigerante a circular derivado da limitacdo na

capacidade dos condensadores.

A analise efetuada para a temperatura de condensacdo de 45 °C permitem

avaliar a capacidade de refrigeracdo — .

Tabela 10 - Comportamento dos refrigerantes com temperatura de condensagéo de 45°C com o sistema atualmente
instalado — andlise teérica com diagrama de Mollier

Entalpia Entalpia Entalpia Caudal Poténcia de

Compressor e FEEmEET maximo refrigeragao
KJ /kG s KW

k] /kG kj/kG

R22 41 192 151 3,68 1,46 221
R404a 32 134 102 3,35 1,90 194
R134a 39,5 182,5 143 3.62 1,00 143
R407C 42,5 188,5 146 3.43 1,45 212
1234ze 34 155 121 3.56 0,85 102

E evidente a perda na capacidade de refrigeracdo quando a temperatura de
condensagdo aumenta para 45 °C. Na avalia-se a perda de refrigeracdo entre a
situagao do sistema a trabalhar com temperatura de condensagao de 40 °C e de 45 °C.
Em parte devido ao aumento do volume de vapor o R404A e o R12234ze diminuem

fortemente a capacidade de refrigeragdo com o aumento de temperatura referido.

Tabela 11 - Perda de capacidade de refrigeragdo com temperatura de condensagdo de 45°C

Reduc¢ao da capacidade
de refrigeragdo — kJ/kg

Perda Capacidade

R22 10 4,5%
R404a 11 9,7%
R134a 4 2,7%
R407C 4 2,7%

R1234ze 19 13,5%
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Denota-se mais uma vez que, sem alterar o sistema atual, o Unico refrigerante
capaz de garantir uma capacidade de refrigeracdo dentro de valores aceitdveis é o
R407C. O R134a devido a sua limitacdo pelo volume de vapor, apenas poderia ser
usado caso existisse uma mudanca de compressor, ou caso a poténcia necessdria no
navio seja substancialmente mais baixa, jd que, aumentando a temperatura de
condensacdo para 45 °C, a capacidade do sistema na sua mdaxima capacidade seria

aproximadamente 530 kW, valor abaixo dos 640 kW (valor de projeto).
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5 Andlise do sistema de refrigeraggo - dados retirados do

funcionamento a bordo

Para melhor compreender qual é o efeito da temperatura da agua do mar no
sistema de refrigeracdo, foi efetuada uma analise ao condensador considerando que a
temperatura de condensacdo ndo varia. Assim permite verificar a influéncia do

aumento da temperatura da dgua do mar.

Os dados retirados de bordo foram a alavanca para a andlise do
comportamento do sistema com o aumento da temperatura do mar. Estes dados serdo
importantes para verificar qual a variacdo da temperatura da &gua glicolada,
temperatura de condensacdo e evaporacdo quando o sistema altera o seu padrdo de

funcionamento relativamente as condicdes de projeto.

A descricdo do funcionamento do sistema na sua méaxima capacidade, onde os
valores retirados de bordo com o funcionamento do sistema com R22 e R404a sao
fundamentais, permite visualizar através do diagrama (P-h) e a partir da explicacdo

desse funcionamento as consequéncias e impacto na performance do sistema.

5.1 Capacidade de refrigeragao — perda de capacidade do condensador com

aumento de temperatura da agua do mar

O aumento da temperatura da dgua do mar reduz a capacidade em efetuar
trocas de calor entre o condensador e a agua. Quando a diferenca entre estas
temperaturas é pequena o sistema tera, por exemplo, de reduzir o caudal de

refrigerante a circular para conseguir operar dentro dos parametros estabelecidos.

Considerando as condigbes limites de projeto e a capacidade do sistema
atualmente instalado foi possivel efetuar o calculo do AU = 32,97 kW /K e o LMTD de
9,1 K. A apresenta a LMTD e poténcia do condensador para as diversas temperaturas
da agua do mar mantendo para isso a temperatura de condensag¢ao nas condi¢des de

projeto, de 40 °C.
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Tabela 12 - Cdlculo da LMTD e poténcia do condensador com o aumento da temperatura de entrada da dgua

Temperatura de entrada - °C LMTD - K Poténcia Condensador - kW
30 7,9 260
31 7,4 244
32 6,9 227
33 6,6 217

Verifica-se que, o aumento da temperatura da d&gua que alimenta o
condensador em 3 °C, provoca uma reducdo na capacidade de refrigeracao de cerca de

15%.

5.2 Comportamento do sistema com o aumento de temperatura da agua do

mar — analise aos dados retirados de bordo

No ponto anterior e a analise no subcapitulo 4.5 permitem verificar a perda de

capacidade do sistema relativamente as condi¢des de projeto.

O sistema instalado a bordo tem diversos equipamentos e sensores que
permitem regular/auxiliar o seu funcionamento. S3o esses que, em determinadas
situacOes, "obrigam" o sistema a sair das condi¢Ges de funcionamento de projeto. O
sistema tenta manter a pressdao de condensagao sempre constante. No entanto, para
valores elevados da temperatura da agua salgada (dgua do mar) a pressdao de

condensacgao sofre também um aumento.

De forma a equilibrar as pressGes (evapora¢dao e condensacdo) ao longo do
sistema, o fluxo de agua aumenta ou reduz-se no condensador para garantir as trocas
de calor. Porém, quando o caudal atinge o seu maximo, o sistema sé conseguira
manter as trocas de calor se efetuar um aumento de temperatura de condensag¢do ou

baixar a quantidade de fluxo de refrigerante no sistema.

Foram recolhidos dados a bordo com o sistema a funcionar com R22, sendo
possivel verificar que existe uma relagdao entre a temperatura de entrada e saida da
agua salgada no condensador, e a pressdao de condensacdo e temperatura de
condensacdo. Na Tabela 13 encontra-se alguns dos valores obtidos com o sistema a

trabalhar ainda com R22 a maxima capacidade — carga de cada compressor = 5.
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Tabela 13 - Andlise ao sistema de refrigeragdo com R22 através de dados fornecidos pelo N.R.P. Corte Real

Diferenga de

Compressor Temperatura

Temp. 4gua Temperatura agua Temperatura temperaturas entre
Carga -% Pressdo Evaporador - °C Condensador - °C Evaporagio-°C  condensacdo- °C acondensag3o e a
entrada/saida-  (entrada/saida) . . agua na entrada do
(entrada/saida) : (aproximada) 8
Bar (aproximada) condensador- °C
4.5/16.5 19
100 4/10 24/32 2 43
4/16.5 19
3/16 0 42 17
100 2/8 25/32
4.5/19 5 48 23
100 4.5/16 2 40 19
4/9 21/30
100 3.5/15.5 0 38 17
100 3/17 0 44 16
4/6 28/36
100 4.5/17 4 44 16
100 4.5/18.5 2 46 21
a/7 25/32
100 3/16 0 42 17

Na Figura 11 apresentam-se os parametros de funcionamento do sistema de
refrigeragdo em 3aguas com temperaturas de 30 °C. Verifica-se que sdo
necessariamente desviados do normal funcionamento. O sobreaquecimento definido
em projeto é de 5 °C, garantindo uma temperatura de aspiragao no compressor de 6°C
(dados de projeto). Contudo a temperatura de aspiragao verificada situava-se nos
26°C. A agua glicolada apresenta valores bastante elevados de temperatura e sem
grande variagdo. Comparando com os dados de projeto, é possivel verificar que, mais

uma vez, existem parametros que sao bastante diferentes.

Figura 11 - Par@metros de funcionamento do sistema de refrigeragdo com R404a, no dia 17 Margo de 2017, a operar em
dguas com temperaturas de 30 °C — dados fornecidos pelo N.R.P Vasco da Gama.

Compressores nrl e nr2 em funcionamento

- Agua Glicolada Aspiragdo 1 Compressio 1 | Oléo1 | TempAguaSalgl |TempExpansoral| Temperatural Cargas1
Entrada | Salda | Temp | Pressdo| Temp | Pressdo | Pressdo | Entrada | Saida | Entrada| Saida | Comp |Mot Elet
2210 | 233 23,2 26,4 2,9 78,6 15 8 30,2 33 31,3 12,9 68,8 47,7 5
Aspiracdo 2 Compressdo 2 Oléo2 | TempAguaSalg? |TempExpansora2| Temperatura2 Cargas 2
Temp | Pressio | Temp | Pressdo | Pressdo | Entrada | Saida | Entrada | Saida | Comp |Mot Elet
256 34 20 19,2 64 301 32,6 32,8 -4 61,3 52,3 5

A temperatura de entrada no compressor permite verificar que o
sobreaquecimento da vélvula expansora é elevado. A necessidade de transferir todo o
calor do refrigerante no evaporadora leva a necessidade de a vélvula expansora abrir

totalmente, mas ndao podendo haver mais caudal a passar, ha um aumento da
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temperatura de sobreaquecimento. Mesmo sem considerar as perdas de pressdao no
evaporador, a temperatura de evaporacao é bastante baixa quando comparada com a

temperatura de aspiragdo no compressor.

Perante os dados da Figura 11, o sobreaquecimento é extremamente superior
aos valores normais implicando o aumento significativo da temperatura da agua
glicolada (ou apenas dgua, ja que, em situagdes limite foi retirado todo o glicol para

tentar aumentar a performance do sistema).

5.3 Anadlise do sistema instalado no seu maximo funcionamento

A simulacdo do sistema permite avaliar a sua real capacidade de refrigeracao,
sendo necessario colocar todas as equagdes que descrevem o sistema, incluindo as das

perdas de pressdo e trocas de calor a duas fases.

O aumento da temperatura de condensacdo necessario para efetuar as trocas
de calor com o exterior causa um aumento da pressdo de condensacdo e a razdo de
pressdo também sobe. Aliado a isso, aumenta a energia consumida pelo sistema.
Porém, o motor elétrico acoplado ao compressor tem um limite de carga, além da qual
ndo permite ao compressor vencer a pressao necessaria para o refrigerante efetuar as

trocas de calor necessarias.

O facto de o sistema ndo garantir a troca total do calor a rejeitar para o exterior
nao permite ao refrigerante atingir a zona de vapor sobre-arrefecido. Como verificado
no subcapitulo 5.1, quando a temperatura de condensacgao se fixa e apenas se varia a
temperatura da dgua no condensador, a capacidade de troca de calor reduz-se,
diminuindo a poténcia a transferir. Em resultado disso, as trocas de calor com a agua
glicolada diminuem no evaporador. A valvula expansora ira abrir totalmente para
deixar passar mais refrigerante, mas ndo sendo possivel origina um aumento do
sobreaquecimento a saida do evaporador. Por sua vez, a diminui¢ao da capacidade de

refrigeracdo levara a um aumento da temperatura da agua glicolada.

O ciclo de refrigeracao sofre assim uma alteracdao no seu funcionamento, ja

que, a zona de vapor sobreaquecido sera maior de forma a garantir maiores trocas de
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calor (a temperatura do refrigerante é superior a de condensagdo) mas também
devido ao aumento do sobreaquecimento. A mostra uma situacdo de funcionamento

do sistema devido a impossibilidade de aumentar a pressao de condensacao.

Figura 12 - Comparagdo do funcionamento do sistema com R404a (vermelho - normal funcionamento, amarelo -
funcionamento fora dos padrées)

Adaptado de: ASHRAE, 2011)
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Em condi¢gdes extremas, a temperaturas elevadas (cerca de 150 °C), os
refrigerantes poderdo reagir de forma exotérmica com o metal do compressor e
produzem halogenetos metdlicos e carbono (ASHRAE, 2006). Os compressores podem
assim perder alguma da sua resisténcia fisica e resultar em quebras/fissuras na
estrutura dos mesmos. Ha relatos de que pelo menos um compressor num dos navios
tenha tido problemas com quebras nos cilindros sendo esta uma possibilidade de
explicacdo dessas quebras. Uma forma simples de descrever o fenédmeno é afirmar que
o ciclo sofre uma deslocac¢ao para a direita no diagrama de Mollier, ou seja, o sistema
apresenta progressivamente o seu funcionamento maioritariamente no regime de

vapor sobreaquecido.
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O aumento da temperatura de condensacdo obriga o sistema a garantir
maiores taxas de compressdo, podendo a capacidade de refrigeracdo diminuir
ligeiramente. O volume deslocado de refrigerante é praticamente constante pois ndo é
afetado pelo aumento da pressdo de saida no compressor. Neste processo a
temperatura de evaporacdo é também fundamental, pois ao subir fard subir a
temperatura da agua glicolada e assim também a temperatura de insuflacdo,

reduzindo a carga que é possivel retirar do navio.

No préximo capitulo, sera apresentado o modelo matematico do sistema instalado

a bordo, com o que podemos verificar o equilibrio de funcionamento do sistema.
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6 Modelo do sistema instalado a bordo

Os dados de projeto e os parametros de funcionamento do sistema permitem
descrever um modelo do sistema instalado a bordo. Recorrendo ao EES é possivel
descrever as equacdes e obter resultados do desempenho do sistema para diversos
refrigerantes em funcdo da temperatura da dgua do mar, da temperatura e da

humidade do ar exterior.

O modelo do sistema instalado representa o sistema, desde o sistema de
refrigeragdo até a permuta com o ar ambiente do navio. Assim é possivel efetuar a
interligacdo entre a carga térmica possivel de retirar em funcdo das condigGes

exteriores e da temperatura da agua do mar.

As condicOes de teste do modelo sdo as de em ambientes tipicamente tropicais.
A temperatura da dgua do mar sera de 25°C, 27,5°C, 30°C e 32,5°C; a do ar exterior de
30°C, 35°C e 40°C; e a humidade relativa exterior de 80%. O ar do interior do navio sera
considerado a 25°C e 50% de humidade relativa. Em todas as avaliacOes efetuados

efetuadas considera-se o sistema a maxima capacidade.

6.1 Equagoes do sistema de refrigeracao

No subcapitulo 3.5 apresentaram-se algumas das equag¢des que descrevem o

comportamento dos equipamentos, e do sistema de refrigeracao.

Com os dados de funcionamento do sistema de refrigeracao retirados de bordo
com o sistema em funcionamento na mdaxima capacidade, ainda com o R22, (valores
da Tabela 13 do capitulo 4) calculou-se novamente o AU do condensador e manteve-
se o valor do AU do evaporador. O valor obtido para o AU do condensador de
21,5 kW /K foi calculado usando a média de valores de Tjpyrp. O valor para o

evaporador é 35,1 kW /K — ver Apéndice B.

O cdlculo da efetividade do condensador e do evaporador encontra-se no
Apéndice B. O aumento do caudal de agua diminui a efetividade, mas faz aumentar as
trocas de calor. Porém, para avaliar o sistema a sua maxima capacidade, a efetividade

nao é, de todo, necessaria.
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Relativamente a avaliacdo das perdas de pressao, hd a considerar as perdas de
pressdo na zona a duas fases. Didi, Kattan, Thome (2001) comparam 7 métodos para
calcular as perdas de pressdo a duas fazes em tubos horizontais. Dos vdrios métodos
existem 2 que se destacam: método de Muller-Steinhagen and Heck e o método de
Gronnerud. O mesmo autor usa diferentes refrigerantes para uma melhor comparacao
dos métodos. As perdas de pressdo levam a uma reducdo da temperatura de

evaporacdo em cerca de 1,4 °C. A perda de pressdo é assim dada por:

APiota) = APpom + APice (23)

Sendo,

AP;oia1 (KPa) — Perda de pressao total;

APy om (kPa) — Perda de pressdo de aceleragdo;
APt (kPa) — Perda de pressao de fricgdo.

Da correlacdo efetuada por Gronnerud conclui-se que é possivel que seja usada

em toda a gama de qualidade de vapor (x), ou seja, desde 0< x < 1.

O modelo é essencialmente empirico sendo aplicado a toda a zona a duas fases.
Embora no estudo de Didi et al. (2001) existam limites impostos nos didametros e na
velocidade do fluido, (Tribbe C., 1999)demonstra que o método de Muller-Sheinhagen
apresenta bons resultados comparativamente a outros métodos usados para calcular
perdas de pressdao em tubos com ar-6leo, ar-agua, agua-vapor e refrigerantes. Assim
pode-se afirmar que o método poderd ser usado em qualquer didmetro de tubo. A
perda de pressao de aceleragao, embora o seu valor ndo seja nulo, varia entre os 5% e

15%.

Segundo Yildiz (2010), as perdas de pressdao nos microcanais ocorrem devido a
friccdo ou aceleragdo. O caudal massico usado por Yildiz (2010) tem um valor muito
baixo originando uma perda de pressdao muito pequena, pelo que a variagcdo de

temperatura na condensacgao é de apenas 0,45 °C.
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Apesar de serem enumerados 3 autores diferentes sobre estudos de perdas de
pressdo a duas fazes, Didi et al. (2001) efetua um estudo que permite abranger

diversos métodos e obter uma melhor conclusao.

O método de Muller-Sheinhagen, onde o fluxo de calor é considerado

constante, apresenta a seguinte correlacdo para a perda de pressao a duas fases:

(Z_Z)frict = (a+2(b—a)x) x (1 —-2)'° +bx?, (24)

Sendo,

a (Pa/m)- Gradiente de pressao de fric¢do para o fluido no estado liquido -

(dp/dz)Lo;

b(Pa/m)- Gradiente de pressdo de friccdo para o fluido no estado gasoso -

(dp/dz)go;

Os gradientes de pressdo sao definidos pelas seguintes equacdes:

(d_p) ¢ 2m2 (25)
dz Lo t dipL
(d_p) ¢ 2m2 (26)
dz Go ¢ dipL

Sendo,

f;, — Fator de fric¢do de liquido;

f; — Fator de friccao de vapor (refrigerante estado gasoso);
d; (m) — Diametro interno do tubo;

p(kg/m3) — Densidade;

L(m) — Comprimento do tubo.
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6.2 Equagoes do sistema de climatizacao

A climatizacdo do navio é efetuada em 9 casas de ventilacdo, assumidas no
modelo do sistema com uma Unica Unidade de Tratamento de Ar (UTA). A UTA efetua

o arrefecimento e desumidificacdo do ar, numa bateria arrefecida pela dgua glicolada.

A bateria remove calor sensivel do ar assim como calor latente presente na

humidade do ar interior e exterior Assim, a carga total a retirar é:

Qtotar = Usensiver T Quatente (27)

Sendo que,

Qtotar (kW) — Carga térmica do ar;

Qsensivet (kW) — Carga térmica sensivel do ar;
Qatente (kW) — Carga térmica latente do ar.

A energia a despender para o arrefecimento do ar a ser removido pela UTA é

dado por:
Qtotal = minsufla(;éo X (hinsuflagéo - hmistura) (28)

Sendo que,

Minsufiacao (Kg/s) — Caudal massico de ar;

hinsufiacao (K] /kg) - Entalpia do ar no ponto de insuflagdo;
homistura (K] /kg) - Entalpia do ar no ponto de mistura.

Com as condicdes de projeto inicial do navio calculou-se a poténcia necessaria

para a remogao da carga do ar novo. Os dados de projecto sdo:

e Arinterior: 25 °C / 50%;

e Arexterior: 32 °C/ 80%;

e Temperatura da agua glicolada: 6 °C / 10 °C, considerando-se assim a
bateria a temperatura média de 10 °C;

e Temperatura de insuflagdo do ar: 14 °C.
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Caudal de ar: 74.000 m3/h - Valor retirado do diagrama de projeto do

navio para ventilacdo dos diferentes compartimentos — ver Anexo A.

Os valores anteriormente definidos permitem considerar que, para efeitos de

estudo, as 9 casas de ventilacdo sdo equivalentes a uma uUnica UTA com o caudal total

de 74.000 m3/h.

O célculo da carga a remover pelo programa EES usa os seguintes passos:

Dados ja presentados — caudal de ar, temperatura da bateria;

Dados a introduzir - temperatura e humidade relativa do ar interior e
exterior;

E calculado a temperatura e a humidade absoluta do ar de mistura, e assim

é possivel retirar o valor da entalpia do ar a entrada da bateria da UTA:
> War mistura = War novo X 013 + War recirculado X 0'7 (29)

> Tar mistura — Tar novo X 013 + Tar recirculado X 0'7 (30)

Sendo que,
Wear mistura (9/kg) — Humidade absoluta do ar de mistura;
War novo (9/kg) —Humidade absoluta do ar de novo;
War recirculado (9/kg) —Humidade absoluta do ar recirculado;
Tor mistura (°C) — Temperatura do ar de mistura;
Tor novo (°C) — Temperatura do ar novo;
Tar recircutado (°C) — Temperatura do ar recirculado.
Com o fator de contacto (FC) é calculada a temperatura e humidade

absoluta do ar insuflado:
> Tar insuflado = FC X (Tar mistura ~— Tbateria) (31)

> War insuflado = FC X (War mistura — Whateria ) (32)

Sendo,

War insuflado (9/kg) —Humidade absoluta do ar insuflado;
Wyateria (9/kg) —Humidade absoluta da bateria

Tar insufiado (°C) — Temperatura do ar insuflado;
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T pateria(°C) — Temperatura da bateria;

e Através da equagao 28, calcula-se o calor total a retirar ao ar. Com esta
mesma equacgdo substituindo h,istura POr Rar interior PErmMite calcular a
carga térmica retirada do navio.

Os dados mencionados anteriormente, permitiram calcular a temperatura de
mistura do ar de 27,15 °C, e retirar a entalpia correspondente — ver . O fator de
contacto (FC), valor entre a razdo do ar que é totalmente arrefecido pela bateria e o ar
que é colocado nos ventiladores é de 0,72 Este valor serd usado para calcular a
temperatura de insuflagdo. O fator de contacto é calculado da seguinte forma:

Tar mistura Tar insuflado (33)

FC =

Tar mistura — Tbaterl’a

Figura 13 - Diagrama psicométrico do Ar para as condigdes limites de projeto - resolugcdo no EES.
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A apresenta a linha vermelha correspondente a mistura do ar interior

recirculado com o ar exterior. O ponto de interse¢cdao com a linha azul corresponde as
condicdes de mistura. A linha azul é tracada do ponto de mistura ao ponto da bateria a
8 °C. O ponto a preto é o correspondente as condi¢des de insuflacdo. Estes dados

permitem calcular as necessidades do sistema de refrigeracdo. A poténcia total
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necessaria é de 677 kW e a carga térmica interna a retirar de 432 kW. O valor de
carga térmica considera o calor libertado pelo pessoal de bordo, equipamentos e calor
proveniente da conducdo e conveccdo do exterior para o interior do navio. A diferenca
entra a poténcia total necessdria e a carga térmica é referente ao arrefecimento do ar

novo proveniente do exterior.

6.3 Modelo do sistema de refrigeragao

O modelo do sistema de refrigeragdo instalado a bordo tem como principais
variaveis a temperatura de evaporacao e a temperatura de entrada de dgua salgada no
condensador. A performance serd testada de duas formas: mantendo a temperatura
da dgua salgada e variando a temperatura de evaporacao e vice-versa. Assim é possivel
verificar a carga térmica que é necessdria para diferentes temperaturas do ar exterior
para uma determinada temperatura da dgua do mar. Para uma determinada
temperatura do ar exterior, aumentando-se a temperatura da agua do mar, é possivel
calcular a carga possivel de retirar e verificar que a poténcia retirada diminui. Esta

situagdo ocorre necessariamente com todos os refrigerantes testados.

O sistema de bordo opera, por vezes, com caudais de agua glicolada inferiores
ao maximo que o sistema comporta. O modelo considera as condi¢cbes extremas nas
quais sdo maximos os caudais de circulagdo. Estes caudais foram definidos no capitulo

2 como valores de projeto.

Tal como no modelo do ciclo Rankine proposto por Wenzel (2015), o modelo
simplificado ird apresentar varias consideragbes para o funcionamento dos

permutadores de calor:

e Avariacdo de energia cinética potencial sdo despreziveis;

e Os coeficientes de transmissao de calor sdo constantes;

e Calores especificos dos fluidos sdo constantes (no caso da dgua salgada o calor
especifico serd em funcao da temperatura de entrada no condensador);

e A temperatura de evaporagao do sistema é definida como grau de liberdade

variavel, de acordo com as condi¢des impostas.
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J4 nos modelos apresentados por (Domanski, 1992), os permutadores de calor
sdo definidos através do método da temperatura média logaritmica. O mesmo autor
considera o rendimento volumétrico do compressor alternativo, ja descrito

anteriormente na equag¢ao 9.

Devido a temperatura glide dos refrigerantes zeotrépicos ha necessidade de
ajustar as temperaturas de evaporacdo e condensacao, como ocorre com o R407C.
Balachander,Rani,2008 referem que a temperatura de condensacdo (entrada no
condensador) para o R407C deve ser 1 °C a 2 °C superior ao R22 para as mesmas
condicbes, por forma a manter a mesma performance. Honeywell,2018 encontrou

uma relacdo das temperaturas de evaporagdo e condensacdo aplicada ao R407C:

1 1 (34)
Tevap = §TBubble + ETDew

1 1 (35)
Teona = ETBubble + ETDew

Sendo,

Tepap(°C) — temperatura de evaporagdo;

T.ona(°C) —temperatura de condensagao;

Tgubpie(°C) —temperatura do refrigerante na linha de vapor;
Tpew(°C) —temperatura do refrigerante na linha de liquido;

O sistema ira funcionar com os fluxos de agua no seu maximo. Tratando-se de
analisar a maxima capacidade, a analise é efetuada com agua em vez de agua glicolada
para maior capacidade de absorcao de calor. Adaptando a equagdo que Stoecker
(2011), a temperatura de condensacdo em fun¢do da temperatura da dgua na entrada

do condensador (Teptrada) SETA:

AT 36
Teona = U + Tentrada (36)
1- e< >

Magua X CPagua
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Como caracteristicas relevantes dos equipamentos no modelo para efetuar o

calculo das perdas de pressao, considerou-se:

e O evaporador e condensador serdo compostos por apenas um tubo com
a mesma perda de pressdo e caudal do sistema real (os equipamentos
reais contém centenas);

e O coeficiente de transmissao de calor sera considerado com base em
valores apresentados em trabalhos deste dominio — U=1000 W/m?2.°C;

e As perdas de pressdo expressas na (capitulo 2) (0,5 bar e 0,2 bar para
condensador e evaporador respetivamente) permitirdo dimensionar o
tubo correspondente aos permutadores;

e O calculo das perdas de carga serdo efetuados através das equacoes
dadas por Didi et al. (2001) do método de Muller-Sheinhagen (pressao
por friccdo). Neste modelo as perdas de pressdao de aceleracdo sao

também calculadas (embora ndo tenham sido descritas as expressoes).

O EES apresenta uma fungao que permite calcular as perdas de pressao através
do método de Muller-Sheinhagen. Apds dimensionar os permutadores através das
perdas de pressdo base, a funcdo calcula a perda de pressdo na evaporagcdo e na
condensacdo. Estas perdas terdo impacto principal no compressor aumentando a
razao de pressao e a necessidade de maiores poténcias. Além disso, a temperatura a
saida do compressor sera maior comparativamente ao sistema sem perdas de pressao,
e a temperatura de aspiragdo terda um valor mais baixo aumentando assim a
quantidade de refrigerante em circulagdo. E necessario calcular as perdas de pressdo
no evaporador e condensador e introduzi-las nas equag¢Ges de calculo dos respetivos

parametros do refrigerante.

O modelo desenvolvido no EES efetua o calculo com os seguintes passos — ver

Apéndice K:

e Introduzir a temperatura de evaporacao (existird uma relacdo com a
temperatura de insuflagdo). O sobreaquecimento na evaporacao

também podera ser alterado, embora o valor base seja de 5 °C;
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Introducdo da temperatura de dgua salgada e a salinidade (esta ultima
tera o valor fixo de 30 para o estudo) para calcular o calor especifico e a
temperatura de condensacdo inicial através da equag¢ao 36. O AT sera
de 7 °C (dados de projeto);
Dimensdes do evaporador e condensador estdo previamente calculados
(apenas com perdas de carga);
Desenvolve-se o respetivo modelo do ciclo de refrigeracdo com perdas
de pressao;
O modelo do sistema de refrigeracdo é repetido varias vezes de modo a
calcular a temperatura de condensacdo final, ja que, inicialmente foi
definido uma primeira temperatura de condensa¢do para iniciar o
respetivo ciclo. O ciclo apenas termina quando duas temperaturas
sucessivas tém uma diferenca inferior a 0,05. Em cada ciclo, o caudal de
refrigerante é ajustado. Este ajuste prende-se pelo facto de se
considerar que a temperatura do condensador é constante para efeitos
de célculo da efetividade do permutador. E previamente definida para
garantir AT = 7°C da agua no condensador. Apds isso, o ajuste da
temperatura de condensacdo é feito consoante a carga que realmente é
necessaria retirar do refrigerante.
Obtém-se a temperatura de condensagao final, e todos os parametros
necessarios para avaliar o sistema de refrigeracao;
O programa EES permite calcular os diferentes parametros de um
refrigerante (duas varidveis sdao necessarias). O ciclo de refrigeracao tem
0s seguintes passos:
v" Com duas “Function” (R407evap (RS) e R407cond (RS;T[3]) ) ¢é
possivel, com aproximacado, calcular os resultados das equagoes
34 e 35. Caso o refrigerante seja o0 R407C existe a necessidade de
adaptar a temperatura de evaporacdo T[4] e de condensacao

T[3]- calculos em Apéndice C;
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A funcdo DELTAP_2phase_horiz é usada para calcular as perdas
de pressdo no evaporador e condensador - Apéndice D;

A pressdo de entrada no compressor P[11] sera dada pela
pressdo de evaporacao P[4] subtraida da perda de pressdo no
evaporador;

E calculado a entalpia e entropia na saida do condensador
(através da temperatura de condensacdo) e a entropia e o
respetivo titulo de vapor na entrada do evaporador (dada pelo
valor de x);

A temperatura de aspiracdo no compressor T[11] corresponde a
soma da temperatura do vapor sobreaquecido do evaporador
T[4] com o sobreaquecimento;

A temperatura T[1] é entdo calculada através da posicdao sobre a
linha de vapor sobreaquecido e do valor de pressdo P[11] (A
temperatura de aspira¢do é calculada da mesma forma);

Em todos os parametros onde é necessario a pressao no ponto
1, ou seja, na aspiracao é usado o valor de P[11];

Para a pressdo de saida do compressor é calculada a perda de
pressao no condensador sendo esse valor somado ao valor da
pressao de condensagdo sem perdas de pressao, P[2]. A pressdo
na saida do compressor serd assim P[22] e a pressdo do final da
condensacgao sera P[2]=P[3];

Os parametros do refrigerante na entrada do compressor sdao
calculados — entalpia h[1], entropia s[1] e volume especifico v[1].
O volume de vapor é calculado através da temperatura T[1] e da
entalpia do refrigerante na aspiracdao do compressor h[1];

Os parametro relativos a saida do compressor e entrada no
condensador usam a pressao P[22] que considera as perdas de

pressao;
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v' A pressdo na saida do compressor é calculada com a
temperatura de condensacdo e o refrigerante na linha de vapor
sobreaquecido (x=1) — o sistema ndo tem perdas;

v" Arazdo de pressdo calculada com as pressdes de entrada e saida
do refrigerante no compressor permite obter o 7,. Esse valor
serd calculado com a equagao 8. Das varias equagoes
consideradas é a que melhor se aproxima do 7, de projeto do
sistema instalado;

v' A entalpia para um compressor isentrépico é calculada usando
Nisen = 0,774 (valor de projeto) e com a equagdo 5 é calculada a
energia consumida pelo compressor por unidade de massa de
refrigerante (kJ/kg);

v O ponto anterior permite calcular a entalpia na saida do
compressor/ entrada do condensador pois foi calculado a
energia despendida pelo compressor. A temperatura T[2] e a
entropia s[2] também sdo calculadas.

v" A massa de refrigerante m[1], que o compressor comportard em
relacdo ao volume de vapor é dada pela adaptacdo da equacdo
6:

Vdeslocado (37)
Vi

m[1] =n, X

v" Tendo os valores das entalpias nos 4 pontos do ciclo, calcula-se a

massa de refrigerante que o compressor, condensador e

evaporador comportam a mdaxima poténcia através das

equagdes 3, 15, 17 respetivamente. O menor valor entre as

massas calculadas e a massa m[1] sera a massa a considerar em
circulagdo do sistema;

v" A massa considerada em circula¢do define a poténcia em cada

um dos componentes.
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v" A equagdo 20 permite calcular a variacdo da temperatura no
evaporador e condensador. O calor especifico da agua tem um
valor fixo, 4,18 kJ/kg sendo o valor da agua salgada variavel com
a temperatura. Embora se fale em dgua glicolada, para efeitos de
testes (condicbes extremas) considera-se apenas agua sem
mistura, ja que, aumenta o seu coeficiente térmico;

v" Atemperatura de saida da agua glicolada corresponde:

Tsaida agua glicolada = T[4‘] + Tsobreaquecimento + ATélgua glicolada (38)

Sendo,
Tsqaida agua giicolaaa (°C) — Temperatura de saida dgua glicolada;
Tsobreaquecimento (CC)- Variagdo de temperatura na linha de aspiragéo;

AT gua glicolaaa (°C)- Variagdo da temperatura da dgua glicolada.

6.4 Modelo aproximado do sistema a bordo

O modelo aproximado do sistema a bordo passa por efetuar a ligacdo entre o
modelo do sistema de refrigeracdo e o sistema de climatizacdo (mega UTA) a funcionar
na sua maxima capacidade. O ar a distribuir pelo navio influencia diretamente a
temperatura de evaporagdo. A necessidade de aumentar a capacidade de

arrefecimento nao passa apenas pelo sistema de refrigeracdao ou pela UTA.

Tipicamente, uma UTA com temperatura de agua 7 °C/12 °C, entrada/saida
respetivamente, a bateria apresenta uma temperatura de 9 °C/10 °C. Mantendo-se
essa relacdo, e sendo o regime de temperatura da agua refrigerada de 6 °C/10 °C a

temperatura da bateria é dada por:

o
Tbateria = lsqida dgua glicolada + 2 C (39)

A equacao descrita anteriormente é aplicavel quando o sistema é testado a
carga maxima, tendo a grande vantagem numérica de desacoplar as equac¢des do

sistema de refrigeracao das da transferéncia de calor na UTA.
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6.5 Discussao e analise de resultados do modelo
6.5.1 Avaliagdo do ciclo com R22, R404a e R407C

No capitulo 4 foram efetuadas diversas comparacées entre os diversos
refrigerantes, foi possivel constatar que o R407C se apresenta como o Unico
refrigerante capaz de substituir o R22 sem grandes perdas de capacidade no sistema
atualmente instalado. O modelo do sistema de refrigeracdao foi testado com, R22,
R404A e R407C, e temperaturas de entrada de agua salgada no condensador de 25 °C,
27,5 °C, 30 °C, 32,5 °C. Ja a necessidade de carga para refrigeracdo do ar a distribuir
pelo navio foi analisada para uma humidade exterior de 80% e temperaturas de 30°C,

35°C, 40 °C.

Através do Grdfico 1 Verifica-se que o sistema apresenta capacidades de
refrigeracdo até a temperatura do ar exterior de 35 °C, sendo que, com o aumento da
temperatura de evaporacao, exista o aumento da capacidade de refrigeracdo até que a
temperatura do ar exterior atinja os 40 °C. A temperatura de condensacao para este
caso situa-se entre os 41 °C e 42 °C para o R22 e R404a. No caso do R407C, essa

temperatura é inferior em cerca de 2,5 °C - (equagao 35).

Grdfico 1 Performance do sistema com temperatura de dgua salgada na entrada do condensador de 25°C VS
temperatura de evaporagdo entre 0 °C e 3°C
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A capacidade que o sistema tem em garantir a refrigeracdo verifica-se

enquanto as linhas das cargas para as diferentes temperaturas do ar exterior (linhas a
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tracejado) se encontram abaixo das linhas referentes as cargas(linhas a cheio), que os

diferentes refrigerantes conseguem retirar.
Ao analisar o e fazendo comparagdo com o

Grafico 1 Performance do sistema com temperatura de agua salgada na entrada do

condensador de 25°C VS temperatura de evaporacao entre 0 °C e 3°C
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verifica-se que o R404a comeca a aumentar a perda de capacidade relativamente aos
restantes refrigerantes analisados. Uma das causas € a incapacidade do compressor de
aumentar a pressdo, ja que, o motor elétrico atinge a sua maxima poténcia de
funcionamento. Além disso, com o aumento da temperatura de condensag¢do, o
R404A, tem uma redugdao maior na diferenca de entalpias entre o vapor e liquido
saturado relativamente a muitos outros refrigerantes. Isto implica aumentar o caudal
para compensar a carga, que ndo se verifica devido a limitagdo volumétrica do

compressor.

Em continuacdo da anadlise aos resultados do retira-se que, o sistema deixa de
ter capacidade para refrigeracdo quando a temperatura exterior atinge os 40 °C. Para
temperaturas acima dos 35 °C, tanto o R22 como o R407C apenas tém capacidade
guando a temperatura de evaporacdo é superior a 1 °C. Ja para o R404A acontece para

valores acima dos 2 °C.

O aumento da temperatura de evaporacao permite melhorar a performance do

sistema de refrigeracdo, aumentando a sua capacidade de arrefecimento. Porém,
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aumentar a capacidade de refrigeracdo leva a uma diminuicdo da carga térmica
possivel de retirar ao ar em circulacdo, pois o caudal de ar é fixo. A carga térmica total
que o navio pode conter também ela diminui. E necessario encontrar um equilibro,
sendo esse, o cruzamento das linhas de carga dos refrigerantes com as linhas de carga
das diferentes temperaturas — ver novamente Grafico 1 e ver Grafico 2. Esses pontos

dardo qual a capacidade maxima que o sistema comportara.

Grdfico 2- Performance do sistema com temperatura de dgua salgada na entrada do condensador de 30°C VS
temperatura de evaporagdo entre 0 °C e 3°
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A permite verificar que independentemente dos valores da temperatura
exterior, a capacidade de carga térmica tem valores praticamente iguais para a mesma
temperatura de evaporag¢ao. Com o aumento da temperatura de evaporagao, a bateria
da UTA aumenta de temperatura e a capacidade de refrigeragdo diminui. A carga de
arrefecimento do ar novo tem uma grande influéncia na performance de todo o

sistema.
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Tabela 14 - Temperatura de evaporagdo VS Carga Térmica VS Capacidade necessdria do sistema de refrigeragdo

Temperatura Ar Temperatura de Carga Térmica - Capacidade
exterior - °C evaporagao - °C kw Necessdria - kW

35 0 512 840
35 0,5 492 820
35 1 472 800
35 1,5 452 780
35 2 431 760
35 2,5 410 739
35 3 389 717

O aumento da temperatura da dgua salgada proveniente do mar para 30 °C,
causa no sistema, uma necessidade de a temperatura de condensagdo subir para
valores entre 44,5 °C e 45,5 °C para o R22 e R404a. O R407C permanece com uma
diferenca a rondar os 2,5 °C. A diminuicdo na capacidade de refrigeracdo nao é
significativa com R22 e R407C. Como ja referido, o R404a apresenta ja uma variacao
significativa, tanto em relacdo aos outros dois refrigerantes, como na sua performance

para temperaturas de dgua salgada de 25 °Ce 30 °C.
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Os dados da Tabela 15 sdo o resultado desse cruzamento (graficos para as
temperaturas de agua do mar de 27,5 °C e 32,5 °C estdo no Apéndice F). A avaliacdo
do sistema com temperatura de entrada de dgua salgada de 32,5 °C e do ar exterior de

35 °C permitiu obter:

Tabela 15 - Comparagdo da performance do sistema com os refrigerantes R22, R407C e R404a em funcionamento com a
temperatura da dgua do mar de 32,5 °C

Refrigerante Temperatura Carga Térmica Carga total
de evaporagao [kW] [kW]

[°cl

| re BRREE = 750
R407C 1,5 452 780
R404a 2,6 406 734

Os resultados permitem verificar que o sistema em funcionamento com R404A

perde capacidade. Essa perda é devido a falta de poténcia do motor elétrico que atinge
0 seu maximo. Em praticamente todos os testes efetuados, para as diferentes
temperaturas de agua o mar, o compressor ficou limitado devido a poténcia. Ja no R22
e R407C essa limitagao verifica-se apenas para temperaturas de agua do mar acima

dos 30 °C com temperaturas de evaporag¢do acima os 2 °C.

Ao retirar a limitacdo de poténcia do compressor, verifica-se que a mesma
nunca ultrapassaria os 69 kW (R404A) — ver Apéndice G. A limitacdo no sistema
passaria a dever-se ao volume especifico do refrigerante (causa mais comum) ou

devido a um dos permutadores.

Nas condi¢cdes de projeto, a poténcia de 640 kW necessdrios pelo sistema
garantem a refrigeracdo de todo o navio em aguas e clima tipicos de Portugal. Porém,
e mesmo sem a existéncia do valor de carga térmica a que o navio esta sujeito em
ambientes tipicamente tropicais, revela-se que serd necessaria uma poténcia préxima
dos 800 kW. A conclusdo surge nos problemas anteriormente verificados em missdes e

pelos resultados obtidos do modelo aproximado do sistema.
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6.5.2 Regulamento dos F-Gas: possiveis solu¢bes para o retrofit

Anteriormente o modelo ja foi alvo de uma avaliacdo para uma temperatura da
agua do mar de 25 °C, 27,5 °C, 30 °C, 32,5 °C. O artigo publicado e aceite pela ImanEE—
ver Apéndice J, onde o mesmo recebeu um prémio — ver Anexo C, segue o modelo do
sistema instalado a bordo de forma a ser considerado como um sistema genérico de
climatizacdo, permite avaliar um conjunto de refrigerantes como possiveis retrofit. A
analise foi efetuada para uma temperatura da dgua do mar de 35°C e condi¢bes do ar

exterior de 35°C/80%.

Na Tabela 16 estdo presente os resultados provenientes do modelo do sistema
de climatizacdo, onde ndo se colocou a restricdo da poténcia do motor elétrico. Sendo
o inverso do volume especifico (volume de vapor), a densidade do refrigerante na
entrada do compressor ( p;) permite verificar de que forma o retrofit se poderd
efetuar. Sendo uma caracteristica que podera determinar a capacidade do sistema,
conclui-se que os refrigerantes com maior p , garantem uma maior capacidade de
refrigeracdo fruto do caudal massico que é possivel obter para um determinado

deslocamento volumétrico.

Ainda na mesma tabela pode-se verificar que, ndo existindo restricdo na
poténcia do motor elétrico, o R404A garante, ainda que inferior, uma capacidade de
refrigeragdo préxima ao R22 e R407C. Os resultados revelam ainda que, devido ao
volume de vapor, os refrigerantes ndao tém um caudal que permita grandes poténcias
de refrigeragdo. Face a isso, € necessario aumentar a Tg,q, de modo a conseguir
garantir um ligeiro aumento do caudal, ja que, o volume de vapor podera diminuir com
o aumento da referida temperatura. Ndao esquecer, tal como para a andlise do ponto

anterior, a poténcia de refrigeracdo entra em linha de conta com a UTA do sistema.

Os diferentes parametros retirados permitem efetuar algumas solugdes de
retrofit. O R32 apresenta-se como substituto direto do R410A. A capacidade de
refrigeracdo de ambos é superior ao R22. No entanto, e ja explicado durante o capitulo
4, ndao poderdao ser usados no sistema atualmente instalado a bordo devido as

pressdes de trabalho serem superior ao maximo do condensador. O R134a tem como
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possiveis substitutos o R1234yf e o R1234ze. O R22 tem o R407C e o R290. Este ultimo
faz parte da classe de seguranca A3, razdo pela qual ndo pode ser equacionado como

possivel refrigerante para o sistema a bordo.

Tabela 16 - Comparagdo da performance do R22,R404a,R407C,R134a,R410a,R1234yf,R1234ze,R32,R290 no modelo do
sistema de refrigeragdo. Temperatura de entrada dgua no condensador e do ar exterior de 35 °C

Refrigerante P;[bar] Ti[°C] o
[kg/m3]

R22 5,05 0,4 21,5 19,85 0,31 0,18 194 61,1
R404a 6,24 1,2 31,7 23,63 0,38 0,25 187 68,6
R407C 5,29 3,0 21,8 21,23 0,28 0,17 190 61,4
R134a 3,49 49 17,1 12,28 0,27 0,15 152 37,8
R410a 7,95 -0,1 30,4 32,32 0,21 0,15 206 77,8

R1234yf 3,73 5,0 20,8 12,17 0,35 0,18 148 37,5
R1234ze 2,92 6,9 15,1 8,887 0,27 0,14 128 28,1
R32 8,04 -0,3 21,9 32,98 0,13 0,09 210 74,2
R290 5,07 2,1 11,0 16,91 0,19 0,09 180 53,1

Portanto, misturas de R1234yf ou R1234ze e HFCs podem produzir gases para
os préximos anos. Atualmente muitos dos refrigerantes tem na sua composi¢ao R32.
Mesmo as novas misturas entre os R1234yf e R1234ze tem o R32 e/ou R134a como
principais HFCs. Como resultado, muitos dos novos gases de retrofit possuem uma
classificacdo de seguranca de A2L (maioritariamente) ou A3. Misturas de gases HFO
com gases HFC podem ser uma solugdao de transicdo de modo a alcangar um

refrigerante com GWP menor que 420 (valor médio para 2030).
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7 Solugoes

A solucdo mais simples a equacionar é a troca de refrigerante. Como avaliado,
com as limitacGes do sistema instalado o R407C apresenta-se como a melhor solucdo,
dentro do leque de refrigerantes usados nos dias de hoje. Porém, as constantes
alteracdes impostas para reduzir o GWP médio dos refrigerantes usados, fizeram surgir
no mercado novos refrigerantes. Verificou-se que a grande limitacdo se encontra no
compressor devido a incapacidade de fazer subir a pressdo e temperatura de
condensacdo; ou devido ao volume de vapor, que limita a massa em circulacdo; ou
devido a poténcia do motor elétrico para acionar o compressor. O retrofit do R404a é
inevitavel, j3 que, o seu preco de mercado ndo sd ird aumentar como serd

descontinuado a partir de 2020.

A alteracdo/mudanga de componentes no sistema atualmente instalado pode
ser uma solucdo a ser equacionada. A troca dos compressores, embora dispendiosa,

pode ser uma solucdo viavel.

7.1 Retrofit para R407C

A pressdo de condensacdo e evaporacdo depois de efetuado os devidos ajustes
relativos a variagao de temperatura durante a mudanca de fase, permitem ao R407C
apresentar caracteristicas de funcionamento idénticas ao R22. A perda de

performance é ligeira, ndo sendo, de todo um problema.

Apresentando um GWP ligeiramente acima da média, a sua descontinuagdao no
mercado ndo estd em causa pelo menos para os préximos anos, ja que, ainda é uma

das alternativas para substituir o R22.
7.1.1 Alteragdes a efetuar

Atualmente no sistema de refrigeracdo é utilizado o éleo sintético a base de
polioléster (POE). Muitos dos fabricantes e técnicos de refrigeracdo aconselham os

6leos POE, o 6leo MOBIL EAL ARCTIC 68 podera continuar a ser utilizado.
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A quantidade de refrigerante a introduzir sera de 120 Kg por sistema, num
total de 240 K g por navio, ja que, se prevé para as mesmas condi¢des de utilizagdo do

R22, uma quantidade semelhante de fluxo de refrigerante.

A valvula expansora instalada a bordo tera de ser substituida. A vélvula
SIEMENS MVL661.25-6.3 esta sobredimensionada para a quantidade de refrigerante a
passar (R407C) pois ndo permite garantir 50% da capacidade da vdlvula instalada. Esta
mesma, para condicées normais de utilizacdo com R404a, também apresenta uma
capacidade inferior a 50%. Porém o modelo anterior a este ndo conseguiria garantir a
capacidade que o sistema necessita. A valvula SIEMENS MVL661.20-2.5 deverd ser o
modelo a instalar caso se pretenda manter a mesma série, garantindo-se uma

utilizacdo entre os 50% e 82% da capacidade da mesma com R407C.
7.1.2 Manuten¢do e mudanca de refrigerante no sistema

A mudanca de refrigerante deve passar por uma sequéncia de passos de forma

a proceder a uma mudanca eficaz:

e Retirar todo o 6leo lubrificante existente;

e Retirar o R404A colocando-o em recipientes para um transporte e
armazenamento seguro;

e Substituir mandémetros, valvulas, o-rings no sistema de refrigeracao;

e Efetuar vacuo ao sistema e colocar azoto com duragao aproximada de
24 horas. Efetuar o vacuo pelo menos 3 vezes de modo a garantir uma
limpeza total das linhas, retirando toda a humidade.

e Introducdo da carga de R407C.

e Deve ser garantido no sistema T,y,4= 37,5 °C (saida do condensador) e
Tepap=-1°C (entrada do evaporador). Para isso € necessario ajustar o
sistema para as pressdes de evaporacao e condensacgao, 5,5 bar
(0,55MPa) e 16,5bar (1,65 MPa) respetivamente;

e O sobreaquecimento poderd ser ajustado para valores de 2/3 °C. Como
se trata de um refrigerante com uma temperatura “glide” o

sobreaquecimento poderd ser menor comparativamente aos
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refrigerantes que apresentam uma temperatura constante durante a
mudanga de fase (Refrigerants N., 2010). Porém deverdo ser efetuados
testes preliminares ao circuito de modo a verificar que ndo ird ocorrer a

entrada de liquido no compressor.
7.1.3 Performance do sistema

Balachander,Rani, (2008) efetuaram uma comparacdo das perdas de pressao
entre o R22 e R407C na condensacdo, verificam que o R407C apresenta menores
valores de perda de pressdao, embora essa diferenca ndo represente um grande desvio
de valores. Os mesmos autores referem que o aumento da temperatura do
refrigerante na entrada do condensador mantendo a temperatura de condensacao fixa
ndo causa aumento da perda de pressdo, ja que, ndo existe uma grande variacdo na
velocidade do refrigerante. De facto, o R407C, pelos resultados demonstrados no
modelo do sistema instalado a bordo permitem verificar que a perda de capacidade de

refrigeracdo é inferior a 5%

7.2 Alteragdes no sistema atual

Na analise do modelo do sistema instalado a bordo verifica-se que é necessario
baixar a temperatura de evaporacdo para garantir maiores poténcias de refrigeracdo

na UTA.
7.2.1 Motor elétrico

A poténcia do motor elétrico ao ser aumentada permite, em alguns casos,
eliminar a limitagdo da compressao por parte do compressor. Como descrito na analise
dos parametros de funcionamento retirados de bordo, capitulo 5.3, a poténcia de
compressdo ao atingir o maximo ndao permite garantir a temperatura de condensagao
necessdria para transmitir todo o calor. Também durante a analise do modelo de
refrigeracdo constou-se que, em alguns casos (especialmente com R404a), que

rapidamente é atingida a potencia maxima dos motores elétricos.

Aumentar a poténcia dos motores elétricos vai necessariamente levar, em

condicdes de menores cargas, ao funcionamento do mesmo em carga parcial. Sabendo
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que a eficiéncia do motor elétrico reduz-se significativamente em funcionamento em
carga parcial, deverd ser equacionada apenas a mudanca de alguns dos motores

elétricos.

Como forma de solucionar estas limitacdes e garantir um aumento da poténcia
podera manter-se 2 dos motores ja instalados (60 kW) e aumentar a poténcia para
valores entre os 70/80 kW dos outros dois motores. Com o aumento da poténcia, o
caudal de refrigerante tera um ligeiro aumento passando a estar limitado devido ao

limite de trocas de calor a efetuar no evaporador ou condensador.
7.2.2 Compressor

Os compressores usados nos sistema instalados a bordo, Carrier 5H66, fazem
parte de uma série de modelos entre o 5H20 e o 5H126. Das varias caracteristicas,
destaca-se o volume deslocado. Aliado a isso, a dimensdo, o nimero de cilindros varia
consoante o modelo. Efetuando uma comparacdo entre o 5H66 e 5H126, a capacidade
de deslocamento aumenta para o dobro, sendo os valores nominais de 0,0817 m3/s e

0,0165m3/s .

O volume de vapor do refrigerante na aspiracdo do compressor tem uma
grande importancia na performance de todo o sistema. Aumentar a capacidade de
volume deslocado permitird efetuar uma diminuicdo na temperatura de evaporagao e
contribuir para um ganho na capacidade de refrigeracdo (diminuir a Thgreriq)- E
necessario no entanto perceber que, o caudal de refrigerante ndo tera de ter valores

superiores aos até aqui praticados com o R22.

7.3 Implementagao de novo sistema

Ainda que relativamente recente, os refrigerantes que se apresentam como
A2L e A3, sdo cada vez mais usados e aplicados em sistemas de refrigera¢cao onde, no
passado, ndo se considerava outra hipdtese que ndao passasse pela utilizacdo de

refrigerantes com designacao Al.

O retrofit para os refrigerantes mais recentes no mercado poderdo levar a

necessidade de troca de todos os equipamentos. Estes sdo testados e aplicados em
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instalacdes novas ndo sendo conhecido, com um grau de certeza considerdvel, as suas

aplicagbes em retrofit de sistemas ja instalados com mais de 20 anos de uso.

A mudanca para um sistema de refrigeracio com R134a poderd ser uma
solugdo bastante aceitdvel. Na anadlise do modelo do sistema atual no subcapitulo
6.5.2 e ainda durante uma primeira analise tedrica onde se verifica que o R134a
apresenta uma boa capacidade de refrigeracdo face a energia despendida para
garantir o mesmo COP. O R134a ao ser aplicado num sistema preparado de modo a
garantir uma capacidade de refrigeracdo, pelo menos igual a do sistema instalado
atualmente no seu inicio de vida, podera sofrer um retrofit para um refrigerante com
menor GWP e classificacdo Al. Estas aplicacbes tem sido efetuadas sobretudo em

sistemas com compressores de parafuso.
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8 Conclusao

Os sistemas de refrigeracdo, bem como, qualquer outro sistema mecanico ao
ser colocado fora das condicdes de funcionamento para o qual foi projetado podera
deixar de ter capacidade de resposta. Na presente dissertacdo avalia-se a limitacdo do

sistema de refrigeracao instalado a bordo.

Os atuais regulamentos aprovados pela UE vém limitar o uso dos refrigerantes
nos equipamentos de refrigeracdao traduzindo-se numa descontinuacdo e desuso de
alguns dos mais utilizados até aqui. Os retrofits em sistemas mais antigos e com alguns
anos de uso sdo cada vez mais comuns. Existem substituicdes diretas que podem ser

feitas, aconselhadas pelos diversos fabricantes.

Verificou-se que existe uma perda de capacidade do sistema de climatizacdo
com uso do R404A em comparacdo com o R22. Os dados retirados de bordo revelam
isso. Sobretudo com o R404A, a perda de capacidade deve-se a incapacidade de
compressdo do refrigerante para temperaturas de condensacdo mais altas. Seria
necessario aumentar a poténcia do motor elétrico, ou a area de permuta do
condensador ser aumentada, embora ndo estivesse a ser usado na sua maxima

capacidade de poténcia, mas de modo a poder baixar a temperatura de condensacgao.

Aquando do retrofit para o R404A apenas foi analisado para os normais
parametros de funcionamento do sistema. O modelo apresentado na dissertagao
permite verificar, juntamente com os dados recolhidos de bordo, que efetivamente
existe uma limitagdo com o sistema de refrigeracdo dos navios da Classe Vasco da

Gama ao utilizarem o R404a.

A utilizacdo do R134a para o novo projeto poderd garantir o tempo necessario
até existir um conhecimento generalizado dos novos refrigerantes (R1234ze/R1234yf)
ou em misturas onde estdo presentes, pois apresentam caracteristicas termodinamicas
proximas com o R134a e o retrofit ser efetuado sem grande necessidade de alterar o

sistema.
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8.1 Solugao

O retrofit para o R407C é a solucdo a efetuar, por forma a garantir uma
capacidade préxima com o R22. A substituicdo dos motores elétricos, aumentando a
sua poténcia, vai permitir aumentar ligeiramente a capacidade de refrigeracdo do

sistema.

O N.R.P Corte Real, navio onde se obteve apoio para realizacdo da dissertacao,
procedeu ao retrofit do sistema de refrigeracao para R407C em maio de 2018 onde se

espera obter resultados para comparar com o modelo apresentado na dissertacdo.

A substituicdo do sistema atual para um novo serd necessario, na medida em
qgue o GWP médio dos refrigerantes vai diminuir e, a substituicdo para um refrigerante
com valor baixo de GWP parece ser a solucdo a tomar. O novo sistema devera ser
equacionado de modo a garantir uma boa resposta em ambientes tropicais e que o
compressor disponha de uma capacidade volume deslocado que ndo permita ficar

limitado.

8.2 Trabalhos futuros

Embora seja provavel, devido a relatos acerca das missoes ja realizadas, que
existe dificuldades em retirar toda a carga térmica em ambientes tropicais, num
trabalho futuro, uma andlise detalhada das cargas térmicas dos navios da Classe Vasco
da Gama podera indicar, com um grau de certeza elevado, a carga térmica a que o

navio se encontra sujeito nesse tipo de ambientes.

O estudo de cargas térmicas podera contribuir diretamente para o projeto do
entdao novo sistema e assim equacionar o seu dimensionamento para este tipo de
ambientes sem comprometer o funcionamento em ambientes menos adversos, ja que,

tera de garantir uma grande variacao das diferentes temperaturas (ar e agua).
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Apéndices

Apéndice A

Tabela 17 - Vantagens e desvantagens do sobreaquecimento e sobrearrefecimento

Vantagens Desvantagens

Sobreaquecimento

Sub-arrefecimento

Garante o refrigerante em
vapor sobreaquecido no
compressor;

Aumenta a
refrigeragdo;
Aumento significativo do COP.

capacidade de

81

O refrigerante tera uma
temperatura mais elevada na
saida do compressor face a uma
compressao sem
sobreaquecimento;

Diminuigao da capacidade
frigorifica por kG de refrigerante;
O condensador podera ndo ter
capacidade caso se aumente o
sobrearrefecimento no sistema.
O sub-arrefecimento é o Unico
método para superar a perda de
pressaio na linha e garantir
liqguido no evaporador porque,
caso ndo acontegca, ocorre o
“flashing” e causa degradagdo no
sistema.



Apéndice B

Para calcular o AU do condensador utilizou-se as diferentes Ty yrp dos

parametros de funcionamento que se encontram na Tabela 18.

Tabela 18 - Temperatura média logaritmica do sistema de refrigeragéo em funcionamento com R22

| LMTD(K) | 14,65 | 14,22 13 | 13,93 | 15,25
e Poténcia do Condensador = 293 kW;

e LMTD=14,21K
e AU=20,61kW/K
e Massa de agua maxima =10 kG/s

o cp=4.18kJ/kG.K

As equagles 19, 20, 21 permitem calcular os parametros do método da
efetividade:
e Obtém-se NTU=0,492.
e £=0,389

Al - 293
e Poténcia Maxima = - 753,2 kW

753,2
(C X AT)condensador = T = 75,32

Os diversos parametros, apds serem calculados, permitem efetuar uma andlise

da performance do condensador com a variagao do caudal.
Tabela 19- Método da Efetividade - ParGmetros para o condensador instalado a bordo

Massa dgua Efetividade Poténciareal DeltaT

1 0,9927 74,77 17,89
2 0,9150 137,83 16,49
3 0,8067 182,28 14,53
4 0,7084 213,45 12,77
5 0,6269 236,12 11,29
6 0,5603 253,23 10,09
7 0,5055 266,56 9,11
8 0,4600 277,22 8,29
9 0,4218 285,93 7,60
10 0,3892 293,18 7,01
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Para o calculo dos parametros do evaporador/chiller considerou-se os valores

de projeto.

¢ Tentraaa=1013C

* Tsaiaa=6"C

Tevaporagao=1°C

e Massa de agua maxima =13,88 kg/s
®  Cigua=4.18 kI/kG.K

e Poténcia do Evaporador = 240 kW;
As equaglOes 18 e 19 permite calcular:

e AU=35,035kW/K

e LMTD=645K

Através das equagoes 19, 20, 21 calculou-se os parametros relativos ao método

da efetividade:

e NTU=0.4505

e Poténcia Maxima (caudal 4gua maximo) = ?= 533,5 kW

53
(c x AT)evaporador = = 38,44

Tabela 20 - Método da Efetividade - Pardmetros para o evaporador instalado a bordo

Massa agua Efetividade Poténcia Real DeltaT

1 0,999 38,43 9,85
2 0,984 75,71 9,70
3 0,938 108,24 9,25
4 0,876 134,80 8,64
5 0,812 156,18 8,00
6 0,752 173,51 7,41
7 0,697 187,72 6,87
8 0,648 199,54 6,39
9 0,605 209,50 5,96
10 0,567 218,00 5,58
11 0,532 225,33 5,25
12 0,502 231,70 4,95
13 0,474 237,29 4,68
14 0,452 241,62 4,46
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Apéndice C

O R407C para uma determinada pressao apresenta temperaturas diferentes
para o vapor sobreaquecido e vapor sub-arrefecido. Isso leva a que durante a
condensacdo e evaporac¢ao, mesmo nao considerando perdas de pressao, exista

variacdo na temperatura de condensacdo e evaporacao.

Para uma temperatura de condensacao entre os 40 °C e 50 °C, essa variacao de
temperatura situa-se nos 5 °C. Ja para temperaturas de evaporacao entre 0 °C e 10 °C,

a variagao situa-se nos 6 °C - .

As equacgoes 34 e 35 podem assim sofrer um ajuste, de modo, a ter um valor
fixo entre a relacdo de temperatura a considerar para o R407C e R22. Da equagao 34
facilmente se fixa o valor dessa variagdo — 2,5 °C. Este valor, na Function do modelo do

sistema de refrigeracao, ira subtrair ao valor da temperatura de condensacéo.

Ja a equacgdo 35 é necessario recorrer a uma aproximacao, ja que, o inicio da
evaporacdo da-se com o refrigerante em mistura. Ndo sendo possivel calcular os
paramentos no EES, definiu-se que a temperatura de evaporacdo do R407C
corresponde a mais 2°C da temperatura do R22, visto que, a temperatura Dew divide-
se por 3 na equagao 34 e, de forma aproximada sera esse o valor que sera obtido

independentemente dos valores as temperaturas a considerar.

84



Figura 14 - Propriedades do R407C
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Apéndice D

Com os valores de perdas de pressdo para o sistema a funcionar nos
parametros de projeto, foi utilizado a Function do EES que permite calcular essas
mesmas perdas. Os valores de AU ja previamente calculados e considerando que o U é
1000, permitem retirar, dimensionando um didmetro da seccdo do tubo, a velocidade
de escoamento, e o comprimento do mesmo. Estes dados, juntamente com a
temperatura de condensac¢do ou evaporacdo, permitem assim calcular as perdas de

pressao.

Para efetuar o dimensionamento, foi utilizado o R22 para temperaturas de 1° C
e 40 °C. Ao variar os diametros de secc¢do para o evaporador e condensador, os valores
da velocidade de escoamento e de comprimento alteram. Apos sucessivas alteracées

de diametro foi possivel dimensionar o condensador e evaporador.
Condensador:

e Perda de pressdo =47 kPa;

e Comprimento total = 677 m;

e Velocidade de escoamento = 1850 ;
e Caudal de massa de R22 =1,4 kg/s

e Diametro de sec¢do = 15,5 mm.
Evaporador:

e Perda de pressao =21 kPa;

e Comprimento total = 445 m;

e Velocidade de escoamento = 715 ;
e Caudal de massa de R22 = 1,4 kg/s

e Diametro de sec¢do = 25 mm.

Sendo a velocidade de escoamento diretamente calculada com a massa de
refrigerante, o R407C e R22 terdo os mesmos valores considerados. O R404a terd um

valor de 2800 e 1070 para o condensador e evaporador respetivamente.
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Apéndice E

Andlise ao 1234ze e 1234yf

As consideracdes efetuadas para esta analise tem contido um rendimento
volumétrico do compressor de 77% e rendimento isentrépico de 100%. Um
sobreaquecimento e sobrearrefecimento de 5°C e temperaturas de evaporacdo e

condensacdo de 1°C e 40°C.

O R1234ze apresentar-se como melhor substituto em relacdo ao R1234yf. Sdo
gases que apresentam-se como sendo ligeiramente inflamdveis e para um navio de
guerra poderd ndo serd melhor solucdo. As pressdes de trabalho de ambos os gases
considerados no estudo sdo bem inferiores quando comparados com a maioria dos

gases atualmente presentes no mercado.

Tabela 21 — Comparagdo entre R22, R1234ze e R1234yf

Entalpia Entalpia Entalpia R22 - Poténcia de

Compressor Condensador Er P Capacidade de refrigeragao

referéncia para
(ki/kG) (kI/KG) (kI/kG) o sistema atual
(Compressor)

m 28 182 158 5.65 1.55 kg/s 245
m 25 165 140 5.6 0.85 kg/s 120
1234yf 25 148 123 5 1.26 kg/s 142

kW

Os chamados novos refrigerantes, como os HFO e HC (Metano, Etano,..)
contém um volume de vapor bastante alto para as temperaturas de evaporagao
consideradas no sistema dos Navios Classe Vasco da Gama. A temperatura de saida no
compressor destes refrigerantes sao bem inferiores comparativamente a outros
refrigerantes em uso atual — uma grande vantagem. Este problema poderia ser
solucionado, no caso da mudanga para um destes, com um compressor com maior
capacidade volumétrica. Atualmente ja existem refrigerantes que usam na mistura o

R1234yf ou R1234ze, tornando-os ndo inflamaveis.
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Apéndice F

Grdfico 3 - Performance do sistema com temperatura de dgua salgada na entrada do condensador de 27,5 °C VS
temperatura de evaporagdo entre 0 °C e 3°C
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Grdfico 4 - Performance do sistema com temperatura de dgua salgada na entrada do condensador de 32,5 °C VS
temperatura de evaporagéo entre 0 °C e 3°C
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Apéndice G

Tabela 22 - Comparagdo da poténcia requerida para compresséo com os diferentes refrigerantes testados no modelo -
dgua salgada 30°C

Massa refrigerante  Volume especifico

(kG/ S) m3 kG Wcompressor
R22 1,34 0,04722 57,1
R404a 1,955 0,03249 64,32
R407C 1,328 0,04701 57,59
R1234yf 1,337 0,04904 35
R1234ze 0,9755 0,0676 25,73

Tabela 23 - Comparagdo da poténcia requerida para compresséo com os diferentes refrigerantes testados no modelo -
dgua salgada 35°C

Massa refrigerante  Volume especifico

(kG/s) m3/kG W compressor
R22 1,336 0,04643 61,05
R404a 1,982 0,03156 68,56
R407C 1,334 0,04588 61,42
R1234yf 1,343 0,04804 37,49
R1234ze 0,9763 0,06639 28,14
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Apéndice H

Figura 15 - Cdlculo do ciclo de refrigeragdo com R404a através de um diagrama PH (Mollier)
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Apéndice |

Na Tabela 24Error! Reference source not found. os resultados expressdes sao
retirados através da utilizacdo do programa Engineering Equation Solver (EES) para
validar os dados da . As expressdes que sao usadas no programa, vao de encontro a
um estudo tedrico, ou seja, ndo sdo consideradas perdas de pressdo, caudais e
temperaturas de dgua, rendimentos volumétrico e isentrdpicos fixos (valores indicados

no subcapitulo 2.2). O mesmo se verifica com a Tabela 25 para validar os valores da

Tabela 24 - Comportamento dos refrigerantes com temperatura de condensagéo de 40°C com o sistema atualmente
instalado — andlise tedrica com resolugéo no EES

Refrigerantes Entalpia Entalpia Entalpia cop Caudal Poténcia de
Compressor e T maximo refrigeragao
kj/ kG K] /KG k] /kG (kG/s) kW
R22 35,5 195,0 159,5 4,49 1,464 233,5
R404a 27,9 139,7 111,8 4,00 2,104 235,3
R134a 32,9 180,5 147,6 4,49 0,980 144,6
R407c 37,0 196,1 159,1 4,30 1,462 232,7
R1234ze 29,8 163,95 134,15 4,50 0,808 132,5

Tabela 25 - Comportamento dos refrigerantes com temperatura de condensagéo de 45°C com o sistema atualmente
instalado — andlise tedrica com EES

Refrigerante Entalpia Entalpia Entalpia cop Caudal Poténcia de
Compressor SETECy EEET maximo refrigeragao
kJ/kG K] /KG k] /KG (kG/s) kW
R22 39,7 192,4 152,7 3,85 1,433 218,9
R404a 30,9 134,4 103,5 3,35 1,941 200,8
R134a 36,5 176,5 140,0 3,83 0,954 133,5
R407c 41,0 192,0 151,0 3,68 1,427 215,5
R1234ze 33,1 160,0 126,9 3,83 0,785 126,9

91



Apéndice J

F-Gas regulation— Possible solutions for the retrofit dead end

Filipe Gongalves!, Miguel Cavique?!

'Escola Naval, Base Naval de Lisboa — Alfeite, 2810-001 Almada, Portugal
2UNIDEMI, CINAV & Escola Naval, Base Naval de Lisboa — Alfeite, 2810-001 Almada, Portugal

Abstract. The EU F-gas regulation of 2006 and the recast of 2014 are forcing the market
to reduce the use of refrigerants with high GWP in the air-conditioning industry. As a
result, the production of HFC refrigerants with higher GWP decreased, making the prices
of all HFC gases to increase. Any maintenance problem in a refrigeration system asks to
evaluate the retrofitting of the gas needing to know the expected behaviour of the system.
This paper aims to discuss the gases that can substitute the now-a-days HFCs, and the
impact the retrofit will cause is real air-conditioning systems. Many studies on retrofit
address the behaviour of the refrigeration cycle, but usually, do not take into account the
behaviour of the system as a whole. This paper models a water-to-water air-conditioning
system taking into consideration the evaporator and condenser heat exchangers, the
refrigeration cycle, the air-conditioning loop and the heat exchanger to the acclimatized
area. It uses data from a real water to water machine and models its behaviour with new
refrigerants. Moreover, the paper studies the performance of the system when subjected to
high condensing temperatures.

1 Introduction

The ozone layer depletion caused by chlorofluorocarbons (CFC) and hydrochlorofluorocarbons (HCFC)
refrigerants was discovery on the seventies. However, the regulation for the phase-out of these
refrigerants started on the 1% January of 1989 when the Montreal Protocol entered in force. The complete
phase out of the R12 ends on 2021 in some countries showing how long it takes to stop using a
refrigerant. Thanks to the world effort to eliminate the production gases with ozone depletion potential
(ODP) there are now strong evidences that the ozone layer is recovering.

By the end of the twenty century, the global warming made many authorities to discuss the need of
stopping the production of gases with high potential of warming the planet. The impact of the CO;
molecule over 100 years is the unitary reference to define the global warming potential (GWP) of a
molecule of gas. Most refrigerants in use in the EU are hydrofluorcarbons (HFC) with high GWP
needing, therefore, to be reduced.

On 2014 the European Parliament and the Council launched the regulation on Fluorinated greenhouse
gases or F-Gas Regulation. Chapter IV of the regulation forces a reduction in the amount of HFC to be
placed on the market. I will need to reduce by 89% until 2030 based on the average HFC amounts of the
period 2009 to 2012. According to the mentioned regulation, the average GWP of the refrigerants putted
in the market are dropping from 2000 on 2015 to 420 on 2030. On 2018 occurs the major reduction of
HFC forcing the market to reduce the value the average GWP of refrigerants placed in the market to the
value of 1260. It means that the weighted GWP by mass of all the refrigerants putted in the market on
2018 needs to be less than 1260. On 2018 the average values of the GWP dropped from 93% to 63% of
the average GWP occurred on the period above [1]. The reduction of HFC placed in a market in
expansion caused the price of it to increase by more than 500%. Moreover, the market did not prepare
itself to the regulation making the reaction on 2018 to keep the escalation of HFCs’ prices. Therefore, any
refrigeration cycle subjected to a major intervention in the coming years may need to change the
refrigerant and undergo a retrofit process.

Models to predict the behaviour of systems being retrofitted are more and more often used due to the
capability of programs and database platforms. The refrigeration models may use thermodynamic data
from refrigerants, empirical expressions or both to model the behaviour of the evaporator, condenser and
compressor, as well as the heat exchangers in the evaporator and condenser. A possible approach is a

! Corresponding author: cavigue.santos@marinha.pt
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semi-empirical model that uses data from the chiller manufactures in order to predict the behaviour of the
refrigeration system. It takes into account the clearance of reciprocating compressors, uses the e-NTU
method for evaluate the heat exchange and the refrigeration cycles equations [2].

There are many models regarding the evaluation of chillers. Some examples are models to evaluate the
performance of special coils, condenser with microchannel and to evaluate the influence of the oil mixed
in the refrigerant. However, ASHRAE Toolkit for refrigeration cycles, the Gordon-Ng Universal Chiller
Model and the DOE-2 model are still the basic models to evaluate the performance of chillers. The DOE-
2 model is a correlation model using polynomial function and the Gordon-Ng model do not make use of
the thermodynamic properties of the refrigerants [3]. Therefore, both are unable to discuss the problem of
the retrofit of new refrigerants. ASHRAE Toolkit allows evaluating the retrofit of refrigerant gases. It
assumes isentropic compression and treats the water flow as variable according to the loads. The heat
transfer coefficients are constant despite the variation of flow.

The contribution of this paper is to address the retrofit of a refrigeration cycle of an air-conditioning plant
considering the system as a whole. It studies the performance of the water to water chiller when subject to
extreme water temperature entering in the condenser heat-exchange of 35 °C. Models of refrigeration
systems usually take into account the water condenser cycle, the refrigeration cycle and the water
evaporator cycle. This study models in addition the air handling unit (AHU) in the cooling cycle using the
psychrometric evolution. Therefore it varies the heat transfer from the indoor conditions according to the
water temperature. Using the EES platform it evaluates the thermo-physical properties of each refrigerant
on appraisal, makes use of the isentropic efficiency and the volumetric efficiency according to the
pressure ratio of the compressor and takes into account the pressure drop of the refrigerant on the
condenser and on the evaporator.

Section 2 of this paper addresses the retrofit of nowadays refrigerants referencing some ideas regarding
long term solutions for the refrigeration equipment. Section 3 regards the thermodynamic model and the
results of the model are presented on section 4. Section 5 discusses the results and made some
conclusions regarding how to solve the problem of the retrofit of current refrigeration equipment
dedicated to air conditioning systems.

The paper shows that the most likely currently solutions for retrofitting needs flammable gases.
Moreover, shows that the retrofit study needs to take into account the power of the compressor as well as
the pressure at the condenser at extreme working conditions.

2 Retrofit gases

The GWP of the most used refrigerants in the air conditioning market, R407c, R410a, and R134a have
GWP higher than the average value allowed on 2018 (1260). Therefore, the amount of these gases need to
be reduced by more efficient equipment, by reducing leak and by using gases with low GWP for new
equipment and for retrofitting purposes.

A study on the retrofit of common refrigerants used nowadays shows that retrofitting with R32 allows
removing the same amount of heat with lower mass flux and lower compressor ratio. The study compared
the R22, R134a and R407c, which has high GWP to the R32, a refrigerant with lower GWP [4].

For temperatures below 0 °C the refrigerant recommended to replace the R22 have been the R507 or the
R404a due to the higher transfer capacity of these refrigerants. However, the COP of the refrigeration
cycle after retrofitting decreases [5]. Regarding the choice of new refrigerants to retrofit the existing ones,
it needs to take into account the safety, operating pressure, gliding and the specific volume at the suction
line [6]. A comparison between R22 and R404A, R407a, R407b, R407c, R507, and R410a shows that the
latest has energy consumption close to the R22. All other gases have energy consumption 5% to 15%
more than a R22 cycle. Moreover in the same paper the author states CO> is one of the most probable
refrigerants of the future [7].

The substituting of the most common gases in the market, R134a, R410a and R22 or R407c needs an
evaluation of the Physical Hazard Evaluation (PHE) the GWP and the ODP. Regarding the PHE all
proposed gases nowadays are non-toxic (A type), with classification Al non-flammable, A2L mildly
flammable and A3 flammable. R1234yf, R1234ze, R32, are classified as A2L and R290 (propane) and
R600a (butane) as A3. R1234yf, R1234ze are hydrofluoro-olefins (HFO), R32 is a HFC and the other two
hydrocarbons (HC). These gases are some of the most likely substitutes of the former refrigerants. For
this reason, they are compared in this paper. Other possible refrigerants are blends having, therefore,
properties and behaviours on the refrigeration circuit between the ones of the mentioned refrigerants.
Carbon dioxide can be the refrigerant of the future because it is a natural refrigerant. However it has a low
critical temperature and a high critical pressure compared to the commercial refrigerants as R22 or
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R404a. A possible solution can be a cascade cycle using CO, and NH3, both natural refrigerants, having
the advantage of using less mass of ammonia [8]. Withouse compared R22 with bends of refrigerants and
with R404a at two arrangements of temperatures at the evaporator and condenser of -28 °C to 38 °C and -
6 °C to 38 °C. The latest arrangement with application on air conditioning systems shows that R22 has
lower mass flux, lower liquid rate, but similar vapour rate, due to the changes of density of the
refrigerants [9].

3 Refrigeration Model

The model presented in this paper uses data from a R22 water to water stationary chiller with a
reciprocating compressor with six cylinders. Table 1 shows the data from the chiller, showing the
evaporator and condenser nominal powers, the maximum working pressure on the condenser, the
displacement flow and the water flow in the evaporator and condenser. The water flow in the evaporator
and condenser are steady, the refrigerant flow varies according to the volumetric efficiency that affects
the displacement flow. The condensing water enters in the condenser heat exchanger at 35 °C.

Regarding the AHU, the model studies the system at maximum external conditions of 32°C and 80% of
relative humidity, maintaining the indoor ambient at 24 °C and 50% of relative humidity. The AHU
supplies 74000 m>/h of airflow, which results from a mixture of 30% of outdoor air and 70% of return air
at indoor conditions. The supply air is cooled at the cooling coil of the AHU with a contact factor (cf) of
0.76 and the coil temperature depends on the water cooling temperature.

Table 1. Chiller data

Evaporator | Condenser Maximum Electric . Water flow | Water flow
pressure Displacement
power power Condenser | motor Flow [m¥/s] Evaporator | Condenser
(kW] (kW] [bar] (kW] (kg/s] (kg/s]
240 293 22 60 0.0817 13.9 10

The heat global heat transfer coefficient in the evaporator and condenser heat exchangers depends mostly
on the water side heat transfer rather than on the refrigerant side. Moreover, the fouling factor tend to
increase mostly on the water side of the heat exchanger, making the global heat transfer close to the water
heat transfer coefficient. In the refrigerant side the heat resistance is very small as there are high heat
transfers coefficients due to evaporating or condensing phenomena. The heat transfer coefficients of R22,
R134a, R507, R404a and R410a show increasing values as pressure goes up. Values on the evaporator
varies from 2000 to 4000 W/m?-°C and the heat transfer coefficients on the condenser from 8000 to
12000 W/m?-°C [10]. The model uses a constant global heat transfer coefficient (U) of 1000 W/m?-°C on
the condenser and on the evaporator heat exchanger. As a consequence AU is 35300 W/K on the
evaporator and 21600 W/K on the condenser.

Next paragraphs define the way to solve the four loops describing the most common calculations without
showing all equations to increase readiness. The model is highly coupled, what made the authors to
decouple the equations fixing one of the loops [11].

The equations of the condensing water loop and the ones of the refrigeration loop are computed in an EES
platform allowing to obtain a curve of the refrigeration power for each evaporating temperature. Because
the cooling water flow is constant, it makes possible to assume the coil temperature of the AHU. It is set
as 2 °C higher than the superheat temperature leaving the evaporator. This link allows solving the water
cooling loop and to decouple it from the AHU loop. Given the coil temperature of the AHU, the outdoor
and indoor thermo-hygrometric conditions and the outdoor airflow and supply flows, it is possible to
compute the cooling power of the AHU. The intersection of the equation of the AHU cooling power with
the mentioned equation of the refrigeration power, allows obtaining the working conditions of the system
as a whole for a evaporating temperature.

The model uses the é-NTU method to describe the heat exchange in the condenser. Assuming the
condenser is at a constant temperature the efficacy of the heat exchanger is &=1—exp(—NTU), NTU

being the number of thermal units. The isentropic efficiency of a reciprocating compressor [12] is taken
as an average of the range of working pressure set at 0.774. The volumetric efficiency of the reciprocating
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compressor [13] is computed according to the expression 7, =0.94-0.046-r , being r, the pressure ratio

between the suction and the discharge pressures of the compressor. The pressure drop in the condenser
and in the evaporator in the two—phase region is a correlation of the pressure-drop “a” of the liquid fluid
and the pressure drop “b” of the gas fluid in a tube of the same dimension, given by

dP . . .
(E) =(a+2(b-a)x) x(1- x)"* +bx® . The superheat provided by the thermal expansion valve is 5
frict

°C allowing to control the mass flow rate in the circuit. The mass flow rate depends on the specific

volume v. of the gas entering into the compressor according to % :M, where V& s the
v

disp
displacement flow defined at Table 1.
Regarding the psychrometrics of the AHU, the mixing point M is in line linking the indoor (RA4) and

outdoor (OA) condition at the temperatureT,, =T,,x0,3+T,, x0,7. The supply point (S4) has

temperature Tg, =cf x(T,, =T,y )in the line that links M to the coil temperature and depends on the
contact factor ¢f* of the coil. Finally the calculation of heat removed by the AHU, Oy, requires knowing

the enthalpy 4 of the S4 and M points computed by Qg =M x(hg —hy, ) .

4 Results

Table 2 shows the results of the model for each refrigerant showing the value of the GWP for each
refrigerant. R404a is presented because it was used to retrofit R22 in refrigeration premises. All results
exceeding the maximum working conditions, regarding motor power or pressure at the condenser, are in
bold.

Table 2. Data from the refrigeration model at 35 °C condensing temperature

Refrigerant Py T p1 P> APcond APevap Qref Wc

(GWP) [bar] [°C] | [kg/m3] | [bar] [bar] [bar] [kW] [kW]
R22

(1810) 5,05 0,4 21,5 19,85 0,31 0,18 194 61,1
R404a

(3940) 6,24 1,2 31,7 23,63 0,38 0,25 187 68,6
R407¢

(1620) 5,29 3,0 21,8 21,23 0,28 0,17 190 61,4
R134a

(1300) 3,49 4.9 17,1 12,28 0,27 0,15 152 37,8
R410a

(1920) 7,95 -0,1 30,4 32,32 0,21 0,15 206 77,8

R1(2<314)1yf 3,73 5,0 20,8 12,17 0,35 0,18 148 37,5

R1(2<31‘)‘26 2,92 6.9 15,1 8,887 0,27 0,14 128 28,1
R32 8,04 -0,3 21,9 32,98 0,13 0,09 210 74,2
(650) b b b b b b 9
R(259)0 5,07 2,1 11,0 16,91 0,19 0,09 180 53,1

Table 2 shows that the chiller with R22 gas at extreme conditions exceeds the maximum power. It shows
the equipment with R407c to have a similar behaviour as well as with R290, both with slight reduction of
cooling power. R404a, R410a or R32 are not solutions to retrofit the R22, because the pressure at the
condenser needs to increase too much. The equipment being unable to do it will crash or will not transfer
the total amount of heat at the condenser. It causes the fluid to go out of the condenser at two-phase state
and to leave the evaporator with high superheat. The results also show the possible retrofit of R134a by
R1234yf with a slight reduction on the refrigeration power. Moreover R32 has similar data to the one of
R410a.
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5 Discussion and Conclusions

The results are in accordance to the possible solutions to retrofit commercial gases on the market. R290
(propane) can retrofit installations using R22 or R407c¢ reducing the cooling power by less than 5%, but
having the disadvantage of being flammable (A3). R32 is a possible solution to retrofit R410a being
mildly flammable (A2L). However, R32 having a GWP of 650 will be a transition solution. Blends of
R32 (HFC) and other gases may help extending the working life of equipment designed to work with
R410a. Equipment formally supplied with R134a may use R1234yf (HFO) as retrofit gas, which is
classified as A2L. Once more, blends of R1234yf or R1234ze and HFCs may produce gases for a
transition period. Therefore, the possible solutions nowadays have PHE classification of A2L or A3.
Blends of HFO gases with HFC gases can be a transition trade-off solution targeting to achieve an Al gas
with GWP lower than 420. Maybe, the future will be back with CO, and NHs.
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Apéndice K

Function
Ciclo_Refrigeracao(Tevap;Tcondensacdo_entrada;cp;Tentrada agua_salgada;R$;sobreaqueci
mento;G;P_i;d;L;x_in; x_out;G_evap;d_evap;L_evap;x_in_evap; x_out_evap;AU)
b:=0
T[3]=Tcondensac¢éo_entrada
Repeat
"I Expansora"
T[4]=Tevap-R407evap(R$)
T[3]=T[3]-R407cond(R$)

X[1]=1
DELTAP_CONDENSADOR=DELTAP_2phase_horiz(R$;G;P_i;d;L;x_in; x_out)

h[3]=enthalpy(R$;T=T[3];x=0)
s[3]=entropy(R$; T=T[3];x=0)
P[4]=pressure(R$;T=T[4];h=h[3])
P[1]=P[4]

h[4]=h[3]
X[4]=quality(R$;h=h[4];P=P[4])
s[4]=entropy(R$;h=h[4];P=P[4])

P_i_evap=Pressure(R$;T=T[4];h=h[4])
DELTAP_EVAP=DELTAP_2phase_horiz(R$;G_evap;P_i_evap;d_evap;L_evap;x_in_evap;
X_out_evap)
P[11]=P[1]-DELTAP_EVAP
T[1]=temperature(R$;x=x[1];P=P[11])
T[11]=T[1]+sobreaquecimento

"I Compressor"
h[1]=enthalpy(R$;T=T[11];P=P[11])
s[1]=entropy(R$; T=T[11];P=P[11])
v[1]=volume(R$; T=T[1];x=x[1])
P[2]=pressure(R$; T=T[3];x=0)
P[22]=P[2]+DELTAP_CONDENSADOR
Rp=P[22]/P[11]

eff=0,774
h_2_ID=ENTHALPY(R$;P=P[22];5=s[1])
W_c_ID=(h_2_ID-h[1])
renvolcompre=0,94-0,046*Rp
m[1]=renvolcompre*0,0817/v[1]
WI[1]=(W_c_IDI/Eff)

h[2]=h[1]+W[1]
s[2]=entropy(R$;h=h[2];P=P[22])
T[2]=temperature(R$;h=h[2];P=P[22])

Tempdesaidadocompressor=T[2]

B[1]=m[1];
B[2]=294*cp/4180/(h[2]-h[3])
B[4]= 60/ W[1]
B[3]=240/(h[1]-h[4])
m=MIN(B[L..3])

97



EVAP_kg=(h[1]-h[4])

W_Compressor[1]=m*W[1]
Q_Evaporador[1]=m*(h[1]-h[4])
Evaporador=Q_Evaporador[1]
DeltaTglicol=Q_Evaporador[1]/(4,18*13,88)
DeltaTsalgada=(m*(h[2]-h[3])/(cp*10))*1000
Tsaidaaguaglicol=DeltaTglicol+Tevap+sobreaquecimento

Fim da function

"Variaveis que sofrem mudangas no ciclo"

G=m/(0,0155*0,0155*P1I)

G_evap=m/(0,025*0,025*PI)

i=T[3]

T[3]= DeltaTsalgada/(1-EXP(-AU/(10*cp/1000)))+Tentrada_agua_salgada
a=ABS(i-T[3])

b=b+1

Until (a<0,05)

Ciclo_Refrigeracao=T[3]-R407cond(R$)

End

Function R407evap(R$)
If (R$ ='R407c") Then
Soma=2

Else

Soma=0

EndlIf

R407evap=Soma

End

Function R407cond(R$)
If (R$ ='R407c") Then
Tcond=2,5

Else

Tcond=0

EndIf
R407cond=Tcond

End

"IValores de entrada- alterados pelo utilizador"
Tevap=1
sobreaquecimento= 5[C] "Sobreaquecimento”
S=30
Tentrada_agua_salgada=30
R$="R22' "REFRIGERANTE do Sistema "

"IValores de entrada - ndo alterar"

T=Tentrada_agua_salgada

cp = SW_SpcHeat(T;S)

DeltaT=7

AU=21,6 " AU do Condensador"
Tcondensacao_entrada= DeltaT/(1-EXP(-AU/(10*cp/1000)))+Tentrada_agua_salgada
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"Dimensdes do evaporador e condensador”
"Condensador"

d=15,5 [mm]

L=656
X_in=1
x_out=0
G=1850

"Evaporador"

d_evap=25 [mm]
L_evap=445
X_in_evap=0,35
X_out_evap=1
G_evap=720
$endif

Corpo do Programa
P_i=Pressure(R$;T=Tcondensacdo_entrada;x=1)

Tcond=Ciclo_Refrigeracao(Tevap;Tcondensacado_entrada;cp;Tentrada_agua_salgada;R$;sobr
eaquecimento;G;P_i;d;L;x_in; x_out;G_evap;d_evap;L_evap;x_in_evap; x_out_evap;AU)

T[3]=Tcond
T[4]=Tevap-R407evap(R$)

X[1]=1

DELTAP_CONDENSADOR=DELTAP_2phase_horiz(R$;G;P_i;d;L;x_in; x_out)

h[3]=enthalpy(R$;T=T[3];x=0)
s[3]=entropy(R$; T=T[3];x=0)
P[4]=pressure(R$;T=T[4];h=h[3])
P[1]=P[4]

h[4]=h[3]
x[4]=quality(R$;h=h[4];P=P[4])
s[4]=entropy(R$;h=h[4];P=P[4])

P_i_evap=Pressure(R$;T=T[4];h=h[4])
DELTAP_EVAP=DELTAP_2phase_horiz(R$;G_evap;P_i_evap;d_evap;L_evap;x_in_evap;
X_out_evap)

P[11]=P[1]-DELTAP_EVAP

T[1]=temperature(R$;x=x[1];P=P[11])

T[11]=T[1]+sobreaquecimento

h[1]=enthalpy(R$; T=T[11];P=P[11])
s[1]=entropy(R$; T=T[11];P=P[11])
v[1]=volume(R$; T=T[1];x=x[1])
P[2]=pressure(R$; T=T[3];x=0)
P[22]=P[2]+DELTAP_CONDENSADOR
Rp=P[22]/P[11]

eff=0,774
h_2_ID=ENTHALPY(R$;P=P[22];s=s[1])
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W_c_ID=(h_2_ID-h[1])
renvolcompre=0,94-0,046*Rp
m[1]=renvolcompre*0,0817/v[1]
WI[1]=(W_c_ID/Eff)

h[2]=h[1]+W[1]
s[2]=entropy(R$;h=h[2];P=P[22])
T[2]=temperature(R$;h=h[2];P=P[22])

Tempdesaidadocompressor=T[2]

B[1]=m[1];
B[2]=294*cp/4180/(h[2]-h[3])
B[3]= 240/(h[1]-h[4])

B[4]=60/ W[1]

m=MIN(BJ[1..3])
W_Compressor=m*W[1]
W_Evaporador=m*(h[1]-h[4])
W_Condensador=m*(h[2]-h[3])

DeltaTglicol=W_Evaporador/(4,18*13,88)
DeltaTsalgada=(m*(h[2]-h[3])/(cp*10))*1000

Tsaidaaguaglicol=DeltaTglicol+Tevap+sobreaquecimento

100



Anexos

Anexo A

Figura 16 - Vista geral da planificagdo do N.R.P. Vasco da Gama - Ventilagdo por compartimento (trocas de ar internas
e/ou externas)
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Figura 17 - Planificagdo detalhada de uma zona do N.R.P. Vasco da Gama - Ventilagdo por compartimento (trocas de ar
internas e/ou externas)
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Anexo B

No presente anexo encontram-se algumas caracteristicas da valvula expansora
bem como os restantes modelos da mesma série (dados retirados de informacao do

fabricante — datasheet).

e  One valve type for expansion, hot-gas and suction throttle applications
e Hermetically sealed towards outsider

e Selectable standard interface DC 0/2...10 V or DC 0/4...20 mA

e High resolution and control accuracy

e  Precise positioning control and position feedback signal

e  Short positioning time (< 1 s)

e (Closed when deenergized

e  Robust and maintenance-free

e Six valve sizes with kys values from 0.25 to 12 m3/h
Use

The MVL661..-.. refrigerant valve is designed for modulating control of
refrigerant circuits including chillers and heat pumps. It can be used in
expansion, hot-gas and suction throttle applications as well as with all
commonly used safety refrigerants (R22, R134a, R227ea, R404A, R407C,
R410A, etc.) and R744 (CO).

Type reference| DN|  kvs kvs Xpma| QOE Qo H Qo b
[m¥h] | reduced D) | X [kw] [kw] [kw]
[m3h] [MPa]
0.40 47 9.2 1.7
MVL661.15-0.4 | 15 025 29 57 1.0
1.0 117 23 4.2
MVL661.15-1.0 | 15 0.63 74 14 2.6
25 25 293 57 10
MVL661.20-2.5 | 20 16 187 37 6.6
6.3 737 144 26
MVL661.25-6.3 | 25 p 468 92 17
10 16 117 230 42
MVL661.32-10 | 32 0
6.3 740 140 26
12 2) 2) 50
MVL661.32-12 | 32 . 0.2 2) 2) 33
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2 63% of kys, refer to "kvs reduction" on page 4

2 MVL661.32-12.0 is only approved for suction throttle applications

kvs Nominal flow rate of refrigerant through the fully open valve (Hio0) at a differential pressure of
100 kPa (1 bar) to VDI 2173

Qo E Refrigeration capacity in expansion applications
Qo H Refrigeration capacity in hot-gas bypass applications

Qo D Refrigeration capacity in suction throttle applications and Xp = 0.5 bar Qo With
R407Catto=0°C,tc=40°C

The pressure drop across evaporator and condenser is assumed to be 0.3 bar each, and 1.6 bar upstream of

the evaporator (e.g. spider).

The capacities specified are based on superheating by 6 K and subcooling by 2 K.

The refrigeration capacity for various refrigerants and
operating conditions can be calculated for the 3 types of
application using the tables on page 14 .

For accurate valve sizing, we recommend the valve selection

program "Refrigeration VASP".
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