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Resumo

Devido a inexisténcia de programas de simulacédo de edificacdes capazes de
modelar em detalhe tanto a transferéncia combinada de calor, vapor e liquido em
elementos porosos de edificagbes como sistemas centrais de climatizacdo,
elaborou-se um algoritmo computacional genérico e flexivel para simulacéo
integrada de sistemas de climatizacdo do tipo expansao-indireta com edificacfes
multizonas.

Nesse algoritmo, foram descritos modelos matematicos para o sistema
primario, compreendendo chiller, torre de resfriamento e bombas de circulacdo
primaria e de condensagdo. Para o sistema secundario, foram considerados
modelos para a serpentina de resfriamento e desumidificacdo, umidificador,
ventilador e caixa de mistura. Esses modelos mateméaticos foram integrados ao
programa de simulacdo de edificacbes DOMUS, permitindo a realizacdo de
simulacdo higrotérmica de edificacbes combinada a simulacdo do sistema e da
planta de climatizacao.

Resultados de simulacdo sao apresentados na seguinte ordem: i)
comparacao entre os programas DOMUS e VisualDOE para verificar o desempenho
dos modelos do sistema de climatizacédo, indicando uma concordancia razoavel
entre os programas; ii) comparacao entre sistemas primarios resfriados a ar e a
agua, ilustrando a flexibilidade do uso do algoritmo e as vantagens do sistema a
agua,; iii) andlise da influéncia dos fendmenos de adsorcdo e dessor¢édo no calculo
de carga térmica e no consumo de energia, mostrando que a desconsideracao
desse fendbmeno pode resultar em superdimensionamento do sistema de
climatizacdo em 13% e subestimativa do consumo de energia em 4% para o estudo
de caso definido neste trabalho.



Abstract

Due to the nonexistence of a building simulation program that can
simulate in details the combined heat, vapor and liquid transfer in porous
elements and the HVAC systems, a generic and flexible computational algorithm
has been elaborated in order to integrate models for both HVAC systems and
multizone building models.

In that algorithm, mathematical models for the primary system -—
composed of chiller, cooling tower, primary pumps and condensation pumps —
have been described. For the secondary system, models for the cooling and
dehumidifying coil, humidifier, fan and mixing box have been considered. Those
mathematical models have been integrated into the whole-building simulation
program DOMUS, allowing to perform hygrothermal building simulation
combined to HVAC systems and plant simulation.

Simulation results are presented in the following order: i) comparison
between DOMUS and VisualDOE programs to verify the performance of HVAC
systems models, which has indicated a reasonable agreement between both
programs; ii) comparison between air and water cooled primary systems,
illustrating the flexibility of the use of the algorithm and the advantages of the
water-based system. iii) analysis of the influence of the adsorption and
desorption phenomena on the calculations of thermal loads and energy
consumption, showing that the disregard of moisture may oversize the HVAC
system in 13% and underestimate the cooling energy consumption in 4% for the
case study defined in this work.
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Capitulo 1

Introducao

A energia ou consumo de combustivel necessério em sistemas de
condicionamento de ar HVAC (Heating, Ventilation and Air Conditioning) tem um
impacto direto no custo de operacao de uma edificagdo e um impacto indireto no
meio ambiente. A partir da década de 70, com a crise mundial de energia,
muitos trabalhos de pesquisa foram iniciados com o objetivo de reduzir o
consumo de energia em edificagbes, com projetos direcionados ao
gerenciamento pelo lado da demanda (Demand-Side Management -DSM).

No Brasil, 46% do consumo de energia elétrica é atribuido a edificacbes
residenciais, comerciais e publicas (MME, 2003), sendo que nas edificacbes
comerciais a maior parte da energia consumida é devido principalmente aos
sistemas de climatizac&o, o que aponta para uma importante direcdo de tema de
pesquisa.

Os aspectos relacionados ao consumo de energia de grandes edificacdes
residenciais e comerciais levaram ao desenvolvimento de programas de
computador capazes de analisar cenarios complexos. Os objetivos eram a
reducdo e o uso racional de energia nas construcdes, caracterizados por Varios
fatores que poderiam ser levados em conta tais como a geometria da edificacéo,
padrdes de uso, iluminacdo e os sistemas de climatizacéo.

A necessidade de conhecer o comportamento detalhado do fendmeno
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fisico e o grande avanco dos computadores conduziram varios grupos de
pesquisa a desenvolverem programas de simulacdo nos anos 70 e 80 tais como
NBSLD, HVACSIM, DOE-2, BLAST, ESP-r e RADIANCE. Recentemente com o
avanco extraordinario do hardware e software de computadores, programas de
CFD (Computational Fluid Dynamic) comecaram a ser desenvolvidos e usados
intensamente tais como FLUENT, CFX e PHOENICS. Os resultados
encontrados por esses programas de simulacdo podem ser usados diretamente
no entendimento do comportamento térmico de edificacdes, fornecendo dados
tais como a distribuicdo da temperatura do ar, a velocidade do ar e campos de
pressdo e umidade para analises de conforto ambiental (Mendes et al., 2001a).

A simulacdo de energia em edificacbes é baseada nos métodos
tradicionais de célculos de carga e de energia em projetos de aquecimento,
ventilagdo e condicionamento de ar (HVAC) (ASHRAE,1993). A finalidade do
calculo da carga é determinar os picos de carga térmica nos projetos dos
sistemas de climatizacdo para dimensionar e projetar 0os equipamentos e a
planta; a finalidade do célculo da energia € estimar a necessidade de energia da
edificacdo para conhecer as cargas necessérias durante todo o ano. A
simulacdo de energia em edificagbes € realizada para analisar o rendimento
energético de uma edificagdo dinamicamente e para entender a relacdo entre os
parametros de projeto e as caracteristicas de uso da energia da edificacao.
Informagbes detalhadas sobre o consumo de energia da edificacdo, as
condicbes ambientais internas e 0s equipamentos e o rendimento da planta
podem ser obtidas para uma avaliacdo do projeto e da selecdo do sistema.

A Figura (1.1) mostra os elementos principais da simulagéo de energia em
edificacdes (Clarke e Irving, 1988). Dentro do sistema de simulacéo, sdo usados
quatro modelos bésicos para representar 0s principais componentes que afetam
o fluxo de energia da edificacéo:

Modelo da edificacao.
Modelo do sistema HVAC (sistema secundario).
Modelo da planta HVAC (sistema primario).

Modelo do sistema de controle.
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As entradas para o sistema de simulagéo séo as descri¢cdes da edificacao
e 0s parametros de projeto; a condicdo de contorno € o arquivo climatico do
ambiente externo. Os dados de saida sdo o consumo de energia, pico de
demanda e as condigbes ambientais internas. Geralmente, o objetivo da
modelagem é fornecer condi¢Bes internas para conforto térmico mantendo
niveis de consumo de energia aceitaveis - para otimizar o rendimento do
sistema ou para comparar diferentes opcdes de projeto baseado em seus custos
de instalagéo.

Influéncia
do clima

: Modelo da ' CondigBes
i edificacdo | p  ambientais
! : internas
|

Parametros i Modelo do !

de projeto Ly sistema HVAC :

da edificacdo ! Sistema de i
[ controle do .
| modelo ! Rendimento
i Modelo da P energético
i planta HVAC
|
|
i

Simulacdo do Sistema

Figura1.1 Elementos principais da simulacéo de energia de edificagbes.

Para implementar sistemas de simulacdo em programas de computador,
podem ser utilizadas diferentes aproximacdes de modelagens e técnicas de
solucdo (Hensen, 1995; Clarke, 1985). Embora o método e o nivel de detalhe
possam variar em diferentes programas, a aproximacao geral para a simulacao

energética € similar.
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1.1 Sistemas de Condicionamento de Ar

As principais fun¢des de um sistema de condicionamento de ar (AC) s&o
aquecer, resfriar, umidificar, desumidificar e distribuir o ar condicionado
apropriadamente limpo para compensar as cargas latentes e sensiveis impostas
ao ambiente condicionado.

Os sistemas de condicionamento de ar sédo divididos em dois grupos, os
guais sdo denominados: sistema de expansdo direta e sistema de expansao
indireta (dgua gelada).

Os sistemas de expansao direta sdo denominados desta forma, pois o
calor do ar é retirado diretamente por um sistema de refrigeracdo. Como
exemplos de sistemas de expansédo direta tém-se: sistema Mini Split, sistema
Self Contained e central compacto com condensador resfriado a ar ou a agua e
com condensador remoto resfriado a ar.

Os sistemas de condicionamento de ar do tipo expanséo indireta, também
conhecidos como sistemas de agua gelada, utilizam a agua como liquido
intermediario para retirar calor dos ambientes condicionados. Este tipo de
sistema apresenta dois subsistemas interconectados, que sdo denominados de
sistemas primario e secundario, conforme mostrado na Fig. (1.2).

O sistema secundario, também conhecido como fan-coil, € o responsavel
direto pelo condicionamento do ambiente. Pode ser instalado diretamente no
local, ou proximo ao ambiente, sendo que neste Ultimo caso emprega-se uma
rede de dutos para fazer a distribuicdo do ar. Os sistemas basicos secundarios
sdo do tipo zona Unica ou multiplas zonas, ou seja, podem condicionar apenas
um ambiente ou varios ao mesmo tempo. Podem ser projetados para fornecer ar
a volume constante ou a volume variavel. O condicionador de ar €
freqientemente instalado fora da area climatizada, podendo estar adjacente ao
sistema primario ou a consideraveis distancias (ASHRAE 1996). O sistema
secundéario (Fig. (1.2)) pode ser composto por diversos componentes, tais como:
caixa de mistura, a qual tem a finalidade de fazer a mistura do ar externo com o

ar de retorno; serpentina de resfriamento ou de aquecimento, onde circula agua
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gelada ou quente, responsavel pelo resfriamento ou aquecimento do ar;
umidificador, o qual faz a umidificagdo do ar quando existe a necessidade
através da adicao de

Sistema S ecundirio
Condicionamenty do Ar
Distribuigdn de frio‘calor
Arp_-:-. / Cabra de mistwa "\ Ventilador
e " de retomo
1 ()
e @ ambiente
Ll
“damper” (— Trocador de Calor 1\
\d R \E"clnmpﬂ' Sementina de Serpentina de .
i aquecimento  Tesfriamento ‘ Ihp' °
extEn ol 3 — » — T idificadar ambilente
-
-
-~
[~ | || Resisténcia
“damper” - L o s
Filtro Ventilador de Vilvulas Elétnca

insuflamento

/

Ststema Primdrio

r""_ Produgie de Calor r — P cutras
unidades
 — Bomba
- | 4 B cutras
(" unichades
\\ Aquecedor ))
(F Produgio de Frio \

Baneca de Gelo Bomba

N Ol

Bomba [ 1

e 1
>

Torre de restnamento

2 -

Figura 1.2 Esquema de um sistema de climatiza¢do de expanséo indireta.
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vapor; resisténcia elétrica, com a funcdo de fazer o reaquecimento do ar quando
a temperatura estiver abaixo da temperatura de insuflamento; e o ventilador
responsavel pelo fluxo de ar insuflado no ambiente a ser condicionado.

O sistema priméario tem a funcdo de suprir o sistema secundario com
agua quente para aquecer os ambientes ou agua gelada para resfria-los. Os
componentes e equipamentos que fazem parte do sistema primério (ver
Fig. (1.2)) sé@o os resfriadores de liquido (chillers), torres de resfriamento,
bombas de circulacéo, caldeiras e tanques de termoacumulagéo.

Os chillers séo responséveis pelo fornecimento de agua gelada, enquanto
a agua quente é fornecida por caldeiras. Conforme mostrado na Fig. (1.2), a
ligacdo entre os sistemas primario e secundério é feita através de tubulaces
que podem conduzir agua gelada ou agua quente.

O resfriamento ou aquecimento do ambiente € feito através da agua
gelada ou agua quente que entra no climatizador (fan-coil) passando pela
serpentina. Para um sistema de aquecimento a agua ao passar pelo
climatizador sofre uma diminuicdo na temperatura e retorna a caldeira para ser
novamente aquecida.

No caso de um sistema de resfriamento, apds passar através do
climatizador, a 4gua sofre um aumento de temperatura e retorna ao resfriador
de liquido que através de um ciclo de refrigeracéo retira o calor da 4gua e
transfere para uma segunda rede de agua, a de condensacao, caso o resfriador
seja com condensacdo a agua ou para o ar através de um fluxo de ar for¢cado
por ventiladores se o resfriador for com condensagdo a ar. O circuito de
condensacao faz com que a agua que sai do condensador do resfriador
levemente aquecida abaixe sua temperatura mediante contato com ar, o qual é
otimizado através da torre de resfriamento, que a medida que produz o
gotejamento da agua que cai da parte mais alta, também produz uma corrente
de ar com ventiladores cruzando os fluxos. A agua arrefecida cai no reservatorio
da torre e retorna para o condensador do resfriador de liquido.

O foco deste presente trabalho esta voltado ao estudo dos sistemas de

expanséo indireta levando em conta apenas o resfriamento.
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1.2 Reviséao Bibliografica

Hensen (1991) em sua tese de doutorado apresentou o desenvolvimento
de uma ferramenta para avaliar o desempenho energético em edificacbes a qual
trata a edificacdo e a planta de condicionamento de ar como um sistema
dinAmico integrado. Ele descreve uma técnica “modular-simultanea” para a
simulacdo combinada do aquecimento e do escoamento do ar na edificacdo e
na planta.

Bourdouxhe e André (1997) simularam uma planta de resfriamento de um
edificio cuja demanda maxima de resfriamento era 5 MW. A planta era composta
por resfriadores de liquido (chiller), torres de resfriamento e bancos de gelo. A
simulagdo da planta foi realizada com o software TRNSYS. O objetivo de seu
trabalho foi analisar o impacto no desempenho da planta através de mudancas
na estratégia de controle do sistema.

Chow et al. (1997) descreveram em seu trabalho uma aproximacéo para
a modelagem dos componentes de uma planta de condicionamento de ar,
baseada na nocdo de “partes primitivas” para representar 0S Processos
fundamentais de transferéncia de calor e massa. Nesta aproximacéo, diferentes
componentes podem ser representados pela combinacdo de diferentes sub-
modelos. A principal vantagem da aproximag&o encontra-se na sua flexibilidade
em relacdo a multiplicidade dos sistemas da planta.

Lam et al. (1997) apresentaram um trabalho sobre o desenvolvimento de
modelos de regressao e equacdes de energia, para o prognostico do rendimento
energético de um sistema completo de condicionamento de ar de um edificio,
usando técnicas de regressao simples e multiplas. Os resultados encontrados
com os modelos de regressao foram comparados com resultados simulados no
programa DOE-2 (Winkelmann et. al, 1993), demonstrando os beneficios e os
potenciais de uma aproximagao para expressar o rendimento energético de uma
edificagéo.

Corréa (1998) apresentou em sua tese de doutorado o desenvolvimento
de modelos de condicionadores de gabinete, onde estes modelos foram
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integrados ao programa ESP-r (Environmental System Performance) para
realizar as simulagbes e demonstrar as potencialidades dos modelos. Ele
desenvolveu quatro modelos numéricos para representa-los: empirico com
condensacao a ar, empirico com condensacdo a &agua, semi-empirico com
condensacao a ar e semi-empirico com condensacdo a 4gua acoplado a torre
de arrefecimento em contra corrente.

Jacquard (1999) apresentou a modelagem dinamica de uma pequena
instalacdo com aquecimento e condicionamento do ar em um edificio
residencial. O estudo foi realizado usando o software de modelagem ALLAN,
que atualmente estd acoplado com software CISI's NEPTUNIX. O objetivo de
seu trabalho foi predizer as caracteristicas de desempenho do sistema global e
determinar os parametros do modelo dinamico os quais influenciam o COP do
sistema. Foi observado que o COP depende das condi¢cdes externas, tais como
temperatura e umidade relativa.

Cui et al. (1999) desenvolveram um método de modelagem para um
processo de controle automatico de temperatura e umidade em uma tipica sala
de escritério. Uma parte do ambiente era condicionada por dois sistemas de
expansao direta (FCU) e uma outra parte por um sistema de agua gelada (AHU).
O consumo total de energia no caso do controle simultaneo foi 60% maior do
gue no caso onde apenas o controle da temperatura era feito. O controle
simultaneo da temperatura e umidade interna reduziu aproximadamente 10% da
umidade relativa dentro da sala.

Villani (2000) apresentou uma metodologia para a modelagem e
simulacdo de estratégias de gerenciamento de sistemas de condicionamento de
ar onde focalizou-se a integracdo do sistema condicionamento de ar com 0s
demais sistemas de um edificio. A metodologia apresentada em seu trabalho
visou, através da simulagdo, fornecer dados para a analise do ambiente e do
sistema de condicionamento de ar considerando estratégias de controle cuja
evolucdo € determinada, entre outras coisas, pela ocorréncia de eventos em
outros sistemas.

Knabe e Le (2001) realizaram uma simulagéo em edificacdes em conjunto
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com um sistema de climatizagdo, especificamente um sistema “split”,
considerando o comportamento térmico e a umidade no perimetro das paredes.
Através desta simulacdo, pdde-se calcular o consumo de energia e o
comportamento do controle em fungcdo da dinamica da temperatura e da
umidade.

Lebrun (2001) realizou uma simulagdo de um sistema de climatizagao
com a ajuda do EES (Engineering Equation Solver). O sistema de climatizagao
considerado era formado por um conjunto de quatro resfriadores de liquido
(chiller), quatro tanques de banco de gelo e cinco torres resfriamento. A maioria
dos modelos de componentes usados foi retirada do ASHRAE HVAC1 Toolkit
(Bourdouxhe J.P. et al, 1999).

Nassif et al. (2003) apresentaram a modelagem dos componentes de um
sistema de climatizacdo existente. O sistema modelado era um sistema VAV
(volume de ar varidvel) composto por ventiladores, dampers e serpentina de
resfriamento. Foram obtidos os modelos de cada componente (ventilador,
damper e serpentina de resfriamento), os quais foram validados através de
dados monitorados no sistema real.

Yu e Paassen (2004) discutiram uma modelagem matemética, de uma
sala com condicionamento de ar, com modelos construidos em duas
aproximagoOes diferentes, bloco Simulink e bond graph. Eles realizaram uma
comparacdo entre os dois métodos e discutiram suas vantagens e
desvantagens. Eles demonstram também que a combinacdo entre as duas
aproximacgoes, para elaborar modelos complicados de sistemas de climatizagao
em edificacdes, na aplicacdo do modelo baseado na detec¢éo e diagndstico de

falhas € uma boa solucéo.

1.3 Contextualizagcdo

Visando contribuir com o estudo de redugao de consumo de energia em
edificacOes e o aprimoramento de programas de simulacéo, alguns trabalhos na

area de climatizacdo véem sendo realizados no ambito da pesquisa do grupo do
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Laboratorio de Sistemas Térmicos (LST) da Pontificia Universidade Catdlica do
Parana. Cherem-Pereira (2003) desenvolveu modelos para simulacdo de
condicionadores de ar de janela, integrando-os com o programa DOMUS
(Cherem-Pereira e Mendes, 2003a-2003b). Barbosa e Mendes (2003, 2004) e
Novak et al. (2004) elaboraram modelos para simulagdo em regime transiente
de sistemas secundarios, sendo que Novak também fez a integragcdo com o
sistema primério (chiller e torre de arrefecimento) através de modelos quasi-
estaticos que utilizam equacdes de regressao, como utilizados nos programas
americanos EnergyPlus, DOE-2 e BLAST. Na mesma linha de simulagdo de
equipamentos, pode-se citar o desenvolvimento do programa HVAC-LST (Reis
et al., 2005 (submetido)) que consiste de uma interface computacional
apropriada ao ensino da disciplina de climatizagcdo de ambientes. Mendonga
(2004) desenvolveu uma biblioteca de modelos para descrever o
comportamento higrotérmico e energético de um ambiente condicionado,
utilizando a abordagem zonal. Nesta abordagem, o ambiente em estudo foi
dividido em um numero reduzido de sub-volumes, nos quais as varidveis de
estado do ar, com excec¢ao da pressado, sao consideradas uniformes.

Paralelamente, trabalhos em conjunto com o grupo de pesquisa do LAS
(Laboratério de Automacéo e Sistemas da PUCPR) véem sendo feitos também
com a finalidade de integracdo das areas de climatizacdo e processos de
controle, usando MATLAB/SIMULINK (Mendes et al. 2000, 2001a e 2002;
Aratjo et al., 2003; Oliveira et al., 2003a-2003b; Mendes et al., 2003a; Coelho et
al., 2004, Freire et al., 2005). Como resultado desta colaboragao, deve-se citar 0
desenvolvimento de um programa (ASTECCA) para Andlise de Sistemas
Térmicos e de Estratégias de Controle em Condicionamento de Ambientes
(Mendes et al., 2003c).

Recentemente, o grupo de pesquisa do Laboratério de Sistemas
Térmicos iniciou um trabalho junto a IEA (International Energy Agency) para
auxiliar na formagcdo do Anexo 41, intitulado Whole-Building Heat, Air And
Moisture Response (Moist-Eng) - em colaboragdo com instituicbes de 19 paises
(Hens, 2003). O objetivo principal desse trabalho da IEA € investigar os efeitos
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do fenbmeno de adsorcédo e dessor¢cdo de umidade em materiais porosos no
conforto e no consumo e demanda de energia de edificacdes, além de estudar o
impacto na qualidade do ar interno (IAQ — Indoor Air Quality) e na durabilidade
de materiais.

No entanto, segundo a revisdo bibliografica mostrada anteriormente, o
histérico de pesquisa do LST e conforme mencionado por Augenbroe (2002) e
relatado no Anexo 41 da IEA (http://www.kuleuven.ac.be/bwf/projects/annex41/)

que contém o estado-da-arte nesta area de pesquisa, ndo h& programas
computacionais capazes de simular em detalhe a transferéncia combinada de
calor, vapor e liquido em elementos porosos de edificacdes e sistemas centrais
de climatizacao.

Assim, este presente trabalho visa a integracdo dos modelos
matematicos dos componentes pertinentes aos sistemas de climatizacado central,
a modelos de edificacdes que consideram a transferéncia de calor e massa nas
paredes. Desta forma, acredita-se que o presente trabalho possibilita contribuir
ndo apenas com a formacdo do Anexo 41 da IEA, mas também com o avango
na area de simulacdo higrotérmica e energética de edificac6es no Brasil.

Na Secdo 1.4 , descreve-se o conteldo deste documento com detalhes
da metodologia utilizada para modelar e simular os sistemas de climatizacao de
forma integrada a edificagdes.

1.4 Descricdo Suméria do Presente Trabalho

O Capitulo2 apresenta os modelos mateméaticos utlizados no
desenvolvimento dos componentes do sistema priméario (chiller, torre de
resfriamento e bomba de circulagdo). Para o modelo do resfriador de liquido
(chiller) foi utilizada uma abordagem hibrida, i.e., modelos de regressao
baseados em fun¢des biquadraticas e polinomiais que descrevem como a
capacidade de resfriamento e as eficiéncias variam em funcao das condicdes de
operagao, e como a poténcia do compressor varia em condicbes de cargas

parciais. Este modelo € conhecido como modelo DOE-2, desenvolvido pelo
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Departamento de Energia dos Estados Unidos (Pacific Gas and Electricity,
1996). Estas curvas séo calibradas necessitando-se apenas de dados
fornecidos em catdlogos ou através de dados obtidos experimentalmente. Os
modelos da torre de resfriamento e da bomba de circulacdo sdo baseados nos
modelos incluidos no ASHRAE HVAC 1 Toolkit (Bourdouxhe et al., 1999) e no
ASHRAE HVAC 2 Toolkit (Brandemuel, 1993), respectivamente. Os parametros
de entrada destes dois modelos utilizam diretamente dados fornecidos em
catalogos.

No Capitulo 3, sdo mostrados os modelos matematicos dos componentes
do sistema secundario, tais como o da serpentina de resfriamento, do
umidificador, do ventilador e da caixa de mistura. Para o0 modelo da serpentina
de resfriamento, utilizou-se o0 modelo descrito no ASHRAE HVAC 2 Toolkit
(Brandemuel, 1993), por ser um modelo mais completo levando em conta tanto
o resfriamento como a desumidificacdo e também por alguns estudos realizados
com este modelo onde foram obtidos bons resultados (Nassif et al,. 2003). Os
modelos matematicos do umidificador e do ventilador também sdo baseados nos
modelos fornecidos pelo ASHRAE HVAC 2 Toolkit. Os dados de entrada destes
modelos podem ser facilmente obtidos em catélogos. J& o modelo da caixa de
mistura € baseado nas equacfes de conservacdo de energia e de massa para
um processo de mistura.

O Capitulo 4 apresenta os procedimentos de simulacéo utilizados para a
realizacdo das simulacdes. Sdo apresentadas as caracteristicas construtivas e
geométricas das edificagdes utilizadas, bem como os dados climaticos e os
parametros de entrada dos modelos que compdem os sistemas de climatizagéao
utilizados na realizagéo das simulacoes.

No Capitulo 5, sdo apresentados os resultados obtidos através das
simulacdes realizadas utilizando os modelos matematicos dos componentes dos
sistemas primario e secundario descritos nos Capitulo 2 e Capitulo 3 integrados
ao programa de simulacdo de edificacbes DOMUS (Mendes et al., 2001b,
2003b). Inicialmente foi apresentada uma comparacdo entre 0S programas
DOMUS e VisualDOE, com o intuito de avaliar o desempenho dos modelos do
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sistema de climatizagdo. Posteriormente, foram apresentados os resultados
obtidos através da simulacdo de uma edificagdo multizona, para mostrar a
flexibilidade dos modelos do sistema de climatizacdo desenvolvidos. Também foi
realizada uma andlise da importancia de se considerar o fenébmeno da adsor¢ao
e dessorcdo de umidade em materiais porosos, fazendo uma comparagdo em
termos da carga térmica da edificacdo e do consumo de energia elétrica do
sistema de climatizacdo, utilizando dois modelos de edificacdo, com e sem
umidade nas paredes.

O Capitulo 6 apresenta as conclusdes e as observacdes finais pertinentes
ao presente trabalho, bem como as sugestdes para trabalhos futuros.
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Capitulo 2

Sistema Primario

Este capitulo apresenta os modelos matematicos utlizados no
desenvolvimento dos componentes do sistema primério. A Secéo 2.1 apresenta
o desenvolvimento do modelo do resfriador de liquido (chiller), seguida pela
Secao 2.2, que mostra o0 modelo para a torre de resfriamento e pela Sec¢éao 2.3
gue apresenta o modelo da bomba de circulacéo.

2.1 Modelo do Resfriador de Liquido (Chiller)

Na literatura os modelos matematicos podem ser classificados em duas
classes amplas: empiricos (caixa preta) e analiticos (principios fisicos ou
primarios)

Modelos empiricos ndo compreendem nenhum conhecimento prévio do
sistema. Exemplos de modelos empiricos incluem o ajuste de curvas polinomiais
e redes neurais artificiais. Uma vantagem dos modelos empiricos € que ndo hi a
necessidade de conhecimentos fisicos detalhados do sistema. Uma
desvantagem destes modelos € que sao confidveis apenas para pontos de
operacdo dentro de uma faixa especifica dos dados experimentais, e a
extrapolagcédo fora desta faixa pode levar a erros significativos. Para obter um
bom modelo, devem-se ter dados experimentais adequados; quanto melhor
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forem os dados, mais preciso sera o modelo.

Modelos analiticos ou fisicos, também conhecidos como modelos caixa-
branca (white-box), sdo em grande parte baseados em leis fisicas. Modelos
fisicos podem necessitar de uma quantidade menor de dados experimentais,
desde que o modelo seja valido para todas as condi¢cdes de operacdo para as
quais as consideracbes inerentes ao proprio modelo sdo validas. Uma
desvantagem é a necessidade de se ter um bom entendimento do fenémeno
fisico na busca de um modelo preciso, que nem sempre esta disponivel. Na
pratica, um modelo pode ser parcialmente empirico e baseado parcialmente em
principios priméarios (Haves, 1999).

Sreedharan (2001) fez uma comparacdo entre trés modelos de chiller
para o uso em modelos baseados na deteccédo de falhas. Em seu trabalho foram
estudados trés diferentes modelos de chillers: 0 modelo Universal de Gordon-Ng
(Ng et. al, 1997), o modelo baseado no ASHRAE HVAC 1 Toolkit (Bourdouxhe
et al.,1999), os quais sdo ambos baseados nos principios primarios, e 0 modelo
usado no programa de simulagdo de energia DOE-2, como implementado no
CoolTools (Pacific Gas and Electricity, 1996), o qual € um modelo empirico.

O modelo Universal de Gordon-Ng é baseado na primeira e na segunda
lei da termodinamica, e também utiliza as relacdes de transferéncia de calor.
Entretanto, ndo € um modelo baseado em componentes, mas usa uma
aproximacéo de sistemas e a estrutura do modelo fornece uma simples solugao
explicita. O modelo do Toolkit € um modelo baseado em componentes
(evaporador, compressor, condensador e valvula de expansdo), o qual tem
como base a primeira lei da termodindmica e as relagdes de transferéncia de
calor, onde as equagdes séo resolvidas de modo iterativo. O modelo do DOE-2
€ um modelo empirico baseado em ajuste de curvas polinomiais, as quais
relacionam a eficiéncia, a capacidade, e a poténcia consumida para as
condicOes de operagdo. Os trés modelos foram elaborados para situacdo em
regime permanente.

Segundo Sreedharan (2001), os trés modelos apresentam niveis de
precisdo semelhantes. Entres os modelos analiticos, 0 modelo de Gordon-Ng
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(1997) tem a vantagem de ser linear nos parametros, o que permite a utilizagao
de um método de identificacdo mais robusto e facilita a estimativa da incerteza
nos valores dos parametros. O modelo do ASHRAE Toolkit tem vantagens
quando as medidas de temperatura do fluido refrigerante também estdo
disponiveis, desde que o desempenho do compressor, do condensador e do
evaporador possa ser calculado separadamente com mais precisdo do que com
apenas as medidas da temperatura da 4gua. O modelo DOE-2 tem vantagens
guando os dados para calibrar o modelo sdo muito limitados.

Tendo em vista o estudo realizado por Sreedharan, neste presente
trabalho foi adotado o modelo DOE-2 para a modelagem do chiller, por ser um
modelo que ndo exige o conhecimento de dados fisicos do equipamento,
necessitando apenas de dados fornecidos em catalogos ou dados obtidos
experimentalmente para calibrar o modelo. Ademais, estudos realizados
(Zmeureanu, 2002) mostraram que este modelo pode promover bons resultados.

2.1.1 Modelo DOE-2

O modelo DOE-2 foi desenvolvido pelo Departamento de Energia dos
Estados Unidos como uma ferramenta para ajudar arquitetos e engenheiros a
projetarem edificios energeticamente eficientes. Dentro do programa de
simulacdo de energia DOE-2 este modelo € um modulo responsavel pela
simulacdo do desempenho do chiller. O modelo de chiller DOE-2 é baseado em
trés curvas polinomiais. Elas descrevem como a capacidade de resfriamento e
as eficiéncias variam em funcéo das condi¢cdes de operacao, e como a poténcia
do compressor varia em condicbes de cargas parciais. Estas curvas sao
empiricas no sentido que a estrutura polinomial ndo é baseada em relagbes
fisicas. Entretanto, 0 modelo pode ser considerado como um modelo caixa-cinza
(grey-box), desde que a estimativa da poténcia final do chiller seja baseada em
quantidades fisicamente significativas obtidas através das curvas polinomiais.
Uma consideracdo que é feita no modelo € que o fluxo de agua no evaporador e
no condensador € constante (Pacific Gas and Electricity, 1996).
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2.1.1.1 Descricao do Modelo

Este modelo é um modelo empirico que fornece a poténcia consumida do
chiller através das temperaturas da agua na saida do evaporador (Tsey) € Na
entrada do condensador (Tecq) € da taxa de calor retirado do ambiente, ou seja,
na serpentina de resfriamento (Qey). Se o chiller for resfriado a ar, a temperatura
Tecd € @ temperatura externa. O modelo é baseado em trés curvas polinomiais

da seguinte forma:

CAPFT =a, +bT,, +C T2, +d, T, +eT2, + T T, @1
EIRFT =a, +b,T_, +c,T2 +d, T, +e T2 + f, T T (2.2)
EIRPFPLR =a, +b,PLR+c,PLR?, onde PLR = Qo (2.3)

ev,avaliado(Tg, , Teey )

onde

- Tsev € atemperatura da dgua na saida do evaporador do chiller;

- Tecd, a temperatura da dgua na entrada do condensador do chiller;

- PLR, a razdo de carga parcial (part-load ratio), definida como a razéo
entre a capacidade de refrigeracdo necessaria no ambiente pela
capacidade de refrigeragcdo fornecida pelo chiller avaliada nas
temperaturas Tsey € Tecd;

- a,b,c, ..., sao os coeficientes das curvas.

A primeira curva (Eg. (2.1)), € um polindbmio bi-quadréatico (Fig. 2.1) que
descreve como a capacidade de refrigeracdo do chiller varia para diferentes
temperaturas da agua no evaporador e no condensador, em comparacao com a
capacidade de refrigeracdo nas condicbes de referéncia. As condi¢cdes de
referéncia podem ser quaisquer temperaturas, desde que sejam consistentes.
De acordo com a norma ARI Standards, estas temperaturas de referéncia séo
6.7 °C para a temperatura de saida da dgua do evaporador (Tsey) € 29.4 °C para

a temperatura de entrada da dgua no condensador (Tecq). Os parametros Qey ref
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e P S840, respectivamente, a capacidade de resfriamento em carga total e a
poténcia consumida nas temperaturas de referéncia da 4gua gelada e da agua
do condensador.

Assim,

CAPET = Qeaciat (2.4)

e ref

[ Aumenta a Capacidade |—p»

Figura 2.1 Exemplo de uma curva de capacidade (CAPFT) em funcéo das temperaturas.

A segunda curva (Eg.(2.2)), também é um polinémio bi-quadratico
(Fig. 2.2) que descreve como a eficiéncia em carga total, definida como poténcia
consumida em kW por tons (toneladas) de refrigeracdo varia com as
temperaturas da agua. Este termo é adimensional definido da seguinte forma:

Pot Qe
Pot

EIRFT =

(2.5)

ev,avaliado
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[Aumenta a Eficiéncia [—p

40 R
Tes {DF} 35 40 Tl:e{uF}

Figura 2.2 Exemplo de uma curva de eficiéncia (EIRFT) em funcdo das temperaturas.

A terceira curva (Eq. (2.3)), € um polinémio cubico (Fig. 2.3) que descreve
como a poténcia consumida varia em condi¢cdes de cargas parciais. Este termo

também é adimensional definido como sendo:

EIRpLR = POPLR) (2.6)

Pot

max

0.8

=
=

EIRFPLE

-
=

P B N —

0 20 40 B0 &0 100
PLRY %)

Figura 2.3 Exemplo de uma curva de eficiéncia em funcdo do PLR (part-load ratio).
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onde EIRPLR é igual a 1, quando o chiller estiver trabalhando em regime de
carga total.

Combinando as trés equacdes (Egs. 2.4- 2.6), a poténcia do compressor
do chiller nas condi¢cbes de operacéo especificadas pode ser obtida da seguinte
forma:

Pot = Pot,, XCAPFT XEIRFT XEIRPLR (2.7)

COMP(Teeg +Tey )

As trés curvas acima podem ser calibradas de duas formas: uma é
através de dados experimentais e a outra é através de dados de catalogos,
desde que o catalogo forneca os dados necessarios para a calibracdo, como a
variagdo da capacidade e da eficiéncia (COP) em funcéo das temperaturas da
adgua e também a variacdo da eficiéncia em regime de carga parcial.

A Figura (2.4) apresenta o fluxograma do modelo do chiller com
condensacao a ar onde € mostrada a sequéncia dos célculos utlizada na

modelagem.
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Dados de Entrada:

Qew mev, DTew Tsety COP, Teew Tecdy

Qsp, Coeficientes das curvas

> DTey

(Teev - Tset)

[Tsev = Teev - DTev]

\4
EZAPFT(TQQV,T(M) (Eq. 2.1)]

EIRFT(Teev, Text) ( EQ. 2.2)

(Eq. 2.3)}

(Eq. 2.3)]

y
PLR = Qisp
CAPFT xQ,,

A 4

[EIRFPLR

\ 4
POteomp (EQ. 2.7)

Qev, parc — r&‘e'\/cp(-re«w - Tsa/)

Qe — capacidade de refrigeracdo nomina do
evaporador em cargatotal (kW).

Qs — capacidade de refrigeragéo retirada na
serpentina de resfriamento (KW).

Qev,parc — Capacidade de refiregracéo parcial
do evaporador (kW).

rh,, — vazdo massica de &guanominal no
evaporador (kg/s).
COP — eficiéncianominal do chiller.

ATe, — queda de temperatura nominal no
evaporador (°C).

Tss — temperatura de “set point” na saida do
evaporador (°C).

Tear» Teed — t€Mperatura da dgua na entrada do
evaporador e do condensador (°C).

Tsev — temperatura da agua na saida do
evaporador (°C).

Pcomp — poténcia do compressor (kW).
PLR —razdo de carga parcial.

Figura 2.4 Fluxograma do modelo do chiller com condensacéo a ar.

A Figura (2.5) apresenta o fluxograma do modelo do chiller com

condensacao a agua. Neste fluxograma é mostrado o procedimento de célculo

utilizado pelo modelo.
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Dados de Entrada:
Qev, |v'ev, DTev, Tset,ev, COP,
Mcdy DTcdy Tset,cdy Teew Tsdtorrey

Qsp, Coeficientes das curvas

> DT
(Teev - Tset) &
< DTeV A 4

[Tsev = Teev - DTev]

Tsev = Tset
vy
Tsdtorre > Tset'Cd
< Tset,cd ‘L
[ ] Tecd = Tsdtorre
Tecd = Tset,cd
A 4 Qe — capacidade de refrigeracdo nomina do
CAPFT(Teew Tecd) ( EQ. 2.1) evaporador em cargatotal (kW).
EIRFT(Teev, Teca) ( EQ. 2.2) Qs — capacidade de refrigeragéo retirada na
serpentina de resfriamento (KW).
v i, , M.y — vazéo méssi ca de &gua nominal no
Q evaporador e no condensador (kg/s).
R=— %  (Eq.2.3) ; ; = i
CAPFT xQ Qev,pacy Qud,parc — CAPaCidade de refiregracéo parciel
& do evaporador e do condensador (kW).
A COP — eficiéncianominal do chiller.
EIRFPLR (Eq. 2.3) ATey, ATy — queda de temperaturanominal no
evaporador e no condensador (°C).

v Teet ov — teémperatura de “ set point” na saidado
evaporador (°C).

Poteomp (EQ. 2.7) Teet,ca — t€Mperatura de “set point” na entrada do
Qev, parc — rhevcp (Teev - Tsev) condensador (OC)

Tear» Tecd,— t€Mperatura da dgua na entrada do
evaporador e do condensador (°C).

[ Qu, pare = Qev,pare + POltoorp ] Tsev» Tsed — temperatura da agua na saida do
evaporador e do condensador (°C).

Tstorre — teMperaturana saida da torre de
resfriamento (°C).

Pcomp — poténcia do compressor (kW).

Tsod :Teod + Qod,parc

ey Cp

PLR —raz&o de carga parcial.

Figura 2.5 Fluxograma do modelo do chiller com condensacéo a agua.
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2.2 Modelo da Torre de Resfriamento

O modelo da torre de resfriamento (Fig. 2.6) utilizado neste trabalho é
baseado na teoria de Merkel's (Merkel, 1925), a qual também é base do modelo
incluido no ASHRAE HVAC 1 Toolkit (Bourdouxhe et al., 1999). Merkel (1925)
desenvolveu uma teoria para torre de resfriamento através da transferéncia de
massa e calor sensivel entre o0 ar e a 4gua em uma torre de resfriamento com
escoamento em contra corrente, combinando a transferéncia de calor e de
massa em um simples processo baseado no potencial entalpico. A teoria de
Merkel despreza o efeito da perda de agua devido a evaporacdo e assume o

ndamero de Lewis como 1 (Le = 1).

Saida

doar
T Yentiladar

Ent[a da
da Agua
A7 ceas \\\
Entrada e Entrada
do Ar N ) / do Ar
Agua Ar %
Saida
da Agua

Figura 2.6 Representagdo esquematica de uma torre de resfriamento em contra corrente.

7

O desempenho da torre de resfriamento é modelado utilizando as
relacbes de efetividade-NUT para um trocador de calor em contra corrente. O
modelo leva em conta o desempenho da torre em regime de “convecgéo livre”,
ou seja, quando o ventilador da torre estd desligado e a bomba de &gua
permanece ligada. Para que o modelo leve em conta a conveccgéo livre, deve-se
fornecer o diferencial de temperatura da agua quando o ventilador da torre esta
desligado. Caso este diferencial de temperatura for zero, a temperatura de saida

da agua é igual a temperatura de entrada. Para operacdo em regime de carga
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parcial, 0 modelo assume uma simples interpolacao linear entre dois estados de

regime permanente.

2.2.1 Descricao do Modelo

Baseado na teoria de Merkel (1925), a transferéncia total de calor em
regime permanente entre o ar e a 4gua que entram na torre pode ser definida

pela equagéo abaixo:

dqtotal = %(

p

ha,sat - ha) (28)

onde
- hasa, entalpia do ar saturado a temperatura da superficie molhada (J/kg);
- hg, entalpia do ar em corrente livre (J/kg);
- Cp, calor especifico do ar umido (J/kg K);
- U, coeficiente global de transferéncia de calor da torre de resfriamento
(W/m?K);

- A area de transferéncia de calor (m?);
A Equacao (2.8) é baseada nas seguintes consideracgoes:

o ar e o vapor d’dgua comportam-se como gas ideal.
o efeito de evaporacdo da agua é desprezado.
o ganho de calor no ventilador é desprezado.

o filme de ar na interface é assumido estar saturado.

Q 8 8 8 8

0 namero de Lewis é igual a 1.

Neste modelo também é assumido que a entalpia do ar € uma funcéo
somente da temperatura de bulbo iumido. Desde que as linhas de temperatura
de bulbo Umido constante na carta psicrométrica seguem proximas as linhas de

entalpia constante (Stoecker e Jones, 1985), a entalpia do ar umido pode ser
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calculada, com uma precisao razoavel, usando-se a equacgéo abaixo:

h=C,+CT

a,bu

+C,T7

a,bu

+C,T}

abu (2.9)
onde os valores dos coeficientes Cy, C;, C; Cs; dependem da pressao
atmosférica.

Uma outra consideracdo é que o ar umido pode ser tratado como um gas
ideal equivalente com um calor especifico médio definido pela seguinte
equacao:

(2.10)

onde
- D, diferenca de entalpia do ar entre a entrada e a saida da torre (J/kg).
- DTy, diferenca da temperatura de bulbo imido do ar entre a entrada e a

saida da torre (°C).

Considerando que a condutancia do lado do liquido é muito maior que a
condutancia do lado do gas, a temperatura da superficie molhada é assumida
igual a temperatura da agua. Baseado nesta consideracdo e nas Egs. (2.8) e
(2.10), a expresséo para a transferéncia de calor total torna-se:

dqtotal =U edA(TW - Ta,bu ) (2.11)
onde
, Y
¢

p

- Tou, temperatura de bulbo imido do ar (°C).

- Tw, temperatura da agua (°C).

Fazendo-se um balanco de energia, tanto no lado da 4gua quanto do lado
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do ar, na fronteira entre o ar e a 4gua, obtém-se as seguintes equagoes:
A0y = 1h,C,,dT, (2.12)
A0 = M, Cpe AT, (2.13)
onde
- 1, vazdo massica de agua (kg/s).
- rh,, vazdo massica de ar (kg/s).
Assumindo que a capacidade calorifica da agua (rx,) da torre de

resfriamento é menor do que a do ar, a efetividade da torre de resfriamento
pode ser definida pela analogia a efetividade de um simples trocador de calor
(Incropera e Witt, 1992):

Twe - Tws
e=—"% %% (2.14)
Tw,e - Ta,bu,e

onde
- ¢, efetividade do trocador de calor.
- Twe, temperatura de entrada da agua.
- Twgs, temperatura de saida da agua.

- Tapue, temperatura de bulbo imido do ar na entrada.

Combinando as Egs. (2.11), (2.12) e (2.13) e integrando sobre a area da
superficie de transferéncia de calor e combinando ainda o resultado com a Eq.
(2.14), obtém-se a seguinte expressdo para a efetividade da torre de
resfriamento:

1- exp{- NUT[1- (C,/C.)}

®T1-(c,/c.)ewl- NUT- (c,/C.)]

(2.15)

onde

C,=m.c, eC,=mcC, (2.16)
UA,

NUT = NUmero de Unidades de Transferéncia = C_

w

A Equacdo (2.15) é idéntica a expressdo para a efetividade de um
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trocador de calor em contra corrente de contato indireto (isto é, os fluidos sdo
separados por uma parede sélida) (Incropera e Witt, 1992). Portanto, a torre de
resfriamento pode ser modelada, em regime permanente, por um trocador de

calor em contra corrente equivalente como mostrado na Fig. (2.7).

- Tw,e
Agua

Tws

UA.

Fluido equivalente - Ar :

Ta,bu,e Ta,bu,s

Figura 2.7 Esquema simplificado da torre de resfriamento.

O primeiro fluido é a agua e o segundo é um fluido equivalente que neste
caso é o ar que entra no trocador de calor a temperatura Tapue € COm calor

especifico €. O trocador de calor € caracterizado por um unico parametro que

€ o produto do coeficiente global de transferéncia de calor pela rea — doravante
denominado coeficiente UA. O coeficiente UA atual, da torre de resfriamento,
esta relacionado ao coeficiente UAe pela seguinte expressao:
CP
UA=UA — (2.17)
Cre
O coeficiente UA é assumido como sendo funcdo apenas da vazéo
massica de ar e pode ser estimado através de testes em laboratério ou através

de dados de catélogos fornecidos por fabricantes.

2.2.2 Método para Calcular a Temperatura de Saida da Agua

O objetivo do modelo da torre de resfriamento é prever a temperatura de
saida da a&gua e a poténcia necessaria do ventilador para fornecer 4gua na

temperatura de saida estabelecida (“set point”). Como sao conhecidas apenas
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as temperaturas de entrada da agua e de entrada do ar para qualquer passo de
tempo de simulacdo, é necessario um processo iterativo para determinar as
temperaturas de saida dos fluidos, utilizando as equacbes definidas na
Secdao (2.2.1). As iteracOes sado realizadas para determinar a temperatura de
bulbo Umido do ar na saida da torre de resfriamento. A temperatura de saida da
agua é entdo calculada baseada em um balaco de energia que assume que a
energia absorvida pelo ar € equivalente a energia removida da agua. O
processo para calcular a temperatura de bulbo umido do ar € explicado abaixo.

Conforme mencionado na Secao (2.2.1), € assumido que a entalpia do ar
umido pode ser definida apenas pela temperatura de bulbo Umido do ar.
Portanto, o primeiro passo no processo € calcular a entalpia do ar umido na
entrada da torre de resfriamento baseado na temperatura de bulbo Umido do
ambiente através de um arquivo climatico. Como este processo exige uma
solucéo iterativa, faz-se entdo uma primeira suposicéo da temperatura de bulbo
umido do ar na saida e calcula-se a entalpia. Baseado nestas condi¢Bes de
entrada e saida do ar, o calor especifico médio do ar é calculado de acordo com
a Eq. (2.10), mostrada abaixo:

Dh
Ce =
* DT,

Com o coeficiente UA da torre de resfriamento, que € fornecido ao
modelo ou calculado conforme a Secdo 2.2.3 , o produto do coeficiente de
transferéncia de calor pela area efetivo é calculado através da Eq. (2.17),
mostrada abaixo:

Cc
UA=UA, >

pe

Com ¢, e UA. conhecidos, a efetividade do trocador de calor € calculada da

seguinte forma:
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e= 1- exp{- NUT[l' (Cmin/Cméx)]} (2.18)

1- (Cmin/Cmax)eXp{' NUT[l' (Cmin/Cméx)]}

onde
C.., =Minimo(C,,C,) eC,, =Méaximo(C,,C,)
CW = ninwc.’pw € Ca = maépa

NUT = NUmero de Unidades de Transferéncia = %

Assim, a taxa de transferéncia de calor € calculada da seguinte forma
(Incropera e Witt, 1992):

qtotal = eC:min (Tw,e - Ta,bu,e) (2-19)

E a temperatura de bulbo umido do ar na saida € entéo recalculada:

- T + thtal (2 . 20)

T a,bu,e C

a,bu,s
a

O processo iterativo para o calculo de T,pys COntinua até a convergéncia.
ApOs a convergéncia da temperatura de bulbo Umido do ar, calcula-se a
temperatura de saida da agua através da equacao abaixo:

Tos =Tye t —qga' (2.21)

w

A Figura (2.8) apresenta o fluxograma para calcular a temperatura da
agua de saida da torre, onde é mostrado o procedimento de calculo utilizado
pelo modelo.
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Dados de Entrada:
ma! rﬁnw! TW,ey Ta,bu,ey UA

A 4
hee  EQ. (2.9)
Cu  Eq.(2.16)

A\ 4

Primeira Aproximacao
has  Eq. (2.9 ]
{ _ J—A—»( s Eq.(29)

\ 4
ce  Eq.(2.10) ]

rh, - vazdo de ar (kg/s).
rh,, - vazdo de &gua (kg/s).

A

Twe— ;Srlﬁ)ggera de entrada da UA. Eq (2.17)
Ca Eq. (2.16)
Tapue — temperatura de bulbo imido
do ar na entrada (°C). h 4
[ e Eq. (2.18) ]
UA — produto do coeficiente global 1
detransferéncia de calor pela l
area (WK). [ doa  Ea 219 |

[Ta,bu,s gq. (2.20) ]

[ Tus Eq. (2.21) ]

Figura 2.8 Fluxograma para calcular a temperatura de saida da torre.
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2.2.3 Avaliagdo do Produto do Coeficiente Global de Transferéncia de
Calor pela Area - UA

O produto do coeficiente global de transferéncia de calor pela area é o
parametro que caracteriza a torre de resfriamento quanto a sua capacidade.
Conforme mencionado anteriormente este coeficiente poder ser estimado
através de testes em laboratério ou através de dados de catalogos fornecidos
por fabricantes. Nesta secdo é apresentado um método para estimar o
coeficiente UA da torre de resfriamento através de dados nominais fornecidos
em catalogos (Bourdouxhe et al., 1999). A Figura (2.9) apresenta o diagrama de
fluxo para avaliar o coeficiente UA, o qual mostra os dados de entrada

necessarios para estimar este coeficiente.

[Vazéo nominal de ar (h,) ——» )
Vazéo nominal de agua (rh,)——»

Temperatura nominal de

bulbo tmido (Tapu) B Produto do Coeficiente

L » de transferéncia de calor >
pela area UA

Saida

Temperatura nominal de
entrada da dgua (Tw,e) >

Ent/rgdas

Temperatura nominal de

saida da agua (Tys)

Figura 2.9 Diagrama de fluxo para estimar o coeficiente UA.

O método de avaliagdo consiste no uso da Eq. (2.9) para calcular a
entalpia do ar umido na entrada da torre de resfriamento h,e em funcdo da
temperatura nominal de bulbo Umido do ar T,pue, €Nquanto a Eq. (2.16) fornece
a capacidade calorifica da agua C,,.

A taxa de transferéncia de calor entre o ar e a agua pode ser calculada
pela Eqg. (2.21) em funcdo das temperaturas nominais de entrada e saida da
agua da torre de resfriamento.

Para calcular a temperatura de bulbo Umido na saida da torre Tapus €
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necessario um processo iterativo. Faz-se uma primeira aproximacgao do valor de
Tapus para calcular o calor especifico efetivo cpe do ar através da Eqg. (2.10) para
depois calcular a capacidade calorifica do ar C, (Eq. (2.16)). A temperatura de
saida do ar deve ser recalculada usando a Eq. (2.20). O processo iterativo deve
continuar até a convergéncia.

Assumido a torre de resfriamento como um trocador de calor em contra

corrente (Fig. (2.7)), coeficiente UA efetivo € dado pela seguinte relagéao:

— qtotal
UA =+ \— \ 2.22
A\E (Tw,e - Ta,bu,s)_ (TW,S - Ta,bu,e) ( )

In we - Ta,bu,s
§TW,S - Ta,bu,e 4]

Nestas condi¢cdes, o coeficiente UA atual pode ser calculado pela
Eqg. (2.17), a qual € mostrada abaixo:

Cc
UA=UA, >

pe

Na Figura (2.10) é apresentado em detalhe o procedimento de calculo
usado para estimar o produto do coeficiente global de transferéncia de calor
pela area (UA).
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Dados de Entrada:
ma! rﬁnw! Tw,e,nomy TW,S,ﬂOmy
Ta,bu,

hae ® Eq. (2.9)
Cu® Eq.(2.16)
o ® EQ. (2.21)

A 4

Primeira Aproximacao
“4»[ ha,s ® Eq (29) ]

Ta,bu,s
rh, - vaz&o nominal dear (kg/s). 4
rh,, - vazdo nominal de &gua (kg/s). [ Cpe ® Eg. (2.10) }
Twenom — temperaturanominal de A\ 4
entrada da 4gua (°C). { C. ® Eg.(2.16) ]
Twsnom — teémperaturanominal de y
saida da gua (°C). [Tanus ® Eq. (220 ]

Tapue— temperaturanominal de
bulbo Umido do ar (°C).

sim

| UA. @ Eq (222) ]

'

[ UA ® Eq.(2.17) ]

Figura 2.10 Fluxograma do método para estimar o coeficiente UA.
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2.2.4 Caélculo da Temperatura de Saida da Agua Atual e da Poténcia do
Ventilador

A Secao (2.2.2) apresentou a metodologia utilizada para calcular a
temperatura de saida da agua da torre de resfriamento em regime permanente.
Esta metodologia é utilizada para calcular a temperatura de saida da 4gua com
o ventilador da torre em operacdo. O célculo da temperatura de saida da agua
usa as vazodes dos fluidos (agua e ar) e os valores de UA como dado de entrada
para o regime em que tanto a bomba e o ventilador da torre estéo ligados. Em
regime de conveccao livre (bomba ligada e ventilador desligado) o modelo utiliza
apenas o diferencial de temperatura da agua quando o ventilador esti
desligado, que deve ser fornecido ao modelo, para determinar a temperatura de
saida da &gua da torre resfriamento. Neste caso, 0 modelo faz a diferenca entre
a temperatura de entrada da agua e o diferencial de temperatura fornecido para
calcular a temperatura de saida da 4gua da torre.

O modelo procura manter a temperatura de saida da agua da torre de
resfriamento abaixo ou igual a temperatura nominal de saida da &gua
especificada (“set-point”). O modelo inicia determinando o impacto da conveccgao
livre na temperatura de saida da agua. Se o diferencial de temperatura da
conveccdo livre for igual zero, entdo a temperatura de saida da 4gua assume o
valor da temperatura de entrada da 4gua. Se a temperatura de saida da agua
em regime permanente baseada na conveccao livre for igual ou menor que a
temperatura de saida nominal especificada, entdo o ventilador da torre esta
desligado.

Se a temperatura de saida da agua na conveccdo livre for maior que a
temperatura de saida nominal especificada, calcula-se a temperatura de saida
conforme mostrada na Secao (2.2.4), e o ventilador € ligado para reduzir a
temperatura de saida da agua até a temperatura imposta. O modelo assume
que a operacdo em regime de carga parcial € representada por uma simples
interpolacéo linear entre dois estados de regime permanente (com ventilador da
torre ligado e ventilador da torre desligado dentro do mesmo passo de tempo da

simulag&o).
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A fracdo de tempo (w) que o ventilador da torre deve operar € calculada

conforme a seguinte equagédo (Energyplus, 2004):

_ Tset - Tvvs,off
B Tvvs,on - Tvvs,off

onde

- Tset, temperatura de saida da 4gua nominal especificada (°C).
- Tusof, temperatura de saida da dgua com ventilador desligado (°C).

- Tuson, temperatura de saida da agua com ventilador ligado (°C).

(2.23)

A poténcia média do ventilador (Potyen;m) para o passo de tempo da

simulacdo é calculada multiplicando w pela poténcia nominal do ventilador

(Potyentnom) €m regime permanente que deve ser fornecida ao modelo

(Eq. (2.24)).

Pot =w Pot

vent,m vent,nom

(2.24)
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Dados de Entrada:

POtvent,nony DTW,Offy Twey Tset

mwmw

[ Tws,off = Twe_DTW,off ]

[Tws,on® Secado 2.2.2 J

\4

lw ® Eq‘.y(2.23) ]

[ W=0, Tyoon=Tu

[Potvem,rn ® Eq. (2.24ﬂ

rh, - vaz&o nominal dear (kg/s).
rh,, - vazdo nominal de &gua (kg/s).
Twe — temperatura de entrada da égua (°C).

Tws—temperaturanomina de saida da &gua (°C).

Twson —temperatura de saida da agua com
ventilador ligado (°C).

Twsoff —temperatura de saida da agua com
ventilador desligado (°C).
DT, ot — diferencial detemperatura da dguacom
ventilador desligado (°C).
w — fracdo de tempo.
Pot,ent nom — POténcianominal do ventilador (kW)
Potyen: m — poténcia média do ventilador (kW)

36

Figura 2.11 Fluxograma para determinar a temperatura de saida da 4gua e a poténcia do

ventilador.
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2.3 Modelo da Bomba de Circulagdo de Agua

O modelo da bomba de circulagéo (Fig. (2.12)) utilizado neste trabalho
tem como base o modelo apresentado no ASHRAE HVAC 2 Toolkit
(Brandemuel, 1993). O modelo calcula a poténcia consumida da bomba bem
como a temperatura de saida do liquido através da vazao volumétrica e das
condi¢cdes de entrada do liquido, sem considerar a influéncia da pressdo do
liqguido. O modelo considera dois tipos de bomba: com fluxo variavel e com fluxo
constante. A poténcia consumida da bomba, com fluxo variavel, é calculada
através da regressdo da poténcia consumida em carga parcial em funcdo da

/ ; S
Toe —p )

vazao do liquido.

Figura 2.12 Representacdo esquematica de uma bomba de circulacédo de agua.

A bomba é caracterizada por um diferencial de pressdo (altura
manométrica), uma vaz&do volumeétrica e uma poténcia consumida da
bomba/motor nas condigBes nominais. A poténcia consumida em carga parcial é
determinada por uma relacdo empirica funcdo da razdo entre a vazdo atual
sobre a vazdo nominal. A diferenca de pressdao gerada pela bomba ndo é
calculada. O aumento da temperatura do liquido € determinado para uma dada
poténcia necessaria (shaft power), assumindo a hip6tese de que a eficiéncia do

motor e a eficiéncia combinada bomba/motor sdo constantes.

2.3.1 Descricdo Matemética

Conforme mencionado anteriormente, a selecdo da bomba de um sistema
de condicionamento de ar é caracterizada pelo aumento de presséo, pela vazao

volumétrica e pela poténcia nominal em carga total. Para um aumento de
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pressao através da bomba, a vazdo de liquido nominal e a poténcia sao as duas
variaveis que caracterizam o consumo de energia da bomba. O desempenho
fora das condicdes nominais € calculado através do desempenho nominal
utilizando uma aproximacéo da razdo de carga parcial (part-load ratio).

Para um ponto de funcionamento fora das condi¢gbes nominais, a razao
de carga parcial (PLR) é definida como a razdo entre a vazdo volumétrica atual

pela vazao volumétrica nominal:

PLR = % (2.25)

w,nom

onde

- 1, vazdo massica de agua (kg/s);

- r, massa especifica da agua (kg/m>);

\

w,nom ?

vazado volumétrica de &gua nominal (m®/s);

7

O consumo em carga parcial € representado como uma fracdo da
poténcia nominal. Para um ponto de funcionamento onde vazao € reduzida, esta
fracdo de poténcia em carga total (FFLP — fraction of full-load power) é calculada
utilizando uma curva polinomial em funcéo da razéo de carga parcial (PLR), da

seguinte forma:
FFLP =C, +C,PLR+C,PLR? +C,PLR® (2.26)

onde FFLP é a razdo entre a poténcia atual pela poténcia nominal da bomba. A
soma dos coeficientes deve ser sempre igual a um, pois quando a razéao de
carga parcial (PLR) for 1, isto implica que a bomba esta operando em carga total
e valor de FFPL também deve ser igual a um.

Através de dados fornecidos em catalogos é possivel obter as
caracteristicas do comportamento da bomba em varios pontos de operacdo. A
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Figura (2.13) mostra uma curva com o0s dados de caracteristicas do
comportamento de um bomba centrifuga, que é fornecida pelos fabricantes de
bombas, onde é mostrado a poténcia necessaria e as curvas de isoeficiéncias

(curvas de eficiéncia constante) em varios pontos ao longo da curva.

400

R

300

Aumento de Pressio Ap, KPa
2
=]
=]

—_
(=1
(=]

Vazio Volumétrica de Agua, I/s

Figura 2.13 Caracteristicas do comportamento de uma bomba centrifuga (Stoecker, 1985).

Através da Fig. (2.13) é possivel calibrar o coeficientes da Eq. (2.26)
fazendo uma varredura da vazdo volumétrica desde o ponto das condi¢cdes
nominais até um valor minimo possivel, obtendo os valores de poténcia
correspondentes para uma altura manométrica constante. Com o0s Varios pontos
obtidos fora das condi¢des nominais pode-se levantar uma curva de FFLP em
funcdo de PLR, conforme mostrado na Fig. (2.14), e através desta curva fazer
uma regressao cubica e obter os valores dos coeficientes da Eq. (2.26).
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Figura 2.14 Exemplo de uma curva da fracdo de poténcia em carga total (FFLP) em funcdo da
razdo de carga parcial (PLR).

Os valores dos coeficientes de regressdo devem ser obtidos através de
no minimo trés pontos de funcionamento da bomba considerada. Assim, a
poténcia atual da bomba/motor nas condicbes de carga parcial é calculada
através da poténcia em carga total e da fracdo de poténcia em carga total, da

seguinte forma:

Pot_ .. =FFLP xPot (2.27)

n,parc n,nom

onde
- Potnparc, poténcia de eixo (shaft power) parcial da bomba (kW);

- Potnnom, poténcia de eixo (shaft power) nominal da bomba (kW);

A poténcia total (bomba e motor) em condi¢ces de carga parcial é
calculada em funcdo da eficiéncia do motor elétrico da seguinte forma
(ASHRAE, 1996):

_ Pot

t,parc h

n,parc

Pot (2.28)
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O aumento de temperatura da 4gua na bomba € determinado a partir da
eficiéncia da bomba. A eficiéncia total da bomba/motor € assumida constante e
igual a eficiéncia nominal, e pode ser calculada da seguinte forma (ASHRAE,
1996):

I.-]t - nom nom (229)

onde
- APpom, aumento de pressdo nominal na bomba ou altura manométrica
(kPa);

- hy, eficiéncia total da bomba/motor;

A eficiéncia da bomba (h,) pode ser determinada através da eficiéncia
total (h;) e da eficiéncia do motor (hy), a qual € um parametro de entrada do
modelo, da seguinte forma (ASHRAE, 1996):

h, =— (2.30)

Fazendo a hip6tese de uma bomba adiabética, o aumento da temperatura
da agua na bomba esté relacionado a poténcia total pela seguinte expressao:

fm, perda(l' hm)Pc’tt, parc +(1' hb)‘ mPOtt, parc = mpr(Tw,s - Tw,e) (2.31)

O primeiro termo leva em conta a influéncia das perdas do motor no
aumento de temperatura do liquido e o segundo termo leva em conta a
influéncia das perdas na bomba. O fator fmperda € @ fracdo das perdas do motor
que sao transmitidas ao liquido (tipicamente 5-10% das perdas totais do motor).
Para bombas, este fator é praticamente zero ou muito pequeno.

A Figura (2.15) apresenta o fluxograma do modelo da bomba de

circulacdo, onde é mostrado o procedimento de célculo utilizado para determinar
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0 desempenho da bomba.

42

Dados de Entrada:
Variaveis: i, Twe

Parametros: hpy, fm perdas \&nom,
Potn npom: DPnom, Coeficientes Cq 3

{ PLR ® Eq. (2.25) ]

v

‘ FFLP =1

[ FFLP ® Eq. (2.26)J

l

\ 4
Eq. (2.27) J

\ 4
Eq (2.28) ]

[ h, ® E:q. (2.29) ]

[ hy ® E:q. (2.30) ]

[ Tus ® :E'q. (2.30) |

Figura 2.15

rh,, - vazdo de &gua atual (kg/s).

Twe — temperatura de entrada da égua (°C).
Twse — temperatura de saida da agua (°C).
h., — eficiéncia do motor.

hy, — €ficiéncia da bomba.

h, —eficiénciatotal .

fm,perda— fragéo das perdas do motor.

¢
Poty, npom — Poténcianecessérianominal (kW).
Poty, parc — POténcianecessaria parcial (kW).
Pot; parc — Poténciatotal parcia (kW).

DPpom — aumento de pressdo na bomba ou
altura manométrica (kPa).

PLR —raz&o de carga parcial.
FFLP — frag&o de potEncia em cargatotal.

om - Vaz&o volumétricanominal (m3/s)

Fluxograma do modelo da bomba de circulag&o.
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Capitulo 3

Sistema Secundario

Nesta secdo sdo apresentados o0s modelos matematicos dos
componentes do sistema secundario. A Secdo 3.1 mostra o desenvolvimento
matematico do modelo da serpentina de resfriamento, seguido pelas
Secdes (3.2), (3.3) e (3.4) as quais apresentam os modelos do umidificador, do

ventilador e da caixa de mistura, respectivamente.

3.1 Modelo da Serpentina de Resfriamento

A serpentina de resfriamento (Fig. 3.1) € um dos principais componentes
de qualquer sistema de condicionamento de ar, pois € responsavel pelo
resfriamento e pela desumidificacdo do ar dentro do ambiente, através de
conveccdo forcada, para promover o conforto térmico. As serpentinas séo
trocadores de calor compactos em contracorrente e corrente cruzada com tubos

aletados com aletas planas continuas ou aletas circulares.
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Saida de A
dgua gelada

Entrada de
agua gelada

Figura 3.1 Representacdo esquematica de uma serpentina de resfriamento.

Um dos modelos mais importantes e necessarios para estimar o consumo
energético dos sistemas de climatizacdo (HVAC — Heating, Ventilation and Air
Conditioning) € o modelo da serpentina de resfriamento, pois é responsavel pela
remocdo tanto de calor sensivel como também de calor latente
(desumidificag&o). Os sistemas HVAC operam frequientemente usando apenas o
controle de temperatura, mas a carga provocada pelo ndo controle da
desumidificacdo ndo é desprezivel comparada ao consumo anual de energia e
necessita ser determinada.

Algumas analises destes tipos de trocadores de calor podem ser
encontradas na literatura, incluindo andlises experimentais bem como o estudo
de alguns modelos tedricos. A seguir sdo apresentados alguns estudos
realizados sobre serpentinas de resfriamento.

Elmahdy e Bigss (1985) desenvolveram uma correlacdo para a
transferéncia de calor em superficie seca de um trocador de calor de tubos
aletados, usando dados experimentais obtidos de serpentinas de seis ou mais
fileiras.

Brandemuehl et al. desenvolveram um modelo detalhado para serpentina
de resfriamento, conhecido como modelo CCDET (ASHRAE HVAC 2 Toolkit,
1993), que leva em conta tanto o resfriamento quanto a desumidificacéo do ar
para determinar o desempenho da serpentina. O modelo associa a transferéncia
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de calor e massa com a camada de condensado sobre a superficie aletada do
lado do ar da serpentina de acordo com os métodos da ASHRAE. O modelo
determina se a superficie est4 seca, completamente molhada ou parcialmente
molhada.

Chuah et al. (1998) apresentaram um estudo do desempenho de um
trocador de calor de tubos aletados em um fan-coil. Os dados experimentais
foram comparados com dados obtidos a partir de correlacdes encontradas na
literatura.

Rabehl et al. (1999) desenvolveram uma técnica para modelar a
transferéncia de calor em um trocador de calor (serpentina de resfriamento) que
evita algumas das suposicdes e complicacdes de modelos detalhados. A técnica
€ baseada nas relagbes fundamentais de transferéncia de calor e massa e inclui
parametros caracteristicos cujos valores sdo determinados usando dados de
catalogo.

Tendo em vista os estudos realizados sobre serpentinas de resfriamento,
procurou-se escolher um modelo que pudesse representar da forma mais real o
comportamento da serpentina, levando em conta tanto o resfriamento como
também a desumidificacdo do ar. Assim, neste presente trabalho foi adotado o
modelo descrito no ASHRAE HVAC 2 Toolkit (Brandemuel, 1993), por
proporcionar bons resultados conforme descrito por Nassif et al. (2003) que
apresentaram a modelagem dos componentes de um sistema de climatizagéo,
sendo um deles a serpentina de resfriamento. Neste trabalho, foram adotados
dois modelos para modelar a serpentina de resfriamento, sendo um deles o
modelo CCDET, os quais foram validados através de dados monitorados no
sistema real. A Figura (3.2) apresenta a comparacéo das temperaturas do ar de
insuflamento para o dia 29 de Julho de 2002. E possivel observar que o modelo
CCDET é bem preciso. O erro relativo determinado é de 1.8% para este modelo.
Assim, pode-se concluir que o modelo CCDET fornece resultados confiaveis.
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Figura 3.2 Comparacéo das temperaturas do ar de insuflamento obtida pelos modelos e
medidas no sistema real para o 29 de Julho (Nassif et al., 2003).

A seguir € apresentada a descricdo matematica do modelo CCDET, o
qual € baseado no ASHRAE HVAC 2 Toolkit (Brandemuel, 1993) onde é

mostrado o procedimento de calculo utilizado pelo modelo.

3.1.1 Coeficiente de Transferéncia de Calor para o Escoamento Interno

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccao for¢cada é calculado
para um escoamento completamente desenvolvido em um tubo usando as
relagbes de transferéncia de calor para um escoamento padrdo laminar ou
turbulento. Pode ser aplicado para uma se¢do néo circular usando o diametro
hidraulico ao invés do diametro do tubo circular. As correlacdes séo validas para
escoamento laminar ou turbulento em tubos lisos, com diferencas de
temperatura moderadas entre a parede do tubo e o fluido, para fluidos com
namero de Prandtl entre 0.6 e 100.

O numero de Reynolds para o escoamento num tubo circular é definido

por:

Re, = — (3.1)

onde

G, =r u (3.2)
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Gw € o fluxo de massa do fluido (taxa de escoamento de massa por unidade de
area do tubo), diix € o didmetro interno do tubo, e u, é a viscosidade dinamica
do fluido na temperatura média da agua.

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccgao (g) € calculado da

definicdo do namero de Nusselt.

0, = Nu,— (3.3)

Para um namero de Reynolds maior do que 3000 é utilizada a correlacéo
de Sieder e Tate (1936), para um escoamento turbulento completamente

desenvolvido, para calcular o numero de Nusselt.

5 8] 0
Nu, = 0.027Re0® Pri/3¢ 1w = (3.4)
Mo &
onde
MWCpw
PI’W = k— (3.5

Para um numero de Reynolds menor que 2000 é utilizado a correlacao de
Sieder e Tate (1936) para a transferéncia de calor laminar em tubos.

14
w 1/3% O

_=186(Re, Pr, ”‘Eﬂo "My > (3.6)
L 2 mNpﬂ

Para um numero de Reynolds entre 2000 e 3000, o que caracteriza um

escoamento transitério, € utilizado para o célculo do nimero de Nusselt uma
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interpolacéo linear que resulta na seguinte expressao (Brandemuel, 1993):

Re, - 2000 §ENU,, pyeno O
w,laminar + Q & +
’ &€3000- 2000 g Nu :

wilaminar @

Nu,, = Nu (3.7)

3.1.2 Coeficiente de Conveccdo para Superficie Externa Seca

O coeficiente de transferéncia de calor por conveccéo de trocadores de
calor com superficies estendidas é determinado utilizando-se uma correlagéo
entre o fator de Colburn (j), o nimero de Reynolds (Re) e o niumero de Stanton
(St) para o ar baseado no fluxo de massa maximo (G) (Incropera e Witt, 1992),

de forma:

G,°r.u., = == (3.8)

onde
- Ay € a area frontal do trocador de calor ;
- Ax € a area minima de escoamento livre das passagens aletadas (area da
sec¢dao reta perpendicular a direcdo do escoamento);

- s é arazao entre a area minima de escoamento e a area frontal;

Numero de Stanton (St):

g = Jeus (3.9)
Gacp,a
Fator de Colburn (j):
j=SpPr?’® (3.10)

Sob a condicdo de serpentina seca, o coeficiente de transferéncia de
calor médio pode ser calculado através da seguinte correlacdo do fator Colburn,
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do nimero de Prandtl e das propriedades do escoamento:
gext,s = jGa Cp,a Pra-12/3 (3-11)

O fator de transferéncia de calor de Colburn é determinado usando o
numero de Reynolds e parametros geométricos da serpentina.

j=c Rey? (3.12)

Os coeficientes c; e ¢, determinados por Elmahdy e Biggs (1985) para a
Eqg. (3.12) atraves de dados geométricos para 200< Re, <2000 sdo os

seguintes:

..0.141 ..0.065
¢, =01502Y0 Fh (3.13)
el g &2ygy
..0.049 ,.0.077
c,=-03232Y% FeQ (3.14)
él g gZYb

As Figuras (3.3) e (3.4) apresentam as correlacdes Kays e London (1984)
para os fatores de Colburn (j) e de atrito (f) em funcdo do nimero de Reynolds
para um determinado arranjo de tubos aletados.
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Figura 3.4 Fator de Colburn e fator de atrito num trocador de calor de tubos circulares e aletas

continuas (Kays e London, 1984).



Capitulo 3: Sistema Secundario 51

O numero de Reynolds é calculado da seguinte forma:

Re, = —h (3.15)

O fluxo de massa, G,, € baseado na area minima de escoamento. O
diametro hidréaulico, dn, € um didmetro efetivo dentro dos canais da aleta, e é
definido como:

(3.16)

3.1.3 Coeficiente de Conveccdo para Superficie Externa Molhada

A presenca de uma camada de liquido em uma superficie faz com que
seu coeficiente de conveccdo aumente, pois esta camada dificulta a
transferéncia de calor nesta superficie. Portanto, quando se deseja estudar
superficies molhadas deve-se levar em conta a resisténcia térmica da camada
de liquido.

O coeficiente de transferéncia de calor por convecgdo para uma
superficie estendida de um trocador de calor com uma superficie molhada é
calculado através do coeficiente de convecc¢do para uma superficie seca usando
um fator de corre¢éo baseado na velocidade de face.

O coeficiente de conveccdo médio para uma superficie molhada pode ser
determinado pelo coeficiente para uma superficie seca (Eg. (3.11)) com um
simples fator de correg¢éo dado por Myers (1967):

gext,m = Cf gext,s (3-17)
O fator de correcdo é uma funcéo da velocidade de face para o ar padrdo

e foi determinado pela regressdo de dados experimentais. Para unidades da
velocidade de face em m/s o fator de correcdo pode ser expresso da seguinte
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forma:

C, =1.0673u%™

onde a velocidade de face us é

onde G, é calculado pela Eq. (3.8).

52

(3.18)

(3.19)

Esta correlagdo foi desenvolvida para 600< Re, <2000. O numero de

Reynolds é dado pela Eq. (3.15).

3.1.4 Eficiéncia de Superficies Aletadas

Trocadores de calor usados para aquecimento ou resfriamento podem ter

aletas de varios tipos na superficie em contato com o ar. A Figura (3.5) mostra

dois tipos de tubos aletados. A Figura (3.5a) apresenta aletas em espiral,

enquanto a Fig. (3.5b) tem aletas planas continuas. Varios outros tipos podem

ser empregados como aletas circulares e aletas

em barra.

©)

(A~

® o S LS

] || 1]
T

(b) A
il §

L1
Figura 3.5

llustragcdo esquematica de tubos aletados (Kuehn et al., 1998).

A adicdo de aletas aos tubos aumenta a &rea externa, mas com a
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diminuicéo da diferenca média de temperatura entre a superficie e a corrente de
ar. Considerando que a resisténcia térmica do tubo pode ser desprezivel, a
resisténcia térmica da superficie estendida pode ser consideravel.

Um fator significante na avaliacdo da efetividade térmica de aletas é a

eficiéncia da aleta, hy, definida como:

Tin-T DT,

hf = =
T,,-T DTy

(3.20)

onde T;m, € a temperatura média da aleta, T;p € a temperatura na base da aleta
e T a temperatura de bulbo seco do ar.

Fluido = 3=
frio

Figura 3.6 llustracdo esquematica de uma aleta em barra (Kuehn et al., 1998).

Nesta se¢do serd apresentado o estudo das eficiéncias de varios tipos de
superficies aletadas. Primeiramente sera a eficiéncia de uma aleta em barra, a
qual é matematicamente o tipo mais elementar. A Figura (3.6) mostra
esquematicamente uma aleta em barra conectada ao tubo. Em geral, as
equacdes para a eficiéncia de aletas sdo baseadas em suposi¢cdes padrao de
(1) transferéncia de calor em regime permanente, (2) condutividade térmica da
aleta constante, (3) t4emperatura constante na base da aleta, (4) conducéo de

calor unidimensional na aleta, (5) transferéncia de calor desprezivel através da
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borda exterior da aleta, (6) temperatura uniforme da corrente de ar, e (7)
coeficiente de convecc¢do na superficie externa constante.

Para qualquer secdo transversal de comprimento unitario na Fig. (3.6)
tem-se (Kuehn et al., 1998):

B kAde B 2kyde
G = dx dx
ou
g ZkdeTf g 2kyd2DTf g
= - X = - X
4 dx? dx?
mas
dg, =-29.,0(T, - T)=-2g,,dxDT,
Assim
d’DT
- :gi“DTf (3.21)
dx ky

Resolvendo a Eq. (3.21) para seguintes condi¢des: x=0, DT=DTsp, e x=I,

dDT#/dx=0, obtém-se:

P9 4 g P1-¥) ()
DT, =DT, y&——————1 (3.22)
e e +e a

onde p=.,/Je/ky € DTip=Ttp-T.

Pode-se encontrar a taxa de transferéncia de calor total por unidade de

comprimento de uma aleta da seguinte forma:

L
O = 20eq C\PTf dx
0
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Com a Eg. (3.22), tem-se

29.. DT
q, = %(tanh pl) (3.23)

Pela definicdo da temperatura média da aleta T,

r = GeeA (T~ T)=2000 | DT, (3.24)

Assim, pelas Egs. (3.20), (3.23) e (3.24), a eficiéncia da aleta em barra é dada
por:
_ tanh pl

h
f ol

(3.25)

A Figura (3.7) mostra a eficiéncia de uma aleta em barra calculada pela
Eq. (3.25) para valores de pl até 5.0.

1.0

0.8 \

06

04 =

Eficiéncia da Aleta, »

N
\\-\_
T
tanh pl [~
02— #= 2 B
pl
0
0 1.0 2.0 3.0 4.0 5.0
pl=l gy

Figura 3.7 Eficiéncia de uma aleta em barra (Kuehn et al., 1998).
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Aletas circulares sdo mais comumente aplicadas em trocadores de calor
do que aletas em barra. A Figura (3.8) mostra dois esquemas de aletas
circulares. A aleta (a) tem uma espessura uniforme, enquanto a aleta (b) tem
uma secdo transversal constante. Gréaficos da eficiéncia da aleta para estas
duas geometrias sdo dados nas Figs. (3.9) e (3.10). Outras configuracdes de

aleta sao consideradas em Rohsenow et al. (1985).

"
F(\T/.

(b)

Figura 3.8 llustracdo esquematica de aletas planas circulares (a) tendo uma espessura
uniforme, e (b) com uma secéo transversal constante (Kuehn et al., 1998).
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Figura 3.9 Eficiéncia de uma aleta plana circular de espessura uniforme (Kuehn et al., 1998).
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Figura 3.10 Eficiéncia de uma aleta plana circular com uma sec¢éo transversal uniforme (Kuehn
et al., 1998).

7

A aleta retangular de espessura uniforme é comumente usada em
serpentinas aletadas para aquecimento ou resfriamento do ar. Ndo é possivel
obter uma solucdo mateméatica exata para a eficiéncia de tais aletas. Uma
aproximacgdo normalmente utilizada € assumir que a area da aleta € equivalente
em desempenho a uma aleta plana circular de mesma area. A Figura (3.11)
mostra 0 método onde o raio externo equivalente da aleta circular € determinado

como

Mot = \/@ (3.26)
p

ApoOs a determinacdo do raio externo equivalente, a eficiéncia da aleta

pode ser encontrada através da Fig. (3.11).
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Figura 3.11 Método de aproximacéo para tratar uma aleta plana retangular de espessura

uniforme em termos de uma aleta plana circular de mesma area (Kuehn et al.,
1998).

3.1.5 Coeficiente Global de Transferéncia de Calor

O coeficiente global de transferéncia de calor necesséario para o modelo

do trocador de calor é determinado através das resisténcias térmicas individuais
da serpentina.

A resisténcia térmica devido a conducdo através do tubo e devido a
incrustacao no tubo é:

R = A\ext é(rt,ext - rt,int)+ =
p — e t
A\,int é k,

e ey e

(3.27)

As resisténcias de superficie do lado do ar e do lado da agua séo:

(3.28)
Jext
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R, = Auper 1 (3.29)
A‘i}p,int gint
A resisténcia térmica devido a eficiéncia das aletas é:
1-h
R, = L Papec) 1 (3.30)

hsup,ext gext

onde a efetividade da superficie é definida em termos da eficiéncia da aleta.

. (t-h,) (3.31)

sup, ext

O coeficiente global de transferéncia de calor é calculado em termos de
Ri, Rp, Rexx € R Para a superficie seca, usa-se o coeficiente global de
transferéncia de calor para o trocador de calor entre as temperaturas do ar e do

liquido.

A‘s.}pext

UA= ’
R, + Ry ¥R + Ry

(3.32)

Para a superficie molhada, usa-se um coeficiente global interno para a
transferéncia de calor entre o liquido e a base da aleta e um coeficiente global

externo para a transferéncia de calor entre a base da aleta e o ar.

UA, = M (3.33)
Rp + Rint
UA, = Puper (3.34)

"R, +Ry
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3.1.6 Anélise do Trocador de Calor: O Método da Efetividade — NUT

O método da efetividade é utilizado para calcular as condi¢cdes de saida
de um trocador de calor simples quando s&o conhecidas somente as
temperaturas de entrada e as capacidades calorificas.

A efetividade de um trocador de calor é definida como razéo entre a taxa
real de transferéncia de calor no trocador de calor e a taxa maxima possivel de
transferéncia de calor para uma dada condigcéo de entrada do fluido (Incropera e
Witt, 1992). Desde que a transferéncia de calor possa ser expressa em termos
da taxa de escoamento e das condi¢cdes de entrada e saida do fluido, o estado
de saida de um trocador de calor pode ser determinado através do estado de
entrada, da taxa de escoamento e da efetividade e. As seguintes equacdes

indicam estas relacoes:

q= Ca(xa,e - Xa,s) = CW(XW,S - Xw,e) (335)
qméx = Cmin (Xa,e - Xw,e) (336)
g =€, (3.37)

onde X é uma variavel de estado que pode ser tanto a temperatura como a
entalpia. A capacidade calorifica C relaciona a transferéncia com a variavel de
estado.

A Equacéo (3.37) define a efetividade, a qual pode ser determinada pelas
caracteristicas fisicas do trocador de calor, como a capacidade calorifica das
duas correntes e a configuragdo do escoamento. Para uma dada configuragao,
a efetividade de um trocador de calor pode ser expressa como uma funcéo de
duas variaveis adimensionais: o numero de unidades de transferéncia, N ou

NUT, e a razéo entre as capacidades calorificas das correntes, C..

N = NUT = CL:J—A (3.38)

min
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C = —min (3.39)

onde Cni, € a capacidade calorifica minima e Cnax € a capacidade calorifica
maxima das duas correntes e UA € o coeficiente global de transferéncia de calor
para o trocador de calor.

O método da efetividade-NUT é tipicamente aplicado na andlise de
trocadores de calor sensivel. Para o célculo da transferéncia de calor sensivel, a
temperatura do fluido é a varidvel de estado e a capacidade calorifica é o
produto entre a vazdo massica e o calor especifico do fluido. Contudo, o método
da efetividade-NUT também pode ser usado na andlise da variagcdo de “entalpia”
envolvendo transferéncia acoplada de calor e massa (serpentina de
resfriamento e desumidificacao) para calcular a entalpia de saida do fluido. Para
o célculo da entalpia, a capacidade calorifica tem unidades de vazdo massica e
o UA é modificado para expressar a variagdo de entalpia.

A Tabela (3.1) apresenta algumas expressbes para a efetividade em
funcdo de C, e NUT para determinadas configuragbes de escoamento.

As condi¢cdes de saida do fluido podem ser calculadas a partir da

definicao da efetividade da seguinte forma:

(3.40)

Tabela 3.1 Relagdes de efetividade nos trocadores de calor (Incropera e Witt, 1992).
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DISPOSICAO DAS CORRENTES RELACAO
1- e N(1-C,)
Escoamento em contra corrente N r
e= N1 e C, = (3.42)
1- e N(1+C,)
Escoamento Paralelo €=—"1ic c (3.43)
Escoamento Cruzado, com os dois fluidos ée N _ qU
nao misturados e=1-expé———» U (3.44)
eC N ¢
Egcoamento Cruzado, com os dois fluidos 6 1 C, 1 u-l
misturados e= — 7t RN (3.45)
gl-eM 1-e™ NY
Escoamento Cruzado, Cpin(néo- e
misturado) _f-e~
; e= (3.46)
e Cmax(misturado) C,
Escoamento Cruzado, Cpin(misturado) e
e Cmax(m&o-misturado) e=1l-e © (3.47)
Todos os trocadores e=1-e" (3.48)

(aproximado,C,=0)

3.1.7 Transferéncia de Calor na Serpentina com Superficie Seca

Trocadores de calor com superficie seca sdo definidos como trocadores
de calor nos quais ndo ha transferéncia de massa ou remocdo de umidade, ou

seja, sO ocorre transferéncia de calor sensivel.

Tae Wae ma A Tas Was ma
r
Parede do Tubo
TW, . TW’
s m"’ 4__ Agua 4—— € m"’

Figura 3.12 Esquema simplificado da serpentina de resfriamento com a superficie seca.

A Figura (3.12) mostra um esquema simplificado da serpentina de
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resfriamento com um escoamento em contra corrente. A andlise de uma
serpentina com superficie seca é realizada usando as relag6es convencionais
para um trocador de calor sensivel. A serpentina é modelada utilizando o
método da efetividade-NUT . O célculo da efetividade-NUT é realizado conforme
mostrado na secdo (3.1.6), o qual necessita do coeficiente global de
transferéncia de calor e as capacidades calorificas das duas correntes.
Aplicando um balanco de energia na serpentina (Fig. (3.12)), obtém-se as

seguintes expressdes para o célculo da transferéncia de calor:

q.=C,(T..- T..)

6, =Cy(T,. - T,.)
C,=mc

a ~pa

CW = rmwcpw

(3.49)

onde C, é a capacidade calorifica do ar e C,, € a capacidade calorifica da 4gua.
As temperaturas de saida do ar e da agua sdo calculadas através do
método da efetividade dado valores de UA , C, e C,.
A Figura (3.13) apresenta o procedimento de calculo utlizado para
determinar as condi¢cdes de saida do ar e da agua quando a superficie da

serpentina esta seca.
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Dados de Entrada:

m ’ 1T 1T 7W ’UA
18, Tae Twe, Wae th, , h, — vazéo massicade ar e de gua

(kg/s).
Tae Twe—temperatura de entradado ar e da
agua (°C).
[ Ca) Cu ® Eq. (349) ] Tas Tws—temperaturade saidado ar e da
agua (°C).
v W6, W, s — umidade absoluta do ar na
ida (kg/kg).
Tas: Tus ® EGS. (3.35—3.40)] enradae saida (kgkg).
UA — coeficiente global de transferéncia de
calor (W/K).
v Ca, C, — capacidades calorificas do ar e da
agua (W/K).

Ot ® EQ. (3.49)
Wa,s = Wa,e

Orot — transferéncia de calor total (W).

Figura 3.13 Fluxograma da serpentina com superficie seca.

3.1.8 Transferéncia de Calor na Serpentina com Superficie Molhada

Se a temperatura da superficie na entrada da serpentina for menor que a
temperatura de orvalho do ar na entrada, considera-se que a serpentina esta
operando com a superficie completamente molhada. Para a condicdo de
superficie molhada, as condicdes do ar e da agua em regime permanente
podem ser determinadas usando as relacdes padréo de efetividade do trocador
de calor baseadas nas entalpias ao invés das temperaturas. E utilizado um
modelo de efetividade, para uma configuracdo de escoamento em
contracorrente, para a variagao da entalpia o qual se aproxima do desempenho
de um trocador de calor com varias fileiras e com escoamento cruzado e
contracorrente. As resisténcias para a transferéncia de entalpia sdo computadas
em termos dos coeficientes convencionais de transferéncia de calor, das
eficiéncias das aletas, e dos pardmetros da entalpia ficticia como descrito em
Kuehn et al. (1998) e resumido abaixo.
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Condensado
Wae M, / Was, M,
Ar
Ta,e ha,e — ' ] . Ta,s ha,sd
Parede do Tubo
Tw . Tw
M Agua <« T

Figura 3.14 Esquema simplificado da serpentina de resfriamento com a superficie molhada.

A Figura (3.14) mostra um esquema simplificado da serpentina de
resfriamento com a superficie molhada com um escoamento em contra corrente.
A transferéncia de calor em uma serpentina molhada é calculada baseada na
entalpia para incluir os efeitos latentes. As entalpias do ar sdo calculadas
utiizando as equagbBes psicrométricas convencionais. As entalpias
correspondentes da serpentina e da 4gua sado relacionadas com a do ar através
das “entalpias ficticias”, definida como a entalpia do ar saturado a temperatura
da serpentina ou da agua.

O célculo da transferéncia de calor baseado na entalpia para uma
superficie molhada usa a relacdo fundamental entre a transferéncia de calor, a
entalpia e a capacidade calorifica. Aplicando um balanco de energia na
serpentina (Fig. (3.14)), obtém-se as seguintes expressdes para o célculo da

transferéncia de calor:

qa = Ca (ha,e - ha,s)

Aw = CW (haw,sat,s - haw,sat,e) = (I&K:p)w(Tw,s - Tw,e) (3.50)

O sub-indice da entalpia aw,sat refere-se a entalpia do ar saturado
avaliado a temperatura da agua e representa a “entalpia ficticia”. A capacidade
calorifica depende da relacdo entre a transferéncia de calor e as entalpias. No
lado do ar, a capacidade calorifica da entalpia é a vazdo massica de ar. No lado
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da agua, a capacidade calorifica da entalpia é baseada na entalpia do ar
saturado a temperatura da agua.

C, =1,
2 c O 3.51
C. =Crh 0 2 (3.51)
Cp,sat QN
onde
Dh,, = Cpeat DTt (3.52)

A variavel cpsar € 0 calor especifico efetivo do ar saturado, definido pela
Eqg. (3.52). Para obter a melhor aproximacdo, um valor médio de Cpsa €
determinado utilizando a temperatura da superficie aletada na entrada e na
saida da serpentina molhada. Calculos rigorosos de cpsat SOb essas suposicoes
necessitam conhecer o estado de saida do fluido, resultando em uma solucéo
iterativa. Para evitar um processo iterativo, Cpsa € calculado usando a
temperatura de orvalho do ar na entrada Tove € @ temperatura da agua na
entrada Twe. A temperatura real da superficie da aleta na entrada do ar sera
menor e a temperatura real na entrada da 4gua sera maior, mas a curva entre

esses dois pontos € muito préxima pelas temperaturas do ar e da agua.

- (ha,sat,e (Torv,e) - haw,sat,e(TW,e))
p,sat (T _ T )

orv,e w,e

C (3.53)

A entalpia de saida do ar e a entalpia do ar saturado a temperatura da
agua pode ser determinada pela modelagem da serpentina como um trocador
de calor em contracorrente (Fig. (3.14)). Contudo, visto que os calculos da
transferéncia de calor séo realizados baseados nas entalpias, o coeficiente
global de transferéncia de calor deve ser baseado no potencial entélpico ao
invés do potencial de temperatura. O coeficiente de transferéncia de calor

baseado na entalpia, UAy, € relacionado ao coeficiente convencional baseado
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na temperatura pelo calor especifico.
UA = UA (3.54)
c

p

Para uma serpentina molhada, a transferéncia de calor local pode ser

calculada pela seguinte expresséao:

q= UAh,tot (ha - hw,sat) (355)

onde UAn ot € 0 coeficiente global entalpico de transferéncia de calor.
Expressando o coeficiente global de transferéncia de calor entre o liquido
e 0 ar como um par de resisténcias térmicas em série, uma entre a agua e a
aleta e outra entre a aleta e o ar, o coeficiente global entalpico pode ser
relacionado aos coeficientes convencionais de transferéncia de calor interno e

externo como:

1 c c

— psat + p.a

UA. UA, UA,

(3.56)

Usando o coeficiente global de transferéncia de entalpia e as
capacidades calorificas, a entalpia de saida do ar e a entalpia do ar saturado na
temperatura de saida do liquido pode ser calculado utilizando o modelo de
trocador de calor pelo método da efetividade-NUT (Secéo (3.1.6) ). A
temperatura de saida do liquido é calculada através da entalpia de saturacao
usando as rela¢gbes psicrométricas.

Através das condicBes do ar e da agua e dos coeficientes globais de
transferéncia de calor interno UAi: e externo UAex, € possivel determinar as
condicdes de entrada e saida da superficie externa

A temperatura de bulbo seco e a umidade absoluta do ar na saida séo
calculadas através da entalpia do ar usando o método da efetividade, o qual €
baseado na estimativa da temperatura da superficie aletada. A temperatura do
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condensado na serpentina é desconhecida, mas € assumida constante.
Portanto, o condensado representa uma corrente de fluido com capacidade
calorifica térmica infinita (C,=0), e aplica-se a seguinte relacdo de efetividade
(Tab. 3.1):

e=1-¢e" (3.57)

Usando esta relacdo junto com a entalpia do ar na entrada da serpentina
e a entalpia do ar na saida que sdo conhecidas, a entalpia saturada na
temperatura do condensado para o calculo da efetividade pode ser determinada

da seguinte forma:

=h, - 22 (3.58)

A temperatura do condensado (superficie) é determinada através da
entalpia saturada usando-se as relagcfes psicrométricas. Dada a temperatura do
condensado, Tcond, & temperatura de bulbo seco do ar na saida € calculada pela

seguinte expressao:

Ta,s :Ta,e - e(Ta,e - Tcond) (359)
Logo, o calor sensivel pode ser determinado usando um simples balaco
de energia:

qsen,m = macpa (Ta,e - Ta,s) (360)

A Figura (3.15) apresenta o procedimento de calculo utlizado para
determinar as condi¢cdes de saida do ar e da agua quando a superficie da
serpentina estd completamente molhada.
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Dados de Entrada:
ma ) m\N 1Ta,ey TW,ey Wa,ey

UAi nts UAext

rh, , i, — vazdo méssicade ar e de dgua (kg/s).

h vh Tae Twe— temperatura de entrada do ar e da dgua (°C).
a,e e aw,sat,e e 7

[ ' sa J Tas Tws— temperatura de saidado ar e da agua (°C).

v Taup,e — temperatura da superficie de entrada (°C).

‘ Cpsat ® Eq. (3.53) ] W,.e, W, s — umidade absoluta do ar na entrada e saida
(kg/kg).
has has—entalpia do ar na entrada e na saida (Jkg).
) Dawsat.e, Nawsate — ENtalpia do ar saturado natemperatura
da dgua de entrada e saida (Jkg).

v Nasiosat,er Nasupsar,e — ENtal pia do ar saturado na
s N temperatura da superficie de entrada
UA e saida (Jkg).
, Cpa UAi, UA — coeficiente global detransferénciade
UA, +—UA,
calor interno e externo (W/K).

v
ha,51 haw,sat,s ® Egs. (335—340)

Rr,rea's =

p,sat

A 4

hasup,sat,e = haw,sat,s + Rr,rea's (ha,e - haw,sat,s)

hasup,sat,s = haw,sat,e + Rr,rea's (ha,s B haw,sat,e)

v
Tsup,e Cp st — calor especifico efetivo (Jkg K).

Gtot = M (Nae - Nas) Ot — transferéncia de calor total (W).

Osen — transferéncia de cdor sensivel (W).

( q ) R res¢ —razdo de resisténcias (-).
T - T + tot
w,S w,e c ) i
h, pw W, s — umidade absoluta do ar na saida (kg/kg).
. J

N

;
Tas ® Eq. (3.59)
Qsen ® Eq. (3.60)

\\ J

A 4
Wa,s(Ta,m ha,s)

Figura 3.15 Fluxograma da serpentina com superficie molhada.
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3.1.9 Transferéncia de Calor na Serpentina com Superficie Parcialmente
Molhada

Uma serpentina de resfriamento pode operar com a superficie
parcialmente molhada, ou seja, pode existir uma regido da serpentina onde a
superficie esta seca e uma outra onde a superficie esta molhada tendo assim
duas regifes distintas dentro da serpentina. Se temperatura da superficie na
entrada do ar € maior do que a temperatura de orvalho do ar na entrada, mas a
temperatura da superficie na saida do ar € menor do que a temperatura de
orvalho na entrada, entdo € considerado que a superficie da serpentina esta
parcialmente molhada. A serpentina é modelada como duas serpentinas
separadas uma seca e outra molhada com condicdes comuns na fronteira
(Fig. (3.16)). Sob condi¢bes secas, as condi¢cdes do ar e da agua em regime
permanente podem ser determinadas usando as relacdes padréo de efetividade
do trocador de calor. Sob condi¢des molhadas, as mesmas rela¢cdes podem ser

usadas.
Fronteira, Ton
r/ Condensado
Wa’e ma : Wa,s, ma
Ar |
Tae hae > X —1 Tas has
Parede do Tubo
]
T o Twe M,
ws 1, < Agua | <+t
1
1

Figura 3.16 Esquema simplificado da serpentina de resfriamento com a superficie parcialmente
molhada.

A transferéncia de calor em uma serpentina com parte da superficie seca
e parte molhada é calculada tratando as duas sec¢Bes da serpentina como

trocadores de calor separados com uma fronteira comum como mostrado na
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Fig. (3.16). A parte seca da serpentina é analisada pelo método descrito na
Secdo (3.1.7) e a parte molhada da serpentina € analisada pelo método
descrito na Secéo (3.1.8). Os trocadores de calor seco e molhado sdo unidos
por uma fronteira comum entre eles.

Para que as condicbes de saida do ar possam ser calculadas é
necessario determinar exatamente qual fragdo da area da superficie externa
total estd molhada (fam). A area é determinada sabendo-se que o vapor d’agua
presente no ar (umidade) comeca a se condensar na superficie da serpentina
quando a temperatura da superficie é igual a temperatura de orvalho do ar na
entrada. A fracdo de area da superficie molhada é ajustada iterativamente para
obter esta temperatura na superficie da fronteira entre as secbes seca e
molhada.

A Figura (3.17) apresenta o procedimento de calculo utlizado para
determinar as condi¢cdes de saida do ar e da agua quando a superficie da

serpentina esté parcialmente molhada.
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Dados de Entrada:
ma ) mw 1Ta,ey TW,ey Torv,e,

Wa,eyAsup,exty UAinnUAs, UAm

A\ 4

Estimar:
Tt Tus, fan Asup,ext — area da superficie externa (m2).
' : fam — fracéo de &rea molhada (-).
rh, , i, — vazdo massicade ar e de agua (kg/s).

A Tae Twe— temperatura de entrada do ar e da égua (°C).

[ Secéo 3.1.7 ] Torve — temperatura de orvalho na entrada (°C).

Tws — temperatura de saida da agua (°C).

Tws — temperatura da &guanafronteira (°C).

[ Secao (3.1.8) ] Taups — temperatura da superficie nafronteira (°C).
W, . — umidade absol uta do ar na entrada (kg/kg).

UA,, UA,, — coeficiente global de transferénciade
calor da sup. seca e molhada (W/K).

UA; — coeficiente global detransferéncia de calor
interno (W/K).

hot: Osen — transferénciade calor total e sensivel (W).

Tw,f
Convergiu?

Grot.ss Gsenm — transferéncia de calor total e sensivel da

fam

Convergiu?

sim

A

Y
Otot = Gtot,s * Gtot,m

Osen = qsen,s + qsen,m

Figura 3.17 Fluxograma da serpentina parcialmente molhada.



Capitulo 3: Sistema Secundario 73

3.1.10 Parametros da Serpentina de Resfriamento

O modelo da serpentina de resfriamento necessita de alguns parametros
geométricos. A Tabela (3.2) apresenta 0s parametros geométricos necessarios

para modelar a serpentina de resfriamento.

Tabela 3.2 Parametros geométrico da serpentina de resfriamento.

PARAMETRO UNIDADE
Altura da serpentina (H) m

Comprimento da serpentina (C)

Largura da serpentina (L)

Distancia entre tubos (b)

Distancia entre fileiras (a)

Diametro do tubo externo (dext)

Diametro do tubo interno (diny)

3(3|3(|3|3|3]|3

Espessura da aleta (e)

NUmero de aletas por metro 1/m

NUmero de fileiras -

NUmero de Tubos por fileira -

NUmero circuitos -
Condutividade térmica da aleta (k) W/m K
Condutividade térmica do tubo (ki) W/m K

A Figura (3.18) mostra uma representacdo em corte da serpentina de

resfriamento.

| c i — L -

Figura 3.18 Representa¢do em corte da serpentina de resfriamento.
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3.1.11 Fluxograma de Célculo da Serpentina de Resfriamento

Dados de entrada:

Ta,ey Wa,ey ma]e! TW,ei rhw,e

Parametros

da serpentina

Oexts ® Secdo (3.1.2

A\ 4
[gint ® Seco (3.1.1) }
)

Y

[hf,s(gext,s) ® Secédo (3.1.4)]

A4

[ UAexis ®

Eq. (3.34)]

rh, , i, — vazdo massicade ar e de dgua (kg/s).

Tae Twe— temperatura de entrada do ar e da dgua (°C).
Torv,e — temperatura de orvalho na entrada (°C).

Taup,e — temperatura da superficie de entrada (°C).

gint — .c0ef. de transferéncia de calor interno (W/m? K)

Oext.s» Jextm — CO€f. de transferéncia de calor externo para
sup. seca e molhada(W/m? K).

UAin, UAs — coeficiente global detransferéncia de calor
interno e externo (W/K).

hts, e m— eficiéneia da al eta com superficie seca e molhada
W, . — umidade absol uta do ar na entrada (kg/kg).

[UAextm ® Eq. (3.32)]

A 4

Serpentina Seca
Secéo (3.1.7)

A4

A
[gext,m ® Secao (3.1.3)]

v
[hf,s(gext,m) ® Secdo (3.1.4)]

UAn ® Eg.(3.33)
UAewrorm ® Eq. (3.34)

A 4

Serpentina Molhada
Secédo (3.1.8)

4
Serpentina Parcialmente
Molhada

Secéo (3.1.9)

l

A

<
<

Figura 3.19

Fluxograma de célculo da serpentina de resfriamento.
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3.2 Modelo do Umidificador — Injecdo de Vapor

O umidificador € responséavel por umidificar uma corrente de ar quando
este estiver com a umidade abaixo da desejada.

Neste trabalho foi utilizado um modelo de umidificador com injecéo de
vapor, o qual realiza o processo de umidificagdo do ar através da adicdo de um
fluxo de vapor d’dgua. O modelo é baseado no ASHRAE HVAC 2 Toolkit
(Brandemuel, 1993), o qual utiliza um simples balango térmico no umidificador
(Fig. (3.20)) levando em conta a saturacdo do ar. Este modelo determina a
temperatura e umidade absoluta ar considerando um processo isobarico
(pressdo constante) onde é injetado um fluxo de vapor na corrente de ar
aumentando assim a sua umidade. A umidade de saida do ar € limitada por uma

eficiéncia de saturagéo hs, onde a umidade ndo pode exceder esta eficiéncia.

T-.-ap
Muap
Ta.e Ta.s
o — —_—
Mae =
W Maz
ag wa'g

Figura 3.20 Representacédo esquematica de um umidificador com injecdo de vapor.

3.2.1 Descricdo Matemética

A temperatura de saida do ar € determinada através de uma média
ponderada entre as condi¢cdes de entrada do ar e do fluxo de vapor, da seguinte
forma:

a~pa’ae

T = r&‘l\/apcp,vap-l-vap +,C . T,

a,s
r&‘l\/apc p,vap + maC p,au

(3.61)
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onde
- Taes Tas, temperatura do ar na entrada e na saida do umidificador (°C).
- Tvap, temperatura de entrada do vapor (°C).
- Cpvap, Massa especifica do vapor d’agua (kg/m®).
- Cpas Cp.au, Massa especifica do ar seco e do ar imido (kg/m®).

- 1h,,, vazdo massica de vapor (kg/s).

- rh,, vazdo massica de ar (kg/s).

A massa especifica do ar umido pode ser determinada através da equacao
abaixo (Stoecker e Jones, 1985):

C,., =Co +W,.C (3.62)

p,au pa a,e™~’ p,vap

Considerando que todo o vapor € absorvido pela corrente de ar, a
umidade absoluta do ar na saida do umidificador pode ser determinada através

de um balan¢o de massa, da seguinte forma:

r&‘l\/ap

a

W, s =W, + (3.63)

A umidade absoluta de saturacao do ar na temperatura de saida pode ser
determinada através da pressdo de saturacdo, da seguinte forma (Stoecker e
Jones, 1985):

W, . =0622 P T
asat,s ~ “r (3.64)
o Patm - Psat Ta,s

onde
- Pam, pressao atmosférica (Pa).

- Psa(Tas), presséo de saturacdo do ar em funcdo da temperatura de saida
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do ar (Pa).
- Wasats, umidade absoluta de saturagdo do ar na saida do umidificador
(kg/kg).

A umidade absoluta do ar na saida do umidificador é limitada por uma
eficiéncia de saturagédo hsy, definida como a raz&o entre a umidade absoluta
atual madxima pela umidade absoluta de saturagdo na mesma temperatura. A
eficiéncia de saturacdo é aproximadamente igual a maxima umidade relativa que
0 ar pode sair do umidificador. A umidade do ar na saida do umidificador
corresponde ao menor valor entre a umidade absoluta determinada
considerando que todo o vapor seja absorvido pela corrente de ar (Eqg. (3.63)) e
a umidade absoluta de saturacdo multiplicada pela eficiéncia de saturacao
(Eq. (3.64)), conforme mostrado abaixo:

W, =MIN W, o .he) (3.65)

a,s’?
A taxa de transferéncia de calor é determinada através de um balanco de
energia no umidificador. A equacao abaixo mostra como pode ser determinada a

taxa de transferéncia de calor total (qw;) € a taxa de transferéncia de calor

sensivel (Qsen):

Oiot = r&la (ha,e - ha,s)

qSEﬂ = macp,au (Ta,e - Ta,s) (366)
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3.2.2 Fluxograma do Modelo do Umidificador

A Figura (3.21) apresenta o fluxograma do modelo do umidificador onde
€ mostrado o procedimento de célculo utilizado no modelo.

Dados de Entrada:
Variaveis: m,, Mg, , Tae Tvap, Wae

Parametros: hgy

rh, - vazdo méssicade ar (kg/s).
1,4, - Vazéo méssica de vapor (kg/s).

y
Cpau ® EQ. (3.62)

Tae Tas—temperatura de entrada e saidado ar (°C).

, Tuap — temperatura do vapo d’ dgua (°C).

Tas ® Eq. (3.61) ) Wae, Wys — urpidade absoluta do ar na entrada e na

W,s ® Eq.(3.63) saida (kg/s).

N J W, sat,s — Umidade absol uta de saturagdo (kg/s).

hs: — eficiéncia de saturagéo.

Cp.au — Massa especifica do ar dmido (kg/m?).

Jiot, Osen — taxa de transferéncia de calor total e
sensivel (W).

Vs

y
Wasas ® EQ. (3.64)

Wa,s < hsat Wa,sat,s

[qtm, Gsen ® EQ. (3.66) ]

Figura 3.21 Fluxograma do modelo do umidificador com Injecédo de vapor.
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3.3 Modelo do Ventilador

O modelo do ventilador (Fig. (3.22)) determina a poténcia e as condi¢des
de saida do ar, como a temperatura e umidade absoluta, para uma dada vazao
e condi¢des de entrada do ar. O modelo do ventilador utilizado neste trabalho é
baseado no modelo apresentado no ASHRAE HVAC 2 Toolkit (Brandemuel,
1993). Este modelo considera um aumento de pressdo constante através do
ventilador. A hipotese de aumento de pressdo constante no ventilador é o
mesmo que assumir uma pressao estatica de insuflamento fixa, o que € comum

em sistemas HVAC.

Figura 3.22 Representagdo esquematica de um ventilador.

O ventilador € caracterizado pela poténcia em carga total e pela vazao
volumétrica de ar nas condices nominais. A poténcia consumida em carga
parcial é determinada por uma relagdo empirica funcéo da razédo entre a vazao
atual sobre a vazdo nominal. O aumento de presséo através do ventilador ndo é
determinado. O aumento da temperatura do ar € determinado para uma dada
poténcia de eixo (shaft power) e do motor. O modelo também néo considera a

variacdo na massa especifica do ar através do ventilador.

3.3.1 Descricdo Matematica

A selecdo de um ventilador de um sistema de condicionamento de ar é
caracterizada pelo aumento de presséao, pela vazao volumétrica e pela poténcia
necessaria nominal em condi¢cdo de carga total. Para um aumento de pressao
através do ventilador, a vazdo de ar nominal e a poténcia necesséaria sdo as

duas variaveis que caracterizam o consumo de energia do ventilador. O
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desempenho do ventilador fora das condi¢cdes nominais € determinado através
do desempenho nominal utilizando uma aproximacgao da razdo de carga parcial
(part-load ratio).

Para um ponto de funcionamento fora das condi¢ées nominais, a razao
de carga parcial (PLR) é definida como a razédo entre a vazao volumétrica atual

pela vazao volumétrica nominal:

VLN (3.67)

a,nom

PLR =

onde
- rh, é avazao massica de ar (kg/s).

- ra amassa especifica do ar (kg/m3).

- M

 om» @ VAz&0 volumétrica de ar nominal (m*/s).

O consumo em carga parcial € representado como uma fracdo da
poténcia nominal. Para um ponto de funcionamento onde a vazado € reduzida,
esta fracdo de poténcia em carga total (FFLP — fraction of full-load power) é
calculada utilizando uma curva polinomial em funcéo da razéo de carga parcial

(PLR), da seguinte forma:

FFLP =C, + C,PLR+C,PLR? + C,PLR? (3.68)

onde FFLP é a razdo entre a poténcia atual pela poténcia nominal do ventilador.
A soma dos coeficientes deve ser sempre igual a um, pois quando a razao de
carga parcial (PLR) for 1, isto implica que o ventilador esta operando em carga
total e valor de FFPL também deve ser igual a um.

Cada tipo e tamanho de ventilador tém caracteristicas diferentes, onde
estas caracteristicas sdo mostradas através das curvas de desempenho de
ventiladores (Fig. (3.23)) que devem ser desenvolvidas por fabricantes. Uma

curva de desempenho de um ventilador € uma representacdo grafica de seu
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desempenho, onde normalmente cobre todo o intervalo desde a descarga livre
(sem obstrucdes ao fluxo) até vazéo zero (um sistema totalmente vedado sem
nenhum fluxo de ar). As seguintes caracteristicas podem ser representadas
graficamente em funcdo da vazao: a pressao estatica, pressao total, poténcia,
rendimento estético do ventilador e rendimento total do ventilador. A densidade
do gas, o tamanho do ventilador e a rotagdo sao geralmente constantes durante

toda a curva e devem ser expressos.

13 =
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Digmetro do ratarfventilador de 560mm g
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Figura 3.23 Curva de desempenho de ventilador.

Através da curva de desempenho de um ventilador (Fig. (3.23)) € possivel
calibrar o coeficientes da Eq.(3.68) fazendo uma varredura da vazao
volumétrica desde o ponto das condicbes nominais até um valor minimo
possivel, obtendo os valores de poténcia correspondentes para uma pressao
constante. Com os Varios pontos obtidos fora das condi¢des nominais pode-se
levantar uma curva de FFLP em funcéo de PLR e através desta curva fazer uma
regressao cubica e obter os valores dos coeficientes da Eq. (3.68).

A poténcia necessaria atual do ventilador em condi¢des de carga parcial
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é determinada através da poténcia em carga total e da fracdo de poténcia em
carga total, da seguinte forma:

Pot = FFLP x Pot (3.69)

n,parc n,nom
onde
- Potyparc, poténcia de eixo parcial do ventilador (kW).

- Potnnom, poténcia eixo nominal do ventilador (kW).

A poténcia total do ventilador em condi¢des de carga parcial é calculada
em funcéo da eficiéncia do motor elétrico da seguinte forma (ASHRAE, 1996):

Pot

POtt, parc = hn’ = (370)

m

O aumento da temperatura do ar depende da posicédo onde € colocado o
ventilador. Enquanto a poténcia necessaria do ventilador sempre contribui para
a transferéncia de calor do ar, o efeito das ineficiéncias do motor pode ou nao
afetar esta transferéncia de calor dependendo de onde esta localizado o motor,
dentro ou fora do fluxo de ar. A equacao abaixo fornece um modelo conveniente
e geral para levar em conta a transferéncia de calor do motor:
+(Pot f

- Pot (3.71)

n, parc)

qp = POtn,parc t,parc m, perda

onde o fator fmperda € @ fracdo das ineficiéncias do motor transferida para o fluxo
de ar e qp é a perda de calor do ar. O valor desta fracdo é 1 se o motor estiver
dentro do fluxo de ar e 0 se estiver fora do fluxo. As condi¢cdes de saida do ar
séo determinadas em termos da entalpia (Eg. (3.72)) e umidade absoluta e a
temperatura de saida € determinada utilizando relagdes psicrométricas.

dp =m,(h,, - h..) (3.72)

A Figura. (3.24) apresenta o fluxograma do modelo do ventilador, onde é
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mostrado o procedimento de célculo utilizado para determinar o desempenho do

ventilador.

Dados de Entrada:
Variaveis: i, Tae

Parametros: hy, fm perdar Yoo
Potn npom,, Coeficientes Cq 3

[ PLR ® Eq. (3.67) ]

l [ FFLP =1 ]

‘ FFLP ® Eq. (3.68)]

»

rh, - vazdo de ar atua (kg/s).
Y T..c — temperatura de entrada do ar (°C).
{ POl pare ® EQ. (3.69) ] Tws — temperatura de saida do ar (°C).

hm — eficiéncia do motor.

Y Op —calor perdido pelo ar (kW).

[ POt pare ® Eq. (3.70) } has— entalpia do ar na saida (kJkg).
fm,perda— fragéo das perdas do motor.
A \&nom

{ % ® Eq.(3.71) ] Poty, npom — Poténcia necesséria nomina (kW).
Poty, parc — POténcianecessaria parcial (kW).
Pot; parc — Poténciatotal parcial (kW).

{ h,s ® Eq. (3.72) ] PLR —raz&o de carga parcial.

FFLP —frac8o de poténcia em cargatotal.
W, . — umidade absol uta na entrada (kg/kg).

A4 W, s — umidade absol uta na saida (kg/kg).

Wa,s = Wa,e
Ta,s

Figura 3.24 Fluxograma do modelo do ventilador.

- vaz&o volumétricanomina (m®/s)
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3.4 Modelo da Caixa de Mistura

Em um sistema de condicionamento de ar a caixa de mistura é
responsavel pela mistura da corrente de ar de retorno com a corrente de ar
externo (renovacao). O modelo determina as condi¢Bes de saida do ar para um
processo de mistura baseado nas equacdes de conservacdo de energia e de
massa para o ar umido (Stoecker e Jones, 1985). A Figura (3.25) apresenta o

esquema do processo de mistura de duas correntes de ar em dois estados

TZZZ \\
O

a1.e

diferentes.

TE =
Wa'g

Figura 3.25 Esquema do processo de mistura.

3.4.1 Descricdo Matemética

Aplicando a equacdo de conservacdo de massa no esquema acima é
possivel determinar a vazao massica de ar seco ap0s a mistura da seguinte

forma:

(3.73)

A umidade absoluta do ar ap6s a mistura é determinada da conservacgao
de massa de agua, através da equacgédo abaixo:

m eWale + m eWaZe
W, = ™ (3.74)

a,s
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A entalpia do ar misturado é obtida através da equacao da conservagao
de energia da seguinte forma:
M. h.  +r. h

ale ale a2,e aze

a,s m

a,s

(3.75)

A temperatura do ar é determinada através da entalpia e da umidade
absoluta pelas relagbes psicrométricas.

As Equacg0es (3.74) e (3.75) mostram que a entalpia final do ar € a média
ponderada das entalpias das correntes que se misturam, o mesmo ocorrendo
com a umidade absoluta final em relagdo as umidade absolutas das correntes

gue se misturam.
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Capitulo 4

Procedimento de Simulacao

Este capitulo apresenta os parametros de simulacdo (caracteristicas
construtivas) das edificacdes utilizadas para realizar as simulacdes que serao
mostradas no Capitulo 5. Serdo apresentadas duas edificacBes, uma composta
por uma Unica zona, utilizada para fazer uma comparacdo entre os programas
DOMUS (Mendes et al., 2001b, 2003b) e VisualDOE (Winkelmann et. al, 1993),, e
uma outra composta por seis zonas sobrepostas Também serdo apresentados
0os parametros de simulacdo dos dados climaticos e dos sistemas de
climatizacao utilizados para a realizagdo das simulacdes e a carga térmica das

edificagbes.

4.1 Dados Climaticos

Para realizar as simulacdes foi utilizado o arquivo climatico (TRY-Test
Reference Year) da cidade de Belém (latitude: -1.38°; longitude: -48.48°, GMT: -
3h; altitude: 16m). As Figuras (4.1) e (4.2) mostram os dados de temperatura,

umidade relativa e radiacao solar total para o més de janeiro.
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Figura 4.1 Temperatura e umidade relativa da cidade de Belém para o més de janeiro.
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Figura 4.2 Radiagdo solar total da cidade de Belém para o més de janeiro.

A radiacéo solar total apresentada na Fig. (4.2) foi calculada pelo modelo
do DOE-2 (Winkelmann et al, 1993) o qual se baseia na nebulosidade do céu.
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4.2 Descricdo das Edificagcdes

As caracteristicas construtivas das edificacbes sdo iguais para os dois
casos (monozona e multizona). As paredes laterais, o teto e piso séo feitos de
concreto celular monolitico com uma espessura de 15 cm nao possuindo
nenhum revestimento interno ou externo, com uma permeancia na superficie
externa de 9e-10 kg/(Pa-m%s) e na interna de 2e-10 kg/(Pa-m?-s), com uma
divisdo de 20 secBes em cada parede. A Tabela (4.1) mostra as caracteristicas
fisicas do concreto monolitico utilizado nas edificacbes. O ambiente abaixo do
piso das edificacdes € o ar externo, ou seja, ndo existe solo.

Tabela 4.1 Caracteristicas fisicas do concreto celular monolitico.

T(é?r;:?c.a Espessura u R Densidade Co
(W/mK) (m)  (WmK) (m*KMW)  (kg/m®)  (I/kgK)

Paredes Laterais (interna para externa)

Coeficiente de
conveccao interno

Concreto 0.18 0.15 1.33 0.750 650 840

Coeficiente de
Conveccao externo

8.29 0.121

29.30 0.034

Piso (interno para externo — o externo é o ar)

Coeficiente de
conveccao interno
Concreto 0.18 0.15 1.33 0.750 650 840

Coeficiente de
Conveccgao externo

8.29 0.121

29.30 0.034

Teto (interno para externo)

Coeficiente de
conveccao interno

Concreto 0.18 0.15 1.33 0.750 650 840

Coeficiente de
Conveccgao externo

8.29 0.121

29.300 0.034

4.2.1 Edificagdo Monozona (EMNZ)

A Figura (4.3) apresenta as caracteristicas geométricas da edificacéo
monozona que possui um volume de 1190 m°. Todas as paredes laterais, piso e
teto possuem caracteristicas fisicas conforme mostrado na Tab. (4.1). Para esta
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edificacdo ndo sdo considerados os fen6menos da adsorcdo e dessorgao de
umidade nas paredes. A edificacdo nao possui janelas. O piso da edificacdo, no
lado externo, possui uma camada de isolante térmico de 1 metro de espessura
com uma densidade de 40 kg/m°, condutividade térmica de 0.045 W/m-K e um
calor especifico de 750 J/kg-K. O ambiente abaixo da camada de isolante é o ar
externo.

A edificacdo possui um ganho de calor interno de 1300 W sendo 100%
sensivel e 100% convectivo. Este ganho de calor interno € configurado para

ficar ligado 24h por dia durante todo o ano.

17 m

20m 3.5m /

Norte

Figura 4.3 Caracteristicas geométricas da edificacdo monozona.

4.2.2 Edificagdo Multizona (EMTZ)

A Figura (4.4) apresenta as caracteristicas geométricas da edificacéo
multizona. As zonas possuem as mesmas dimensodes (13 x 10 x 3m). Todas as
paredes laterais, piso e teto das zonas possuem caracteristicas fisicas conforme
mostrado na Tab. (4.1). Neste caso sao considerados os fendmenos da
adsorcao e dessorcdo de umidade nas paredes. O ambiente abaixo do piso da
zona 1, a qual é a zona mais inferior, € 0 ar externo. As janelas existentes nas
zonas sao de vidros do tipo duplo com um coeficiente global de transferéncia de
calor igual a 3 W/m?K. O coeficiente de ganho de calor solar é igual a 1
(incidéncia normal) e ndo possuem qualquer protecéo interna contra o Sol. A
Tabela (4.2) mostra a relagéo das janelas existentes em cada zona de acordo

com as fachadas e as dimensoes.
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Figura 4.4 Caracteristicas geométricas da edificacdo multizona.

Tabela 4.2 Relacéo das janelas existentes na EMTZ.

Fachada N° janelas Dimensao:
Altura x Largura

Norte 1 1.5mx4.0m

Sul 2 1.5mx4.0m

Zonal

Leste 2 1.5mx4.0m
Oeste 2 1.5mx4.0m
Norte 2 1.5mx5.0m

Sul 4 1.5mx2.0m

Zona 2 aZonab

Leste 4 15mx2.0m
Oeste 4 1.5mx2.0m
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As cargas térmicas internas eventuais sdo provenientes dos ocupantes,

da iluminacéo artificial e dos equipamentos. As configuracbes dos horarios das

cargas internas sdo de segunda a sexta-feira das 8:00 as 18:00 horas. Os

ocupantes das zonas estdo sentados e cada um dissipa 60 W de calor sensivel,

sendo 100% convectivo e 80 W de calor latente. A iluminacédo fluorescente

dissipa 45 W/m? de éarea (til de piso, 100% convectivo. Os equipamentos

dissipam 100 W de calor sensivel cada um 100% convectivo. A Tabela (4.3)

apresenta a relacdo das quantidades dos ocupantes,

iluminacédo de cada zona.

equipamentos e
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Tabela 4.3 Relacdo de ocupantes, equipamentos e iluminacdo da EMTZ.

Numero de Nl’J_mero de lluminagéo (W)

Ocupantes Equipamentos
Zona 1 20 10 5850
Zona 2 20 12 5850
Zona 3 20 10 5850
Zona 4 20 8 5850
Zona 5 20 12 5850
Zona 6 20 10 5850

4.3 Carga Térmica das Edificacdes

Para selecionar os sistemas de climatizagdo que atendem as edificacdes
a fim de proporcionar as condicdes de conforto desejadas, € necessario
conhecer a carga térmica maxima (calor latente e sensivel) introduzida nos
ambientes através da conducdo, insolacdo, pessoas, equipamentos, infiltragdo e
também a carga térmica devido a renovacdo de ar externo no ambiente.
Normalmente os sistemas de climatizagdo sdo dimensionados para fornecer as
condicbes de conforto desejadas quando a carga térmica do ambiente

condicionado é méaxima.

4.3.1 Carga Térmica da Edificagdo Multizona

A Figura (4.5) mostra a carga térmica total (sensivel e latente) maxima de
cada més da edificagdo multizona que deve ser retirada dos ambientes
condicionados (zonas) para manter uma condigdo de conforto interna de 24°C
de temperatura e 50% de umidade relativa. Esta carga térmica foi calculada
considerando a transferéncia acoplada de calor e massa nas paredes da
edificacdo. Na Tabela (4.4) é apresentado a relacdo do dia, més e hora em que
ocorreu a carga térmica maxima de cada zona bem como a temperatura e a

umidade relativa externa.
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Figura 4.5 Carga térmica total maxima de cada més da EMTZ.

Tabela 4.4 Relacao do dia, més e hora em que ocorreu a carga térmica maxima da EMTZ e a
temperatura e umidade relativa externa.

Carga Carga Dia/Més — Temperatura Umidade
Sensivel (kW) Total (kW) Hora Ext. (°C) Relativa Ext. (%)
Zonal 12.912 14.678 18/11 — 16h 30.6 65
Zona 2 11.220 12.959 06/01 — 16h 35 46
Zona 3 11.029 12.780 06/01 — 16h 35 46
Zona 4 10.836 12.599 06/01 — 16h 35 46
Zona 5 11.243 13.794 06/01 — 16h 35 46
Zona 6 14.526 17.207 18/11 — 16h 30.6 65

Conhecendo a carga térmica de calor sensivel a ser retirada da zona e as
condi¢cBes de conforto internas desejadas e de insuflamento, pode-se determinar
a quantidade de ar que deve ser insuflado no ambiente da seguinte forma
(Creder, 1996):

_ _ _ O
O, =t c (T,-T,.) ou rh —Cpa(Tz-Tins) (4.1)
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onde
- Qsen, taxa de transferéncia de calor sensivel (W).

- 1h,, vazao massica de ar total (kg/s).

- T, temperatura interna da zona (°C).
- Tins, temperatura de insuflamento (°C).

- Cpa, Calor especifico do ar (J/kg K).

Para determinar a quantidade de ar insuflado em cada zona foi
considerada uma condigdo de conforto de 24°C de temperatura e 50% de
umidade relativa e uma temperatura de insuflamento do ar no ambiente de 14°C.
A vazao de ar externo de cada zona é de 30% da vaz&o total de ar insuflado no
ambiente. A Tabela (4.5) mostra os valores das vazbes de ar externo e total
para as zonas da edificagdo multizona determinados através da Eq. (4.1).

Tabela 4.5 Relacdo da vazao de ar externo e total para as zonas da EMTZ.

Vazdo de Vazéo Total

Ar Externo (kg/s) De Ar (kg/s)
Zona 1l 0.3847 1.2823
Zona 2 0.3343 1.1142
Zona 3 0.3286 1.0952
Zona 4 0.3228 1.0761
Zona 5 0.3349 1.1165
Zona 6 0.4327 1.4425

O ar externo introduz calor sensivel e latente ao ser misturado com o ar
de retorno antes de passar pela serpentina. Portanto, além da carga térmica
total da zona, o sistema de climatizacdo também deve retirar o calor adicionado
pela renovacédo de ar. O calor sensivel e latente adicionado pelo ar externo é
determinado da seguinte forma (Creder, 1996):
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O = Ml e Cpa (T = T ) (4.2)
Chag =M o Ly (W - W) (4.3)
onde
- Osen, iat, taxa de transferéncia de calor sensivel e latente (W).
- Wex, umidade absoluta externa (kg/kg).
- W_, umidade absoluta da zona (kg/kg).
- L, calor latente de vaporizagao (J/kg).

- 1h, ., vazdo massica de ar externo (kg/s).

a

A Tabela (4.6) apresenta as cargas de calor sensivel e latente que séo
introduzidas devido ao ar externo em cada zona. Estes valores séao
determinados através das Egs. 4.2 e 4.3, onde sao utilizadas as temperaturas e

vazoes do ar externo de acordo com as Tabs. (4.4) e (4.5) respectivamente.

Tabela 4.6 Relacao das cargas térmicas devido a quantidade de ar externo introduzida nas
zonas da EMTZ.

Carga Latente de Carga Sensivel de  Carga Total de
Ar Externo (kW) Ar Externo (kW) Ar externo (kW)

Zona 1 8.418 2.557 10.975
Zona 2 5.869 3.703 9.572
Zona 3 5.769 3.639 9.408
Zona 4 5.668 3.576 9.244
Zona 5 5.881 3.710 9.591
Zona 6 9.470 2.876 12.346

Para determinar qual a capacidade de refrigeracdo que o sistema de
climatizagdo deve possuir é necessario fazer o somatorio das cargas térmicas
devido a conducdo, insolacdo, pessoas, equipamentos, infiltracdo e também
devido a renovacdo de ar externo. A tabela mostra a carga térmica total das
zonas que deve ser retirada para manter as condi¢cdes de conforto desejadas
(24°C e 50%). Estes valores sdo obtidos atraves do somatorio da carga total
mostrada na Tab. (4.4) e (4.6) para cada zona.
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Tabela 4.7 Valores de carga térmica total de cada zona da EMTZ.

Carga Térmica

Total (kW)
Zonal 25.653
Zona 2 22.531
Zona 3 22.188
Zona 4 21.843
Zona 5 23.385
Zona 6 29.553

4.3.2 Carga Térmica da Edificagdo Monozona

95

A Figura (4.6) mostra a carga térmica total (sensivel e latente) maxima de

cada més da edificagdo monozona, obtida através do programa DOMUS, que

deve ser retirada dos ambientes condicionados (zonas) para manter uma

condicdo de conforto interna de 24°C de temperatura e 50% de umidade

relativa. Esta carga térmica foi calculada considerando apenas a transferéncia
de calor nas paredes da edificagéo.

O sistema de climatizacdo da EMNZ sera dimensionado para atender a
carga térmica maxima do més de janeiro. Na Tabela (4.8) é apresentado a
relacdo do dia e hora em que ocorreu a carga térmica maxima do més de janeiro
da EMNZ.

-
o

- -
= L]

-
5]

Carga Térmica Total k)
L= (o) o E

[3%]

Figura 4.6 Carga térmica total maxima de cada més da EMNZ, obtida através do programa
DOMUS.
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Tabela 4.8 Relacao do dia e hora em que ocorreu a carga térmica maxima, do més de janeiro,
da EMNZ e a temperatura e umidade relativa externa.

Carga Carga Dia/Més —  Temperatura Umidade
Sensivel (kW) Total (kW) Hora Ext. (°C) Relativa Ext. (%)
Monozona 15.695 15.695 06/01 — 16h 35 46

Com a carga térmica de calor sensivel a ser retirada da zona e as
condicbes de conforto internas desejadas e de insuflamento (24 °C e 14°,
respectivamente), determina-se a quantidade de ar que deve ser insuflado no
ambiente através da Eq. (4.1). A vazdo de ar externo da zona é de 50% da
vazéao total do ar insuflado no ambiente. A Tabela (4.9) mostra os valores das

vazdes de ar externo e total determinados através da Eq. (4.1).

Tabela 4.9 Relacdo da vazédo de ar externo e total da EMNZ.

Vazao de Vazao Total
Ar Externo (kg/s) De Ar (kg/s)
Monozona 0.7793 1.5586

O calor sensivel e latente adicionado pelo ar externo é determinado
através das Eq. (4.2) e (4.3), em funcdo da temperatura e vazdo de ar externo
mostradas nas Tabs. (4.8) e (4.9), respectivamente. A Tabela (4.10) apresenta

as cargas de calor sensivel e latente que sdo introduzidas devido ao ar externo.

Tabela 4.10 Relacao da carga térmica devido a quantidade de ar externo introduzida na EMNZ.

Carga Latente de Carga Sensivel de  Carga Total de
Ar Externo (kW) Ar Externo (kW) Ar externo (kW)

Monozona 14.033 5.571 19.604

A capacidade de refrigeracdo total que o sistema de climatizagédo deve
possuir é obtida fazendo-se o somatério das cargas térmicas devido a
conducdo, insolacdo, equipamentos, infiltracdo e também devido a renovacao
de ar externo. A capacidade de refrigeracdo necesséria para a EMNZ € de
35.299 kWw.
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4.4 Descricéo dos Sistemas de Climatizagédo

A seguir serdo especificados os sistemas de climatizacao utilizados para
a realizacdo das simulagbes das edificagbes monozona e multizona. Estes
sistemas foram selecionados considerando as cargas térmicas das edificacfes
mostradas na Secéo 4.3.

4.4.1 Sistema Primério com Condensacéo a Ar (SP-AR)

O sistema primario com condensacao a ar (Fig. (4.7)) € composto de um
resfriador de liquido (chiller) com condensagdo a ar e por duas bombas de
circulacdo de 4gua gelada (BAG). As especificacbes dos equipamentos serdo

mostradas a seguir.

Siztema Secundario

- £

"By-Pazs"

Chiller fr

Figura 4.7 Esquema do sistema primério com condensacao a ar.

Foi selecionado um resfriador de liquido com condensacgéo a ar modelo
RTAA-70 do fabricante TRANE com compressor tipo parafuso. Maiores detalhes
de dados gerais e dados de desempenho deste equipamento estao
especificados no Anexo A.1 .

A Tabela (4.11) e (4.12) mostram os parametros do chiller RTAA-70 que
devem ser fornecidos ao modelo que sdo necessarios para a simulagdo. A

Tabela (4.11) apresenta os dados nominais do equipamento retirados de
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catalogo e a Tab. (4.12) os coeficientes das curvas da capacidade (CAPFT) e
eficiéncia (EIRFT) em funcdo das temperatura de saida do evaporador e da
temperatura de entrada no condensador e também a curva da eficiéncia em
funcdo das condicbes de carga parcial (EIRFPLR). Estes coeficientes foram

obtidos através de uma regresséo dos dados retirados de catalogo (Anexo A.1).

Tabela 4.11 Parametros de simulacgéo do chiller com condensacéo a ar modelo RTAA-70.

Parametros Nominais Evaporador
Capacidade (kW) 245.90
Queda de temperatura (°C) 5.5
Vazéao de agua (L/s) 10.68
COoP 3.05
Temperatura de saida da agua (°C) 7.0

Tabela 4.12 Coeficientes das curvas de capacidade e eficiéncia do chiller com condensacéo a
ar, obtidos através da regresséo de dados de catalogo.

a b c d e f
CAPFT 1.08622 3.56512e-2 2.10534e-4 -6.95675e-3 -3.66968e-5 -2.35492e-4
EIRFT 0.646851 -6.51409e-3 4.66783e-4 -1.77684E-5 4.41528e-4 -6.22135e-4
EIRPLR 0.600954 7.72655e-2  3.46559%-1 - - -

A Figura (4.8) mostra a curva da capacidade (CAPFT) e da eficiéncia
(EIRFT) em funcao das temperatura de saida do evaporador do chiller RTAA-70.
Os limites de operacao destas duas curvas variam entre 23 °C a 41 °C para a
temperatura de entrada do condensador e entre 4 °C & 10 °C para a temperatura
de saida do evaporador. A Figura. (4.9) mostra a curva da eficiéncia (EIRFPLR)

em funcéo das condi¢des de carga parcial (PLR — part-load-ratio).
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CAPFT

Figura 4.8 Curvas de capacidade (CAPFT) e de eficiéncia (EIRFT) em funcéo das
temperaturas do chiller RTAA-70.
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Figura 4.9 Curva da eficiéncia (EIRFPLR) em fung&o das condicdes de carga parcial do chiller
RTAA-70.

Foram selecionadas duas bombas centrifugas de fluxo constante, modelo
Meganorm 40-125 do fabricante KSB cada uma com uma vazdo de 5.34 L/s,
para promover a circulacdo da agua gelada resfriada pelo chiller até o sistema
secundario. A Tabela (4.13) mostra os pardmetros nominais das bombas
centrifugas Meganorm 40-125 retirados de catalogo (Anexo B) necessérios para
a simulacdo. No Anexo B pode-se encontrar as curvas caracteristicas destas

bombas.



Capitulo 4: Procedimento de Simulagdo 100

Tabela 4.13 Parametros de simulacao das bombas de 4gua gelada modelo Meganorm 40-125.

Pardmetros Nominais BAG 1 BAG 2
Poténcia necessaria (kW) 0.6847 0.6847
Eficiéncia do motor (%) 70 70
Rotacéo (rpm) 1750 1750
Vazéao de agua (L/s) 5.34 5.34
Altura manométrica (m) 9.15 9.15

4.4.2 Sistema Priméario com Condensacéo a Agua (SP-AGUA)

O sistema priméario com condensacao a agua (Fig. (4.10)) é composto de
um resfriador de liquido (chiller) com condensacdo a agua, duas bombas de
circulacdo de agua gelada (BAG), duas bombas de circulacdo de agua de
condensacdo (BAC) e trés torres de resfriamento. As especificacdes dos

equipamentos utilizados serdo mostradas a seguir.

Sistema Secundario

"By-Paszs"
BAG 1 BAG 2

[ A Tarre 1 Tarre 2 Torre 3
]
i = -«.-1_ T -

i
===
Chiller Agua j;é i- =

|_:EIP-E 1 rBﬁE 2

Figura 4.10 Esquema do sistema primario com condensagéo a agua.

Para este sistema foi selecionado um resfriador de liquido (chiller) com
condensacdo a agua modelo RTWA-70 também do fabricante TRANE. O

Anexo A.2 apresenta maiores detalhes de dados gerais e de desempenho do
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chiller RTWA-70. A Tabela (4.14) e (4.15) mostram os parametros do chiller
RTWA-70 fornecidos pelo wusuario necessarios para a simulacdo. A
Tabela (4.14) apresenta os dados nominais do evaporador e do condensador e
a Tab. (4.15) os coeficientes das curvas da capacidade (CAPFT) e eficiéncia
(EIRFT) em fungéo das temperatura de saida do evaporador e da temperatura
de entrada no condensador e também a curva da eficiéncia em funcao das
condi¢des de carga parcial (EIRFPLR). Estes coeficientes também foram obtidos

através da regressédo de dados de catalogo (Anexo A.2).

Tabela 4.14 Parametros de simulacao do chiller com condensacéo a agua modelo RTWA-70.

Parametros Nominais Evaporador = Condensador
Capacidade (kW) 261.60 322.30
Queda de temperatura (°C) 5.5 5.5
Vazéao de agua (L/s) 11.36 14

CoP 4.138 —
Temperatura de saida da agua (°C) 7.0 -
Temperatura de entrada da agua (°C) - 29.44

Tabela 4.15 Coeficientes das curvas de capacidade e eficiéncia do chiller com condensacéo a
agua, obtidos através da regresséo de dados de catalogo.

a b c d e f
CAPFT 0.78987 3.84934e-2 1.54618e-4  8.44142e-3 -2.77510e-4 -3.35687e-4
EIRFT  0.66151 -9.66258e-3 7.35535e-4  6.77953e-4  6.14440e-4 -8.82759%e-4
EIRPLR 0.78805 -3.74650e-1 5.90249e-1 - - -

A Figura (4.11) mostra a curva da capacidade (CAPFT) e da eficiéncia
(EIRFT) em funcéo das temperatura de saida do evaporador do chiller RTWA-
70. Os limites de operacdo destas duas curvas variam entre 23 °C a 41 °C para
a temperatura de entrada do condensador e entre 4 °C a 10 °C para a
temperatura de saida do evaporador. A Figura (4.12) mostra a curva da
eficiéncia (EIRFPLR) em funcdo das condi¢cbes de carga parcial (PLR — part-

load-ratio).
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Figura 4.11 Curvas de capacidade (CAPFT) e eficiéncia (EIRFT) em funcdo das temperaturas
do chiller RTWA-70.
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Figura 4.12 Curva da eficiéncia (EIRFPLR) em fung&o das condicdes de carga parcial do chiller
RTWA-70.

As bombas de agua gelada e de agua de condensacdo selecionadas
também sdo do fabricante KSB modelo Meganorm 40-125. O sistema possui
duas bombas de 4gua gelada cada uma com vazéo de 5.68 L/s para promover a
circulacdo da agua resfriada pelo chiller até o sistema secundario e duas
bombas de condensagdo cada uma com vazdo de 7 L/s para promover a
circulacdo da agua de condensacao entre o condensador do chiller e as torres
de resfriamento. A Tabela (4.16) mostra os parametros das bombas de agua
gelada e de condensacgdo necessarios para a simulacdo. O Anexo B apresenta
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dados mais detalhados das bombas centrifugas selecionadas.

Tabela 4.16 Parametros de simulacao das bombas de 4gua gelada e de agua de condensagéo
modelo Meganorm 40-125.

Parametros Nominais BAG 1 BAG 2 BAC 1 BAC 2
Poténcia necessaria (kW) 0.7283 0.7283 0.633840 0.633840
Eficiéncia do motor (%) 70 70 66 66
Rotacéo (rpm) 1750 1750 1750 1750
Vazéao de agua (L/s) 5.68 5.68 7.0 7.0
Altura manométrica (m) 9.15 9.15 4.50 4.50

Para resfriar a agua de condensacéo que entra no condensador do chiller
foi selecionado uma torre de resfriamento com trés modulos do fabricante
AMEMOS modelo MD/3M. A Tabela (4.17) apresenta os parametros de

simulagcdo dos modulos da torre de resfriamento.

Tabela 4.17 Parametros de simulagéo da torre de resfriamento modelo MD/3M.

Parametros Nominais Médulo 1 Médulo 2 Médulo 3
Capacidade (kW) 107.40 107.40 107.40
Vazéao de agua (L/s) 4.67 4.67 4.67
Temperatura de entrada da 34.94 34.94 34.94
agua (°C)

Temperatura de saida da 29.44 29.44 29.44
agua (°C)
Vazao de ar (m*/h) 15500 15500 15500

Poténcia do ventilador (kW) 2.237 2.237 2.237
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4.4.3 Sistema Secundério da Edificagdo Monozona

O sistema secundério da edificagdo monozona (Fig. (4.13)) € composto
por trés componentes: caixa de mistura, serpentina de resfriamento e ventilador
de insuflamento. A caixa de mistura faz a mistura do ar de retorno com o ar
externo. A vazao de ar externo para este sistema é de 50% da vazdao total de ar
insuflado no ambiente. A serpentina € responséavel pelo resfriamento e pela
desumidificacdo do ar que vem da caixa de mistura. A Tabela (4.18) mostra os
pardmetros geométricos da serpentina de resfriamento necessérios para a
simulacdo deste sistema. O ventilador faz o insuflamento do ar no ambiente

resfriado na serpentina.

Siztema Primario

Caixade 1 1
Mistura Yavulagk
Ar Externo Yentilador { 7
— —
—> = _@ > ©
, , Serpenting de Ambients
Cramper Resfriamerta Condicionado
Ar Retorno e
’
y
s
< \

Figura 4.13 Esquema do sistema secundério da edificagdo monozona.

Na Tabela(4.19) s&o encontrados os parametros de simulacdo
necessarios do ventilador. O sistema de controle € do tipo "on-off’, e atua
durante todo o tempo de ocupacéo da edificagcdo, mas apenas no controle da
temperatura do ambiente condicionado. O termostato (S) avalia a temperatura
no interior do ambiente e atua sobre a valvula abrindo ou fechando dependendo
da necessidade. A valvula trabalha apenas com duas condi¢des de vazéo 0 ou
100%. O termostato é configurado para manter a temperatura interna em 24 °C
com uma histerese de 2 °C, ou seja, a temperatura € mantida entre os limites de

23 e 25 °C pela agao do controle “on-off”.
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Tabela 4.18 Parametros geométricos de simulacdo da serpentina de resfriamento e
desumidificagdo da edificagdo monozona.

Parametros da Serpentina  Monozona

Altura (mm) 610
Comprimento (mm) 1035
Largura (mm) 162
Distancia entre tubos (mm) 38.125
Distancia entre fileiras (mm) 27.0
Didmetro ext. do tubo (mm) 15.875
Diametro int. do tubo (mm) 13.875
Espessura da aleta (mm) 0.1905
N° de aletas por metro 314.96
N° de fileiras 6
N° de Tubos por fileira 16
N° circuitos 816
Cond. da aleta (W/m K) 230
Cond. do tubo (W/m K) 380
Vazéo de agua (L/s) 1.60

Tabela 4.19 Parametros de simulacéo do ventilador da edificagdo monozona.

Parametros do Ventilador Monozona

Poténcia necessaria (kW) 1.20

Eficiéncia do motor (%) 70
Vazao de ar (m*/h) 4000
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4.4.4 Sistema Secundério da Edificagcdo Multizona

Os sistemas secundarios das zonas 1, 2, 3 e 4 da edificacdo multizona
(Fig. (4.4)) também sdo compostos por trés componentes (caixa de mistura,
serpentina de resfriamento e ventilador), conforme mostrado na Fig. (4.13). As
zonas 5 e 6, além da caixa de mistura, serpentina de resfriamento e do
ventilador, possuem também mais dois componentes no sistema secundario
(Fig. (4.14)), os quais sao o umidificador e resisténcias elétricas. O umidificador
€ utilizado para fazer a umidificacdo do ar quando houver necessidade,
enquanto as resisténcias elétricas funcionam como um reaquecimento terminal

utilizado para reaquecer o ar quando a temperatura de insuflamento estiver

muito baixa.

Sistemna Primario

Caixa de vawulag 4 T
Ar Externo s L Wentilador I-" M
— —
—> = (@) = o @
midificadar Resisténcia\"""'/
Serpentina de Elétrica

2l Resfriamento

Ay Retorno

S

Figura 4.14 Esquema sistema secundario das zonas 5 e 6 da edificacdo multizona.
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A vazdao de ar externo do sistema secundério para todas as zonas é 30%
da vazao total do ar insuflado no ambiente. Na Tabela (4.20) sdo apresentados
0s parametros geométricos de simulacdo das serpentinas de resfriamento e

desumidificacéo para todas as zonas da edificagdo multizona.
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Tabela 4.20 Parametros geométricos de simulacéo das serpentinas de resfriamento e
desumidificag&o da edificagdo multizona.

Pardmetros da Serpentina  Zona 1 Zona2 Zona3 Zona4 Zona5 Zonab

Altura (mm) 457 457 457 457 457 457
Comprimento (mm) 1050 850 850 850 850 1050
Largura (mm) 198 264 264 264 264 198
Distancia entre tubos (mm) 38.083 38.083 38.083 38.083 38.083 38.083
Distancia entre fileiras (mm) 33.0 33.0 33.0 33.0 33.0 33.0

Diametro ext. do tubo (mm) 15.875 15.875 15.875 15.875 15.875 15.875
Diametro int. do tubo (mm) 13.875 13.875 13.875 13.875 13.875 13.875

Espessura da aleta (mm) 0.1905 0.1905 0.1905 0.1905 0.1905 0.1905
N° de aletas por metro 314.96 31496 31496 31496 31496 314.96
Ne° de fileiras 6 8 8 8 8 6
N° de Tubos por fileira 12 12 12 12 12 12
N° circuitos 6 6 6 6 6 6
Cond. da aleta (W/m K) 230 230 230 230 230 230
Cond. do tubo (W/m K) 380 380 380 380 380 380
Vazéao de agua (L/s) 1.20 1.10 1.10 1.10 1.10 1.30

Os parametros de simulagédo dos ventiladores dos sistemas secundarios
das zonas da edificagdo multizona s&o descritos na Tabela (4.21).

Tabela 4.21 Parametros de simulagdo dos ventiladores da edificagdo multizona.

Parametros do Ventilador Zonal Zona2 Zona3 Zona4 Zona5 Zonab6

Poténcia necessaria (kW) 0.7457 0.7457 0.7457 0.7457 0.7457 0.7457

Eficiéncia do motor (%) 68 67 68 67.5 67.9 69

Vazao de ar (m*/h) 3846 3342 3285 3228 3349 4327

Os sistemas de controle das zonas séo todos do tipo “on-off’, e atuam
durante todo o periodo de ocupacdo da edificacdo. As zonas 1, 2, 3 e 4
possuem um sistema de controle que atua apenas no controle de temperatura
do ambiente. Enquanto, as zonas 5 e 6 sdo atendidas por um sistema que
controla tanto a temperatura quanto a umidade do ambiente condicionado. O
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controle de temperatura e umidade das zonas 5 e 6 séo feitos através de um
sensor de temperatura (ST) que atua na serpentina de resfriamento e
desumidificacdo e nas resisténcias elétricas e um sensor de umidade (SU) que
atua no umidificador e também na serpentina de resfriamento e desumidificacéo,
0S quais estdo instalados dentro do ambiente. A logica deste sistema de

7

controle é mostrada na Tabela (4.22), onde T, e /A sao a temperatura e
umidade relativa da zona, Tset € et SA0 a temperatura e umidade relativa de

“set-point” e Hr e Hg a histerese da temperatura e da umidade relativa.

Tabela 4.22 Logica do sistema de controle de temperatura e umidade das zona 5 e 6 da
edificacdo multizona.

. L Sinal de Controle
Condicédo Logica

Serpentina Umidificador Reaquecedor

Se, T, > (Tset + Hi/2) € /& > (e + HA2) 1 0 0
Se, T, > (Tset + Hi/2) € /E < (et - HA2) 1 1 0
Se, T, < (Tset - Hi/2) € /& < (et - HAel2) 0 1 0
Se, T, < (Teet - Hi/2) € /& > (FRet + Hal2) 1 0 1

Se, (Tset- H/2) < T, < (Tset + Hi/2) € 0 0 0

e(fser Hed2) < /B < (Aaert He2)

A Tabela (4.23) mostra os parametros de simulagdo do umidificador do
sistema secundario das zonas 5 e 6 da edificacdo multizona. As resisténcias
elétricas do sistema secundario das zonas 5 e 6 tém uma poténcia de

aquecimento de 500 W cada uma.

Tabela 4.23 Parametros de simulacdo do umidificador das zonas 5 e 6 da edificagdo multizona.

Parametros do Umidificador Zonab Zonab

Vazao de Vapor (kg/s) 0.0008120 0.0008120
Temperatura do Vapor (°C) 100 100
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Capitulo 5

Resultados

Este capitulo apresenta os resultados obtidos através das simulacfes
realizadas utilizando os modelos mateméticos dos componentes dos sistemas
primério e secundario, descritos nos Capitulo 2 e Capitulo 3, integrados ao
programa de simulagao de edificacdes DOMUS (Mendes et al., 2001b, 2003b).
Sao realizados trés estudos de casos. Inicialmente é apresentada uma
comparacao entre os programas DOMUS e VisualDOE (Winkelmann et. al, 1993),
com o intuito de avaliar o desempenho dos modelos do sistema de climatizag&o.
Posteriormente, sdo apresentados os resultados obtidos através da simulagéo
de uma edificagdo multizona, para mostrar a flexibilidade dos modelos do
sistema de climatizagdo desenvolvidos. Também é realizada uma analise da
importancia de se considerar o fendmeno da adsorcéo e dessor¢cdo de umidade
em materiais porosos, fazendo uma comparacao em termos da carga térmica da
edificacdo e do consumo de energia elétrica do sistema de climatizacao,
utilizando dois modelos de edificagdo, com e sem umidade nas paredes. As
descricOes das edificacOes e dos sistemas de climatizacdo foram apresentadas

no Capitulo 4 .
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5.1 Comparacdo com VisualDOE

Esta secdo apresenta uma comparacao entre resultados obtidos através
de simulagbes da edificacdo monozona (Secédo 4.2) realizadas com o0s
programas de simulagdo termoenergética DOMUS e VisualDOE. Estas
simulagdes foram realizadas considerando apenas a transferéncia de calor nas
paredes da edificacdo. Para fazer esta comparacao foram utilizados os sistemas
primario e secundério conforme descrito nas Secgbes4.4.1 e 4.4.3,
respectivamente.

As simulacdes no programa DOMUS foram realizadas utilizando um
passo de tempo de 1 minuto, enquanto que no VisualDOE o passo de tempo foi
de 1 hora. Foi adotado um passo de tempo de 1 minuto no programa DOMUS
para se manter uma coeréncia quando o sistema de climatizag&o for inserido,
pois 0 passo de tempo do sistema de climatizagéo, para o0 DOMUS, deve ser
baixo devido a resposta ser mais rapida que a da edificacédo.

5.1.1 Resultados sem Sistema de Climatizacao

A Figura (5.1) mostra uma comparagao entre as temperaturas internas da

zona obtidas pelas simulagdes realizadas com o programa VisualDOE e

46 T T T T T T T T T T v T v T

VisualDOE
R -

A e -
A [ -
38

36 |

34

Temperatura (°C)

B e -

B [ -

28 1 1 1 1 1 1 1
00:00 48:00 96:00 144:00 192:00 240:00 288:00 336:00

Tempo (h)

Figura5.1 Comparacao entre as temperaturas da zona obtidas através dos programas
VisualDoe e Domus, sem radiacdo solar e sem sistema de climatizagéo, para 0s
primeiros 15 dias do més de janeiro.
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DOMUS sem sistema de climatizacéo, para os primeiros 15 dias do més de
janeiro, ndo considerando a radiacéo solar e com um ganho interno de 6400 W.
Analisando a Figura (5.1) € possivel observar que as duas curvas
apresentam um comportamento semelhante, mas com diferengas entre o0s
valores das temperaturas em alguns instantes maiores e em outros menores.
Pode-se dizer que esta diferenca ocorre pela diferenca entre os métodos
utilizados pelos programas, pois o VisualDOE utiliza o método do fator de
resposta e o DOMUS utiliza volumes finitos. A Figura (5.2) mostra a diferenca
relativa entre as curvas de temperatura do programa DOMUS e VisualDOE
(Fig. (5.1)) em funcdo do numero de horas do ano. Estas diferencas relativas

entre as curvas foram determinadas segundo a equagao abaixo:

_

relativa

Dif DOMUS ~ T\ﬁsuaIDOE| %100 (5.1)

TDOMUS

onde, Tpomus € Tvisuaipoe S&0 respectivamente a temperatura interna obtida pelo
programa DOMUS e pelo VisualDOE. A Figura (5.2) mostra que em
aproximadamente 5200 horas, ou seja, 60% das horas do ano a diferenca
relativa entre as temperaturas obtidas através do DOMUS e do VisualDOE, em
relacdo ao DOMUS, sdao inferiores a 3% e, no restante das horas, ficaram

G000 T T T

S R -

)] e S S S SIS S S SRS i

3000 |--m-e - [ - - - - - e e o e -

| R = T o -

Miamero de hora no ano

0| R = I e -

0-3 3.01-6 5.01-5.73
Diferenca Relativa (%)

Figura 5.2 Diferencga relativa entre as curvas de temperatura do DOMUS e VisualDOE em
funcdo do nimero de horas no ano, sem considerar a radia¢éo solar.
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divididas entre as faixas de 3.01 a 6% com 2950 horas e 6.01 & 8.73% com 610
horas do ano. As diferengas relativas minima, maxima e média entre as
temperaturas das curvas sao 0, 8.73 e 2.72% respectivamente.

A Figura (5.3) mostra uma comparagao entre as temperaturas internas da
zona obtidas pelas simulacdes realizadas nos programas VisualDOE e DOMUS
sem sistema de climatizacéo, para os primeiros 15 dias do més de janeiro, mas
considerando a radiacdo solar e com um ganho interno de 1300 W. Analisando
a Fig. (5.3) é possivel observar que para este caso as curvas também
apresentam um comportamento semelhante e que as diferencas maiores entre
as temperaturas ocorrem nos picos, enquanto que nos vales estas diferencas

sdo menores.
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Temperatura (°C)

00:00 48:00 96:00  144:00 192:00 240:00 288:00  336:00
Tempo (h)

Figura5.3 Comparacao entre as temperaturas da zona obtidas através dos programas
VisualDOE e DOMUS, com radiacdo solar, para os primeiros 15 dias do més de
janeiro.

Para este caso com radiacao solar, o numero de horas do ano que as
diferencas relativas entre as temperaturas sdo inferiores a 3% foi de 2583 horas,
ou seja, aproximadamente 30% das horas do ano conforme mostrado na
Fig. (5.4). As diferencas relativas minima, maxima e média entre as

temperaturas sao 0, 18.24 e 6.03%, respectivamente. Comparando o0 caso sem
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e com radiacdo solar (Figs.5.1 e 5.3) pode-se observar que as diferencas
relativas no caso com radiagcdo sao maiores.

Acredita-se que as diferencas relativas neste caso sdo maiores, pois além
da diferenca entre os métodos utilizados pelos programas (fator de resposta
pelo VisualDOE e volumes finitos pelo DOMUS) existe também uma diferenca
entre os angulos altitude e azimute solar calculados pelos dois programas, como
pode ser visto na Tab. (5.1). A Tabela (5.1) mostra a variacdo dos angulos
solares altitude e azimute e também as diferencas destes valores em relacdo ao
programa DOMUS para o dia 07 de janeiro no periodo das 7:00 as 18:00 horas,
gue néo utiliza o algoritmo da ASHRAE como o VisualDOE, mas sim o proposto
por Reda e Andreas (2003). As diferencas relativas entre os angulos de altitude
solar sdo maiores que as do azimute solar, alcancando um valor maximo de
127.3% as 18:00 horas e um valor minimo de 2.76% as 13:00 horas com uma
diferenca relativa média de 27.15%. As diferencas relativas da altitude solar
minima, maxima e média sao 0.11, 9.50 e 3.09%, respectivamente.
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o —
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annf------- Q- I ------------------------ —
: []

0-3 308 6.01-9 9.01-12 120113 15.01-18.24
Diferenga Relativa (%)

Mirnero de horas no ano

=

Figura 5.4 Diferenca relativa entre as curvas de temperatura do DOMUS e VisualDOE em
funcdo do numero de horas no ano, considerando a radiagdo solar.
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Tabela 5.1 Valores dos angulos de altitude solar e azimute solar do programa DOMUS e
VisualDOE, para o dia 07 de janeiro, e as diferencas relativas entre estes valores.

Domus VisualDOE Diferenca Diferenca

Hora : : : : Relativa entre Relativa entre
Altitude  Azimute Altitude Azimute : .
Solar (o) Solar (o) Solar (o) Solar (o) Altitudes (%) Azimutes (%)

7:00 9.77 112.53 5.00 112.40 48.83 0.11
8:00 23.56 113.94 16.80 113.10 28.69 0.74
9:00 37.10 117.39 30.50 115.50 17.78 1.61
10:00 50.01 124.38 43.80 120.50 12.41 3.12
11:00 61.35 138.70 56.10 130.60 8.56 5.84
12:00 68.42 167.30 65.70 151.40 3.97 9.50
13:00 66.85 204.04 68.70 186.90 2.76 8.40
14:00 57.90 227.26 62.70 217.80 8.30 4.16
15:00 45.86 238.52 51.80 233.90 12.96 1.94
16:00 32.67 244.08 39.10 241.70 19.66 0.98
17:00 19.02 246.76 25.60 245.60 34.56 0.47
18:00 5.19 247.66 11.80 247.30 127.30 0.15

5.1.2 Resultado com Sistema de Climatizagéo

Na Figura (5.5) é apresentada uma comparacdo entre as curvas de
temperatura obtidas pelas simulagbes realizadas nos programas DOMUS e
VisualDOE com sistema de climatizacdo, para os primeiros 15 dias do més de
janeiro, considerando a radiagéo solar e um ganho interno de 1300 W. Nas duas
curvas é mostrada a meédia aritmética horaria da temperatura. Nos dois
programas foram utilizados sistemas de controle de temperatura “on-off” com um
“set-point” de 24 °C e uma histerese de 2 °C com uma configuragdo horaria para
permanecerem ligados todos os dias do ano das 8:00 as 18:00 horas.

Quando o sistema de climatizacdo entra em funcionamento as 8:00 horas
os dois programas tentam manter a temperatura no interior da zona dentro da
faixa de controle (entre 23 °C e 25 °C). No primeiro dia de simulagdo a curva de
temperatura do programa DOMUS néao permanece dentro da faixa de controle
enquanto que o VisualDOE a mantém dentro da faixa.
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Figura5.5 Comparacao entre as temperaturas da zona obtidas através do programa
VisualDOE e DOMUS, sem radiacdo solar e sem sistema de climatizacéo, para os
primeiros 15 dias do més de janeiro.

Uma das possiveis causas desta diferenca sdo as temperaturas dentro
da zona no inicio do acionamento do sistema de climatizacdo. A temperatura da
zona obtida através do DOMUS as 8:00 horas € aproximadamente 33.20 °C
enquanto que na curva fornecida pelo VisualDOE a temperatura é 27.10 °C,
correspondendo a uma diferenga de 6.10°C.

A Figura (5.6) mostra uma comparagao entre o consumo de energia
elétrica total (chiller, bombas e ventilador) mensal obtido através dos programas
DOMUS e VisualDOE. O consumo elétrico mensal obtido pelo DOMUS é
superior ao consumo obtido pelo VisualDOE. As diferencas relativas dos valores
do consumo elétrico mensal em relacdo ao DOMUS sao apresentadas na
Fig. (5.7). Fevereiro, abril e setembro sédo 0os meses onde ocorrem as maximas
diferengas, alcancando aproximadamente 20% do consumo obtido pelo
DOMUS.
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Figura5.6 Consumo de energia elétrica mensal obtido através dos programas DOMUS e

VisualDOE.
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Figura 5.7 Diferenca relativa entre o consumo de energia elétrica mensal obtido através dos
programas DOMUS e VisualDOE.

Na Figura (5.8) e (5.9) sdo apresentadas, respectivamente,

uma

comparacdo do consumo de energia elétrica anual do chiller, das bombas, do

ventilador e o total obtido através dos programas DOMUS e VisualDOE e as
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diferencas relativas do consumo de energia elétrica em relacdo ao DOMUS.
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Figura 5.8 Comparacéo do consumo de energia elétrica anual de cada equipamento e total
obtido através dos programas DOMUS e VisualDOE.

A diferenca relativa do consumo anual do chiller (compressor) € de
15.69%. Apesar do modelo matemético do chiller utilizado pelo programa
DOMUS ser igual ao modelo utilizado pelo VisualDOE, uma das possiveis
causas desta diferenca esta relacionada as diferencas encontradas nas curvas
de temperatura sem sistema de climatizacdo (Fig. (5.3)), conforme discutido
anteriormente. Além disso, um outro fator que contribui € a diferenca no modelo
da serpentina de resfriamento utilizado pelos programas, que esta diretamente
ligada ao consumo elétrico do chiller em funcao da capacidade de resfriamento.

Devido a diferenca nos modelos existe a dificuldade de se configurar as
serpentinas de resfriamento com as mesmas caracteristicas. No consumo de
energia elétrica anual das bombas e do ventilador, as diferencgas relativas entre
os dois programas foram de 10.36% e 11.95%, respectivamente, em relagéo ao
DOMUS. Nestes dois casos (bombas e ventilador), as diferencas relativas no

consumo elétrico podem estar associadas principalmente as diferencas nos
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modelos mateméticos utilizados pelos programas DOMUS e VisualDOE. No
consumo de energia elétrica anual total a diferenca relativa entre os dois
programas em relacdo ao DOMUS foi de aproximadamente 14.92%.
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Figura 5.9 Diferenca relativa entre o consumo de energia elétrica anual de cada equipamento
e total obtido através dos programas DOMUS e VisualDOE.
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5.2 Analise de Resultados da Edificacdo Multizona

Nesta secdo serdo apresentados os resultados obtidos através das
simulagdes realizadas com a edificagdo multizona, utilizando os sistemas de
climatizacdo com condensac¢éo a ar e com condensac¢ao a agua e considerando
o fendbmeno de adsorcdo e dessor¢cdo de umidade em materiais porosos. Foi
adotado para estas simulagdes um passo de tempo de 10 segundos, para que
fosse possivel ter uma sensibilidade maior na variacdo das temperaturas

internas das zonas com o sistema de climatizacao.

5.2.1 Resultados com o SP-AR

Neste caso, as simulagbes foram realizadas utilizando um sistema de
climatizacdo com o sistema primario com condensacdo a ar e 0 sistema
secundario da edificacdo multizona conforme descrito nas Sec¢fes 4.4.1 e 4.4.3.
Foram adotados para todas as zonas um sistema de controle de temperatura
“on-off”, com um “set-point” de 24 °C e uma histerese de 2 °C. Os resultados das
simulacdes apresentados a seguir referem-se ao dia 14 de janeiro, onde foi
utiizado o arquivo climatico da cidade de Belém, conforme descrito na
Secao (4.1).

As Figuras (5.10) e (5.11) mostram a variacdo da temperatura e umidade
relativa dentro das zonas da EMTZ para o periodo das 7:00 as 19:00 horas.
Pode-se observar que as temperaturas internas das zonas ficam oscilando entre
os limites de 23 e 25°C, devido a a¢do do sistema de controle “on-off” que atua
na serpentina de resfriamento, durante o periodo de ocupacéo da edificacdo das
8:00 as 18:00 horas. A umidade relativa das zonas também fica oscilando
acompanhando a variagéo da temperatura.

A partir das 8:00 horas as cargas térmicas das zonas comecam a
aumentar, devido as cargas eventuais provenientes das pessoas, iluminacéo e
equipamentos, e os sistemas de climatizacdo comegam a funcionar. Quando a
temperatura da zona atinge 25°C a valvula da serpentina de resfriamento é
acionada e a zona comeca ser resfriada até que a temperatura atinja 23°C,
guando a valvula é fechada.
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Figura 5.10 Variagdo da temperatura e umidade relativa das zona 1, 2 e 3 para o dia 14 de

janeiro.

L2777 T1— 77— /0

30 — 60

28 - ; 50

26 TEMPEIAtUL - - - - wmemeemnone o 2 = 40

24__ """" J \ \ AUUUAARLERRAU\Y YUY \ U TAYTUN YU SV VIV =~ __ 30
22 — T T T T T T T T T T 120 _
— 07:00 08:00 09:00 10:00 11:00 12:00 13:00 14:00 15:00 16:00 17:00 18:00 19:00 O\O
8 Lr——7— 77T 7T T T T T 1 1 71 70 \c;
g 30 t‘ﬁ """" WWWW """""""" Umidade Reélativa Zonas 169 2
® 28__ """""" : WWWWWMWWWWMWMWWWWﬂWYWWHWWNWVYVVVVVYVVVVWV‘(WHw(v{wyyvywww/mm """ = 50 %
S e T - O 0 R EEE - 40
g 24 Mol AR - - - - 1% @
= 22 -——FF¥F 77 20 @
07:00 08:00 09:00 10:00 11:00 12:00 13:00 14:00 15:00 16:00 17:00 18:00 19:00 -g

ey [UUS U UL S ISR BURS.SUS DR SUULA UL AR IUR NS UU BN pupLp B 70
20 - O ———— Umidade Relativa . Zona 6. 1 go -

28 ] B m—E: s

26 I Temperatura. ... ... ... )= 3 40

24 J=e R R AR TR AR R DA - - 4 30

22 -——¥F——F———F——1——7——7——7—1 20

07:00 08:00 09:00 10:00 11:00 12:00 13:00 14:00 15:00 16:00 17:00 18:00 19:00

Tempo (h)

Figura 5.11 Variagdo da temperatura e umidade relativa das zona 4, 5 e 6 para o dia 14 de
janeiro.
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As Figuras (5.12) e (5.13) mostram, respectivamente, a variagdo da
capacidade de resfriamento sensivel, latente e total da serpentina e a variacao
da temperatura e umidade relativa na entrada da serpentina (caixa de mistura),
referentes a zona 1, no periodo das 7:00 as 19:00 horas. Antes das 8:00 horas
guando o sistema ainda nao entrou em funcionamento a temperatura e a
umidade relativa na caixa de mistura sao iguais as condi¢cdes dentro da zona de
aproximadamente 25.76 °C e 58.7% e a capacidade de resfriamento igual a
zero. A partir das 8:00 horas, o sistema entra em funcionamento e sob a agao
do controle “on-off” a temperatura na entrada da serpentina comeca a aumentar
e a umidade relativa a diminuir acompanhado as condi¢bes externas e de
retorno que sao as mesmas da zona.

A capacidade de resfriamento sensivel da serpentina acompanha a
variagdo da temperatura na entrada da serpentina enquanto a capacidade de
resfriamento latente segue a variacdo da umidade relativa. A capacidade de
calor sensivel comeca baixa e vai aumentado ao longo do dia alcancando um
valor de pico maximo igual a 19.90 kW as 13:51 horas coincidindo quando a
temperatura na entrada da serpentina € maxima, com um valor de 26.96 °C.O
valor de pico minimo da capacidade sensivel é 16.99 kW e ocorre as 8:03 horas,
o qual coincide com o valor de pico minimo da temperatura na entrada da
serpentina que é 25 °C.

No entanto, a capacidade de calor latente retirada na serpentina inicia
com um valor um pouco maior que a capacidade sensivel atingindo o valor de
pico maximo igual a 17.9 kW no inicio do funcionamento do sistema as 8:00
horas, ocorrendo quando a umidade relativa na entrada da serpentina é
maxima. A capacidade latente vai diminuindo e, logo as 8:06 horas, jA € menor
que a capacidade sensivel, atingindo o valor de pico minimo de 11.85 kW as
17:00 horas.

A capacidade de resfriamento total € maxima as 8:00 horas quando a
capacidade latente também €& méxima com um valor de pico de 35.12 kW e
atinge um valor de pico minimo de 31.06 kW as 17:00 horas que também

coincide quando a capacidade latente é minima. Os valores de maximo e
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minimo da capacidade total ocorreram no mesmo instante da capacidade latente
devido a variacdo da capacidade sensivel ter um comportamento mais estavel
enquanto a latente tem uma variagdo maior 0o que determinou 0s picos da

capacidade de resfriamento total.

40 — T T T T T T T T T Total

Sensivel

Latente
15 A ““”HHWHH Hm

Capacidade de Resfriamento (K\W)
8

" i
5 ‘
‘ ‘ /i UL
8 OO 09 00 10:0 11:00 12:00 13:00 14:00 15:00 16:00 17:00 18:00

Tempo (h)

Figura 5.12 Variacd@o da capacidade de resfriamento total, sensivel e latente da serpentina na

zona 1.
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Figura 5.13 Variagédo da temperatura e umidade relativa na entrada da serpentina da zona 1.
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A Figura (5.14) mostra a variagdo da capacidade de resfriamento
sensivel, latente e total em detalhe na serpentina da zona 1 no periodo das
08:00 as 08:30 horas. Quando a temperatura da zona fica acima de 25 °C, a
vélvula da serpentina é aberta e comeca a ser retirado o calor latente e sensivel
do ar que passa através dela. A serpentina vai retirando o calor latente e
sensivel do ar até que a temperatura dentro da zona fique abaixo dos 23 °C,
quando a valvula é entdo desligada.

Pode-se observar que quando a valvula é desligada, a capacidade de
resfriamento da serpentina cai instantaneamente para zero, pois o0 modelo
matematico da serpentina ndo leva em conta a inércia térmica da agua que
permanece dentro dos tubos. Para este periodo das 8:00 as 8:30 horas
ocorreram 12 ciclos na serpentina. O periodo de cada ciclo em que a valvula
permaneceu ligada foi de 1 minuto e 50 segundos. J4 o periodo em que a
valvula permaneceu desligada foi de 47 segundos para todos os ciclos deste
periodo.
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Figura 5.14 Variacdo da capacidade de resfriamento sensivel, latente e total na serpentina da
zona 1 no periodo das 8:00 as 8:30 horas.

A Figura (5.15) mostra o comportamento da capacidade de resfriamento
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sensivel, latente e total na serpentina da zona 1 no periodo das 16:00 as 16:30
horas. Neste periodo ocorreram aproximadamente 7 ciclos na serpentina. O
periodo de cada ciclo em que a valvula permaneceu ligada foi de 3 minutos e 40
segundos e o periodo que ficou desligada foi de 40 segundos. Comparando com
o periodo das 8:00 as 8:30 horas (Fig. (5.14)) o niumero de ciclos deste periodo
€ quase duas vezes menor. Isto ocorre pelo aumento da carga térmica na zona
devido aos ganhos internos e também pelo comportamento da temperatura e
umidade relativa externa, fazendo com que a serpentina fiqgue mais tempo ligada

para compensar as cargas latentes e sensiveis geradas dentro da zona.

40 . T . T . T . T . Total
r —=— Sensivel
35 b o e e et e e et e eaeaaea e aaeaeiaeeeeeeaaaa e Latente

30 ¢
25 |t

20 -

15 ]

10 H-f----------- T O B B T . PR A

Capacidade de Resfriamento (K\W)

0 e oy 1 oo 1 it 1 il L ohewh | s 1 peo

16:00 16:05 16:10 16:15 16:20 16:25 16:30
Tempo (h)

Figura 5.15 Variacd@o da capacidade de resfriamento sensivel, latente e total na serpentina da
zona 1 no periodo das 16:00 as 16:30 horas.

As Figuras (5.16a) e (5.16b) mostram, respectivamente, a variacdo da
umidade absoluta e da temperatura na saida dos componentes do sistema
secundéario referente a zona 1, no periodo das 16:00 as 16:30 horas. Os valores
de umidade absoluta e de temperatura na caixa de mistura (Fig. (5.16a) e
(5.16b)) encontram-se entre as curvas do ar externo e do ar de retorno,
aproximando-se mais da curva do ar de retorno, pois a razdo de ar externo € de
apenas 30% da quantidade total do ar insuflado no ambiente.

Durante o periodo do ciclo em que a valvula da serpentina permanece
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ligada, tanto a temperatura e a umidade absoluta do ar ao passar através da
serpentina diminuem. Isto ocorre, pois o modelo mateméatico utilizado na
serpentina considera a condensacao de vapor que ocorre na serpentina. Ao
passar através do ventilador (ponto de insuflamento), a temperatura do ar sofre
um leve acrécimo de aproximadamente 0.84°C, pois 0 modelo matematico do
ventilador considera a transmissdo do calor gerado pelo motor para o ar. Ja a
umidade absoluta do ar permanece a mesma, pois no ventilador ocorre apenas
um processo de aquecimento. Para o periodo do ciclo em que a valvula da
serpentina permanece desligada as condi¢cfes do ar na saida da serpentina e do

ventilador sdo iguais as condi¢des da caixa de mistura.
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Figura 5.16 Variacdo da umidade absoluta (a) e da temperatura (b) na saida do componentes
4do sistema secundario, referente a zona 1, no periodo das 16:00 as 16:30 horas.
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5.2.2 Andlise Comparativa do Consumo entre o SP-AR e SP-AGUA

Nesta secao serd apresentada uma comparacdo do consumo de energia
obtido através das simulacdes realizadas com sistema primario com
condensacdo a ar e com condensacdo a &gua, da edificacdo multizona
utilizando um sistema de controle apenas da temperatura em todas as zonas.
Os sistemas secundérios utilizados nestas simulagbes sdo iguais nos dois
casos, com caracteristicas conforme descrito na Sec¢éo (4.4.3).

Na Figura (5.17) é apresentada uma comparacdo entre o consumo de
energia elétrica mensal do chiller com condensacdo a ar e a agua, obtido
através das simulacgdes realizadas com a EMTZ.

Analisando a Figura (5.17), pode-se observar que o consumo de energia
elétrica do chiller com condensacdo a ar € superior ao consumo do chiller a
agua. Na Tabela (5.2) sdo apresentados os valores do consumo de energia
elétrica mensal do chiller a ar e a agua e a diferenca relativa entre estes valores
em relacdo ao chiller a ar. As diferengas relativas entre os valores do consumo
para os quatros primeiros meses do ano ficaram na faixa de 8.90 a 10.89%,
enquanto para o restante dos meses as diferengas aumentam permanecendo na
faixa de 13.23 a4 15.78%.
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Figura 5.17 Comparacéo entre o consumo de energia elétrica mensal do chiller com
condensacdo a ar e a agua.
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Tabela 5.2 Valores do consumo de energia elétrica do chiller a ar e a 4gua e da diferenca
relativa entre estes valores.

Consumodo Consumo do

~ . : Diferenca
Mes  Ch E:('\e,\';ha) Ar AS:J]; '(i';,\f;‘h) Relativa (%)
jan 11426.00 10182.00 10.89
fev 10600.00 9655.00 8.92
mar 12386.00 11135.00 10.10
abr 11346.00 10156.00 10.49
mai 11958.00 10656.00 10.89
jun 12302.00 10658.00 13.36
jul 12079.00 10253.00 15.12
ago 13401.00 11288.00 15.78
set 12287.00 10662.00 13.23
out 11791.00 10170.00 13.75
nov 12509.00 10676.00 14.65
dez 12341.00 10666.00 13.57

Para explicar esta variagcdo na diferenca relativa entre os dois sistemas,
deve-se fazer uma andlise dos valores das curvas da capacidade (CAPFT) e da
eficiéncia (EIRFT) em fungdo das temperaturas e dos valores da curva de
eficiéncia em funcédo da razao de carga parcial (EIRPLR), pois sao estes valores
gue determinam a poténcia consumida pelo chiller (Segao (2.1) ).

A Figura (5.18) mostra uma comparacdo entre a curva de eficiéncia em
funcdo da razdo de carga parcial (EIRPLR) do chiller a ar e a agua. Esta
comparacao mostra que para uma condicdo de operagcdo abaixo de 60% da
capacidade total o chiller com condensacéo a ar possui valores de EIRPLR mais
baixos que o chiller com condensacéo a agua, o que caracteriza uma eficiéncia
maior (Sec¢do (2.1)). Ja para uma condi¢do acima de 60% ocorre o inverso.

Conforme pode ser visto na Tab. (5.3), os valores médios mensais dos
valores do PLR para os dois sistemas permanecem entre os limites de 48 a
56%, na faixa onde o chiller a ar tem uma eficiéncia maior. Além dos valores da
curva EIRPLR, o consumo de energia também sofre influéncia dos valores das

curvas CAPFT e EIRFT, os quais também sdo mostrados na Tab. (5.3). Estas
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duas curvas estdo relacionadas com a temperatura de saida da agua do

evaporador e com a temperatura do ar externo, para o chiller com condensagéao

a ar, e com temperatura de entrada da agua no condensador do chiller com

condensacao a agua.
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Figura 5.18 Comparacéo entre a curva de eficiéncia em fungdo da raz&o de carga parcial

(EIRPLR) do chiller a ar e a 4gua.

Tabela 5.3 Valores médios mensais das curvas CAPFT, EIRFT e EIRPLR e do PLR para o

chiller com condensacao a ar e a agua.

Més Chiller a Ar Chiller a Agua
CAPFT EIRFT EIRPLR PLR (%) CAPFT EIRFT EIRPLR PLR (%)

jan 1.0792 0.8447 0.7395 50.55 1.0057 1.0005 0.7609 50.91
fev 1.0888 0.8261 0.7298 48.23 1.0057 1.0005 0.7577 49.00
mar 1.0825 0.8379 0.7355 49.59 1.0057 1.0005 0.7598 50.10
abr 1.0806 0.8414 0.7361 49.79 1.0057 1.0005 0.7590 50.20
mai 1.0790 0.8447 0.7389 50.45 1.0057 1.0005 0.7602 50.80
jun 1.0626  0.8763 0.7440 51.75 1.0057 1.0005 0.7603 51.34
jul 1.0544  0.8927 0.7569 54.67 1.0057 1.0005 0.7662 53.82
ago 1.0522 0.8975 0.7641 56.20 1.0057 1.0005 0.7702 55.17
set 1.0637 0.8742 0.7440 51.71 1.0057 1.0005 0.7605 51.34
out 1.0601 0.8810 0.7446 51.94 1.0057 1.0005 0.7600 51.41
nov 1.0554 0.8903 0.7494 53.09 1.0057 1.0005 0.7616 52.33
dez 1.0621 0.8773 0.7457 52.18 1.0057 1.0005 0.7609 51.73
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Para o chiller com condensacéo a agua os valores médios mensais das
curvas CAPFT e EIRFT (Tab. (5.3)) sdo constantes, pois as temperaturas da
agua na saida do evaporador e na entrada do condensador sdo constantes,
sendo iguais ao "set-point” do chiller e da torre de resfriamento,
respectivamente. Ja os valores médios mensais das curvas, para o chiller com
condensacao a ar ndo sao constantes, pois neste caso apenas a temperatura na
saida do evaporador é constante enquanto a temperatura na entrada do
condensador é igual a do ar externo. A Figura (5.19) mostra a média mensal da
temperatura externa, onde €& possivel verificar que para os primeiros quatro
meses do ano as temperatura sdo menores que para o restante do ano. Com
isto, pode-se dizer que a variacdo nas diferencas relativas dos valores do
consumo de energia elétrica, do chiller a ar e a agua (Tab. (5.2)), ocorrem

principalmente devido a variacdo da temperatura externa.
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Figura 5.19 Média mensal da temperatura externa.

A Figura (5.20) mostra uma comparagdo do consumo de energia elétrica
anual de cada equipamento e do total dos sistemas primarios com condensacao
a ar e a agua. Além do consumo do chiller, das bombas priméarias e dos
ventiladores dos sistemas secundarios, o SP-AGUA também apresenta o
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consumo das bombas de condensacéo e das torres de resfriamento. O consumo
do chiller a 4gua apresenta uma diferenca relativa de quase 13% menor em
relacdo ao consumo do chiller a ar, conforme mostrado na Fig. (5.21). Ja as
bombas primarias do SP-AGUA possuem uma diferenca relativa no consumo de
aproximadamente 6% maior em relacdo ao SP-AR. A diferenca relativa no
consumo anual total, envolvendo todos os equipamentos de cada sistema
(primario e secundario), do sistema com condensacdo a agua foi de
aproximadamente 1.6% menor em relacdo ao sistema com condensacao a ar.
Acredita-se que esta diferenca seria mais acentuada se estivesse sendo
utilizada uma capacidade média mensal dos chillers acima dos 60%, pois acima
deste valor a eficiéncia em funcdo da carga parcial do chiller com condensagéao

a dgua € maior, conforme mostrado na Fig. (5.18).
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Figura 5.20 Comparacéo do consumo de energia elétrica anual de cada equipamento e do total
dos sistemas primarios com condensacdo a ar e a agua.
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Figura 5.21 Diferenca relativa entre o consumo de energia elétrica anual de cada equipamento

e do total dos sistemas primarios com condensacgéo a ar e a agua.
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5.3 Analise do Efeito da Umidade nas Paredes

Nesta secdo sera apresentada uma comparagdo entre os resultados
obtidos tanto através das simulacdes realizadas considerando apenas a
transferéncia de calor nas paredes, doravante chamada de nivel 5, como
através das simula¢gBes onde foi considerada a transferéncia de calor e de
massa pelas paredes, doravante chamada de nivel 0 (modelo mais completo do
programa DOMUS).

Foram realizadas analises em termos de temperatura e de umidade, nas
paredes e dentro zona, e 0 impacto sobre o consumo de energia quando sao
considerados ou nao os fendmenos da adsorcao e dessor¢do de umidade nas
paredes da edificacdo. Estas simulagbes foram feitas utilizando a edificacao
multizona (EMTZ) descrita na Secao (4.2.2), com o sistema primario com
condensacao a ar mostrado na Secdo (4.4.1) e o sistema secundario da EMTZ
descrito na Secdao (4.4.3). Para estas simulacdes foi adotado um passo de
tempo de 1 minuto e os resultados apresentados sdo referentes a zona 6 da
EMTZ para o dia 14 de janeiro.

A Figura (5.22) mostra uma comparacdo entre as cargas térmicas
maximas totais de cada més e as diferencas relativas entre estes valores,
determinadas pelas simulag6es com o nivel 0 e o com o nivel 5. Na Fig. (5.22) ,
pode-se observar que quando € considerado o efeito da umidade nas paredes a
carga térmica é sempre menor. Isto ocorre, pois a evaporacdo nas superficies
das paredes abaixa sua temperatura, diminuindo assim a carga térmica por
condugao.

Considerando apenas a transferéncia de calor nas paredes, corre-se o
risco de superdimensionar o sistema de climatizacdo em média de 13%, para 0s

dados do presente estudo.
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Figura 5.22 Comparacao entre as cargas térmicas maximas totais de cada més obtidas através
do nivel O e do nivel 5.

Na Figura (5.23) € apresentado o comportamento da temperatura e
umidade relativa dentro da zona 6 da EMTZ para o periodo da 1:00 as 24:00
horas do dia 14 de janeiro. O sistema de condicionamento de ar (AC) opera das
8:00 as 18:horas, com um sistema de controle de temperatura com “set-point” de
24°C e histerese de 2°C.

Nota-se que a temperatura dentro da zona, quando o sistema de
condicionamento de ar (AC) esta desligado, da 1:00 as 8:00 horas e das 18:00
as 24:00 horas, para o modelo do nivel 0 € menor que a do nivel 5. Isto pode ser
explicado através do perfil de temperatura nas paredes, analisando o instante
quando o sistema de climatizacdo esta entrando em funcionamento as 8:00
horas, mostrado na Fig. (5.24). Pode-se notar na Fig. (5.24) que a temperatura
na superficie da parede interna para o nivel 5 é aproximadamente 1°C maior
que a do nivel 0, justificando o fato de que a temperatura interna da zona, sem
sistema de climatizacdo em funcionamento, seja maior para o nivel 5.

No caso da umidade relativa interna ocorre o inverso, uma vez que ela é
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maior para o modelo do nivel 0, quando o sistema esta desligado. Isto ocorre,
pois ha um fluxo de vapor proveniente das superficies das paredes internas, no
caso do nivel 0, o que ndo ocorre no nivel 5, devido a presenca de umidade nas

superficies das paredes, favorecendo o aumento da umidade relativa interna da

Zona.
30
29
~ 28+
8 27f
© g
> 26
‘@ J
o 25+
g. 4
& 24-_
23
22 T T T T T T T T T T T
02:00 04:00 06:00 08:00 10:00 12:00 14:00 16:00 18:00 20:00 22:00 24:00
Tempo (h)
70
o BB
ER
g 554 g
o .
@ 5O ST e emsmmm s
Q 4
B A
o 4
B 4O
o J
35

T T T T T T T T T T T
02:00 04:00 06:00 08:00 10:00 12:00 14:00 16:00 18:00 20:00 22:00 24:00
Tempo(h)

Figura 5.23 Variagdo da temperatura e umidade relativa dentro da zona 6, com sistema de
climatizacao, obtidas através do nivel 0 e nivel 5.

Observa-se que mesmo com o0 sistema de climatizagdo em
funcionamento a umidade relativa da zona para o nivel 0 € maior que para o
nivel 5 (Fig. (5.23)), o que mostra que o fluxo de vapor das paredes é relevante
no balanco de massa de vapor d’agua da zona.

O controle da temperatura interna da zona, no periodo das 8:00 as 18:00
horas, é melhor para o nivel 0 em funcdo de que o sistema de climatizacéo foi
dimensionado, considerando como modelo para o célculo da caga térmica a

transferéncia acoplada de calor e massa nas paredes (nivel 0).
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Figura 5.24 Perfis de temperatura nas paredes, as 8:00 e as 18:00 horas, para o nivel O e nivel
5 com sistema de climatizac&o (parede face norte).

A Figura (5.25) mostra o perfil de umidade relativa na parede face norte,
as 8:00 e as 18:00 horas, para o nivel 0, com e sem sistema de climatizagéo.
Pode ser observado o efeito da secagem da parede devido a presenca do
sistema de condicionamento de ar (AC), comparando as curvas de umidade
relativa na superficie da parede com e sem sistema de climatizagdo as 18:00
horas. Nota-se que ha uma diferenca de 4% de umidade relativa para estas
duas curvas. Em alguns casos esta secagem nas paredes pode reduzir o
problema do crescimento de fungos e mofos.

Comparando as curvas de umidade relativa com sistema de
condicionamento de ar e as curvas sem climatizacdo, as 8:00 e as 18:00,
observa-se o efeito da radiacdo solar na secagem da face externa, uma vez que

a umidade relativa reduziu 10% com climatizag&o e 9% sem climatizacéo.
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Figura 5.25 Perfis de umidade relativa nas parede, as 8:00 e as 18:00 horas, para o nivel 0,
com e sem sistema de climatizac&o (parede face norte).

Na Figura (5.26) é apresentada uma comparacdo entre o consumo de
energia anual dos equipamentos e o total obtido pelos modelos do nivel 0 e
nivel 5. Nota-se que o consumo de energia anual total obtido pelo modelo do
nivel 5 apresenta uma diferenca relativa de aproximadamente 4% menor em
relacdo ao nivel 0. Esta diferenca ocorre em funcdo da diferenca entre o
consumo do chiller, pois como foi utilizado o mesmo sistema de climatizagéo nos
dois casos, o consumo das bombas e dos ventiladores foram 0s mesmos.
Portanto, ao desprezar o efeito da umidade nas paredes pode-se subestimar o
consumo de energia do sistema , conforme j& discutido em (Mendes 1997;
Mendes et al., 2003c). Assim, ao desprezar a umidade, corre-se 0 risco de
superdimensionar equipamentos de climatizagdo e subavaliar o consumo de

energia.
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Figura 5.26 Comparacéo do consumo de energia anual entre o modelo do nivel O e nivel 5.
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Capitulo 6

Conclusoes

A motivacdo deste trabalho esta relacionada a simulacdo de sistemas
centrais de climatizacdo (agua gelada) integrados a programas de simulacao
higrotérmica e energética de edificagbes capazes de simular em detalhe a
transferéncia combinada de calor, vapor e liquido em elementos porosos de
edificacBes. Este trabalho também visa contribuir com o estudo de reducgéo de
consumo de energia em edificacbes e o aprimoramento de programas de
simulag&o.

Assim, foi desenvolvida a modelagem matematica dos componentes do
sistema de climatizacdo do tipo expanséo indireta, o qual também conhecido
como sistema central ou de agua gelada. Para o sistema primario foram obtidos
os modelos mateméaticos do chiller, da torre de resfriamento e da bomba de
circulacdo priméria e de condensacdo. Enquanto para o sistema secundario
foram obtidos os modelos da serpentina de resfriamento, do umidificador, do
ventilador e da caixa de mistura.

Para o modelo matematico do resfriador de liquido (chiller) foi utilizada
uma abordagem hibrida, i.e., modelos de regressdo baseados em funcbes
biquadréticas e polinomiais, conhecido como modelo DOE-2, desenvolvido pelo
Departamento de Energia dos Estados Unidos (Pacific Gas and Electricity,

1996), o qual também é utilizado pelo programa de simulacdo termoenergética
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VisualDOE. Os modelos matematicos dos outros componentes foram baseados
nos modelos descritos no ASHRAE HVAC Toolkit (Brandemuel, 1993 e
Bourdouxhe et al., 1999). Os parametros de entrada destes modelos utilizam
diretamente dados fornecidos em catalogos.

Com o0s modelos mateméticos de cada componente dos sistemas
primario e secundario, elaborou-se um cdédigo computacional fazendo a
integracdo entre os modelos de cada sistema com o modelo da edificagdo, onde
utilizou-se o programa de simulacao termoenergética DOMUS (Mendes et al.,
2001b, 2003b). Este cdédigo computacional foi elaborado de forma genérica e
flexivel, sendo possivel fazer qualquer configuracdo de montagem do sistema
de climatizacdo com a edificagéo.

As simulagGes foram realizadas para duas edificacdes, uma composta
por uma Unica zona (monozona) e uma outra composta por seis zonas
sobrepostas (multizona). Também foram utilizados dois tipos de sistema
primarios, um composto com chiller com condensagdo a ar e um outro com
chiller com condensacéo a agua. Para a realizacao das simulac¢des foi adotado
o arquivo climatico (TRY-Test Reference Year) da cidade de Belém.

No Capitulo4 foram apresentados os procedimentos de simulacéo
utilizados para a realizacdo das simulagbes, onde foram mostradas as
caracteristicas construtivas e geométricas das edificacdes utilizadas, bem como
os dados climéticos e os parametros de entrada dos modelos que compdem 0s
sistemas de climatizacéo utilizados na realizagéo das simulacdes.

Com o intuito de avaliar o desempenho dos modelos do sistema de
climatizacdo desenvolvidos, foi apresentada, no Capitulo5 , uma comparacao
entre os programas DOMUS e VisualDOE, através da simulagdo de uma
edificacdo monozona. Inicialmente foi realizada uma comparacao entres os dois
programas sem sistema de climatizagdo com e sem considerar a radiagéo solar.
Pdde-se notar que, para o caso sem radiagao solar em 60% das horas do ano
as diferencas relativas para temperatura interna da zona obtida pelos dois
programas em relacdo ao DOMUS foram inferiores a 3% com uma diferenca
média de 2.72%. Levando-se em conta a radiacdo solar, em apenas 30% das
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horas do ano as diferengas relativas foram inferiores a 3%, com uma diferenga
média de 6%.

No caso sem radiagao solar, pode-se dizer que esta diferenca ocorre pela
diferenca entre os métodos utilizados pelos programas, pois o VisualDOE utiliza
o método do fator de resposta do programa DOE-2 e o DOMUS utiliza volumes
finitos. No entanto, quando é considerada a radiacéo solar a diferenca torna-se
maior, pois existe também uma diferenca entre os angulos altitude e azimute
solar calculados pelos dois programas. Através de uma analise dos angulos
solares altitude e azimute calculados pelos dois programas, para o dia 17
janeiro, observou-se que as diferencas relativas entre os angulos de altitude
solar sdo maiores que as do azimute solar. As diferencas relativas da altitude
solar minima, maxima e média foram 0.11, 9.50 e 3.09%, respectivamente.

Para comparar os resultados com o sistema de climatizagdo, foi
considerada a radiacdo solar para realizar as simulacdes. Os dois programas
mantiveram a temperatura interna da zona, quando o sistema de climatizagao
esta em operacgdo, na faixa de controle imposta através da acdo do sistema de
controle “on-off”. A diferencga relativa do consumo anual do chiller (compressor)
entre os programas DOMUS e VisualDOE é de 15.69%. Apesar do modelo
matematico do chiller utilizado pelo programa DOMUS ser igual ao modelo
utilizado pelo VisualDOE, uma das possiveis causas desta diferenca esta
relacionada as diferencas encontradas nas temperaturas obtidas pelos dois
programas sem sistema de climatizagdo. Além disso, um outro fator que
contribui é a diferenca no modelo da serpentina de resfriamento utilizado pelos
programas, que estd diretamente ligada ao consumo elétrico do chiller em
funcdo da capacidade de resfriamento.

No consumo de energia elétrica anual das bombas e do ventilador, as
diferencas relativas entre os dois programas foram de 10.36% e 11.95%,
respectivamente, em relagdo ao DOMUS. Neste caso, as diferencas podem
estar associadas principalmente as diferencas nos modelos matematicos
utilizados pelos programas. No consumo de energia elétrica anual total, a
diferenca relativa entre os dois programas em relacdo ao DOMUS foi de
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aproximadamente 14.92%.

Nos resultados apresentados para a edificacdo multizona, verificou-se a
flexibilidade do sistema climatizacdo quando utilizado para atender varias zonas
e a facilidade de se utilizar diferentes sistemas primarios, tais como com
condensacao a ar e a agua. Foi realiza uma comparacao entre o consumo de
energia elétrica obtido com sistema primario com condensacdo ar e agua, e
verificou-se que consumo de energia elétrica do chiller a dgua (compressor)
apresenta uma diferenca relativa de quase 13% menor em relagdo ao consumo
do chiller a ar. Mas quando leva-se em conta todos 0s equipamento de cada
sistema (primario e secundario), a diferenca relativa no consumo de energia
anual, do sistema com condensacdo a agua foi de aproximadamente 1.6%
menor em relagdo ao sistema com condensacao a ar.

Mostrou-se, ainda no Capitulo 5, a importancia de se levar em conta a
transferéncia de calor e massa pelas paredes comparando a carga térmica e o
consumo de energia elétrica anual para os casos onde é considerada apenas
transferéncia de calor e quando considera-se o efeito da umidade nas paredes.
Verificou-se que para o modelo que considera a transferéncia de calor e massa
pelas paredes, apresentou uma diferenca relativa média na carga térmica
maxima mensal de 13% inferior a do outro modelo, mesmo para uma edificacao
com 13% de &rea envidracada. O consumo de energia anual total obtido pelo
modelo que considera apenas a transferéncia de calor nas paredes apresenta
uma diferenca relativa de aproximadamente 4% menor em relagdo ao modelo
gue leva em conta o efeito da umidade nas paredes. Assim, ao desprezar o
fendmeno da adsorcdo e dessor¢cdo de umidade nas paredes, corre-se 0 risco
de superdimensionar equipamentos de climatizagdo e subavaliar o consumo de
energia, conforme ja discutido em Mendes (1997) e Mendes et al. (2003).

Desta forma, acredita-se que o presente trabalho possa contribuir ndo
apenas com a formacgéo do Anexo 41 da IEA (Hens, 2003), mas também com o
avanco da area de simulacéo higrotérmica e energética de edificagdes no Brasil,
uma vez que acredita-se que a integracdo de modelos para simulacdo de

sistemas centrais de climatizacdo com modelos de simulagdo higrotérmica de
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edificacBes multizona tenha um carater de ineditismo no Pais.

Para trabalhos futuros séo feitas as seguintes sugestdes:

Incluir o modelo de tanque de termoacumulacéo ao sistema primario.
Implementacdo de um sistema de aquecimento através de agua quente,
incluindo os modelos de caldeira e de serpentina de aquecimento.

Incluir modelo transiente para a serpentina de resfriamento e
desumidificacao.

Avaliar em maior profundidade os efeitos de higroscopicidade de materiais,
ventilagdo e de permeancia de pintura para diferentes climas brasileiros e

diferentes tipos de edificacdes.
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Anexo A

Catalogos de Chillers

Nesta secdo sdo apresentados os catalogos dos resfriadores de liquido
(chiller), tipo parafuso com condensagdo a ar e com condensacdo a agua do
fabricante TRANE. S&o apresentados dados gerais e de desempenho destes

equipamentos.
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A.1 Catalogo do Chiller com Condensacéo a Ar

V-
=5 TRANE
Série R®
Resfriador de Liquido
Tipo Parafuso

70 a400 TR
Condensacao a ar

Construido Para os Mercados Comercial e Industrial

Junho1999 RLC-DS-2
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Dados Gerais

Tabela G-1 - Dados gerais RTAA - 70 a 125 TR

Capacidade 70 8O ag 100 110 125
Compressor
Cuant idade 2 2 2 2 2 2
[of Mominal (1) TR 35/35 4040 50/40 S0/S0 BO/S0 BO/ED
Evaporador
Armazenamento de Agua [Galbas) 398 a7.3 34.4 321 53.4 45.8
{Litres) 150.6 143.1 130.2 121.6 202.11 173.4
Fluxo Minimo (1G] B4 a6 108 120 132 160
L Sec) 5.3 6.1 6.8 7.6 8.3 8.5
Fluxo Mésimo (1G] 252 288 azd 360 396 450
iLiSec) 15.9 18.2 20.4 22.7 25.0 28.4
Condansador
Cuantidade de serpentinas 4 4 4 4 4 4
Tamanho de senpenting [Polegadas) 156/156 156/156 168/ 156 168/ 168 204/168 204204
Alture de serpenting [Pl eg ad ag) 42 42 42 42 42 42
Alatas/Pés 142 1492 1492 192 182 182
Nimero de files 2 2 2 2 2 2
Ventiladores do Condensador
Cuantidade (1) 414 414 5/4 5/8 5/8 5/5
Dimetro [Polepadas) a0 30 30 30 30 30
Fluxo de Ar total (CFi) 71750 71760 77640 83530 87505 41480
RPM Mominel 850 B50 B50 850 B850 B850
Velocidade de ponta [pésimin] BE75 B675 BE75 BB7S B&TE B&TE
HF do mator 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0
Temp. Amb. Minima Part/Oparacio (2]
Unidade Std [Graus F) 25 25 25 25 25 25
Baixa Tamp. Amblente (Graus F) -10 -10 -10 -10 -10 -10
Unidade geral
Refrigerante HOFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFG-22
Nimero de circuitos
independentes de refrigeracio 2 2 2 2 2 2
% oe Cargs Minima (3) 15 15 15 15 15 15
Cargs de Refrigerante(1) ILitr a5) 58/68 61/61 73/61 73/73 9B/73 98/98
Kilma) 26/26 28/28 34/28 3434 ad/34 dd /4
Carga de dleo (1) (Galbes) 2.5/2.5 2.5/28 325 3/3 3/3 3/3
[Litros) 10.6M0.6 10.6M10.6 12.7/10.6 12.7/10.6 12.7112.7 12.7/12.7
Tabela G2 - Dados gerais RTAA - 130-215 TR
Capacidade 130 140 155 170 185 200 215
Compressor
Cuantidade 2 2 2 2 2 2 2
Capacidade Nominal (1) (TR 70/70 70/70 BE5/70 100/70 100/85 100/ 1040 100/100
Evaporador
Armazenamento de Agus (Gelbag) 49 46 73 69 62 61 100
[Litroia) 184 175 2717 261 234 23 3785
Fluzxo Minimo IGPM) 156 156 186 186 222 222 258
ILiSegl 9.8 a.8 1.7 11.7 14.0 14.0 16.27
Flusen M imo IGFM) 504 504 612 612 720 720 774
iL/Seg) 3ne 31.8 38.6 38.6 45.4 45.4 48.82
Condensador
Queantidade de Serpentinas 4 4 4 4 4 4 4
Tamanho de Serpentina (Polegadas) 214/214 214/214 2400214 240214 240/240 240/240 240/240
Alturs de Serpenting [Polegadas) a2 42 a2 42 a2 a2 42
Aletas/Pds 156 156 156 156 156 156 156
Niimero de Carrairag 3 3 3 3 3 3 3
Ventiladores do Condensador
CQuentidade (1) 5/5 5/8 B/S 78 T/6 7 117
Difmetio [Polegadas) 30 30 a0 30 30 30 30
Fluxe de Ar total (CFM) 105,860 105,860 114,610 120,160 128,910 134,460 134,460
RFM Homingl 1140 1140 1140 1140 1140 1140 1140
Velocidade da Ponte (pésimini 8454 Ba54 Ba54 8454 Ba54 8454 BA54
HF do Motor (Eal 1.5 1.6 1.5 1.6 1.5 1.5 i.6
Temp. Amb. Minma Part/Oparacio (2]
Unidade Std Graus F) 15 15 15 15 15 15 15
Ambiente beixo [Graws F) 1] 1] 1] [1] [1] 1] 1]
Unidade Gearal
Refrigerante HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22
Nimero de circuitos
ingdependantas de refrigeracio 2 2 2 2 2 2 2
% de carge minima (3] 10 10 10 10 10 10 10
Carga de refrigerante (1) (Libra) 130/130 130/130 165/130 1707130 170165 1700170 180/190
(Kgl 59/59 59/59 75/58 77/69 7776 7777 BE/BE
Carga de dleo (1) [Galbes) 77 77 B/7 Bi7 GG B/6 &8
[Litros) 27/27 27/27 30/27 30,27 30/30 30430 30430
Naotes:

1. Informagdes contendo dados nos dois creuitos mostrados, como segue: ol 1/ct2
2. Inizio minima/ambiente de operacio baseado em um vento da 8 km/h (5 mphl stravés do condensador.
3. Carga minima porcentusl & para tods & méquing em amblents & 10°C (50°F) & TSAG a 7°C [44°F), nio para cada circuito individual.

13
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Tabela P-1 - Dados de Desempenho RTAA 70
Inglés
Temperatura oo 8r na Entrads do Condensador °F)
TSAG 15 85 EE 105 115
1“FI TH KW EER TR KW EER TH T EER TH W EER TH W EER
40 72.5 586 12.8 68.6 64.3 11.2 G4 .6 70.8 9.7 BO0.4 77.9 8.4 56.0 85.8 7.1
42 75.0 B59.4 13.1 71.0 851 11.5 BE.9 1.6 10.0 B2.8 78.8 8.6 8.1 86.7 7.3
a4 77.6 602 13.4 73.4 660 11.8 9.2 724 10.2 6.8 79.6 8.8 60.3 87.6 15
46 80.1 611 13.7 75.9 66.8 120 71.6 73.2 10.5 67.1 B80.5 9.0 62.5 88.5 1.7
48 B2.7 619 14.0 78.4 676 12.3 74.0 74.1 10.7 68.4 B1.4 8.2 64.7 89.5 7.4
L] B5.3 G628 14.2 81.0 685 126 76.4 75.0 10.9 B} 82.3 a5 66.9 0.5 8.1
5 92.1 649 14.9 87.5 706 13.2 82.7 17.2 11.5 77.7 84.7 10.0 69.1 81.5 8.3
Hatas:
1. Madidas basssdas am altituds 5o mivel do mar & com fatorss do inorustracko ds 0,00010 na wmaudcr
2. Consults os represert antes Trane para dessmpanhos com P diferantos das adas acima.
3. Os wvalores do potnca &'W sfio somaonta para comprossores.
4. EER = Fator do Eficiéincia Energética [Btwwatthora). Os valores da poténcia incusm compres sores, ventiladores do condensador @ contrala da forca.
§. Modidas sio baseadas om quada da temporatura no svaporador da 10°F.
E. Dados da desempanho a 1159F mflstem os algoritmos do comtrole do Microprocessadar da Controla.
7. A intorpolacdo emtm portos & parmissivel. A axirapolacho ndo & pormitida.
8. Modda deo acordo com o Padréo ARl 650/650-88,
Métrico
Temperatura o Ar ng Entreds do Condensador (C)
TSAG 30 35 40 45
"C) KWo KW COP KWo KW COP kWoe kWi COF kWo KW COP
3] 251.7 66.1 3.3 2384 1.9 3.0 2247 7B3 26 2106 BS54 2.3
8 267.2 67.6 35 26356 734 3.1 2381 7Fa.9 27 2M7 BTO 23
10 2830 691 36 2686 750 3.2 2539 B1.5 28 2387 BEB 25
HNotas:
1. Madidas basaadas am altituds ao nivel do mar a com fatores da incrustracio do ©,0178 no avaparadar.
2. Consulte os reprasantantas Trana para dasampanhas com dif wrantas das ficadas adma.
3. Os valoras da poténda KW sio somanta para com prossoras.
4. COP = Cosficionta do Desamparha (KW a/k'Wil. Os valoros do potéincia induam comprassores, vant iladoras do
candansadar a cantrala da farca.
&. Modidas sio das am quada da tamg na da 6.6°C.
E. Dados da dassempanho a 4E°C raflatam os algoritmas da cantrole do Microprocassador da Contraa.
7. Ainterpolagéo antre portas & admissival. A axtranalagdo ndio & pormitida.
8. Madids da scordo com o Padrio ARl 650/690-98.
Tabela P-2 - Dados de Desempenho RTAA BO
Inglés
Temperatura Ar na Entrada do Condengador [°F)
TSAG 75 B85 a5 105 115
[“F) TH W EER TR KW EER TR W EER TR W EER TH W EER
40 B2.9 68.9 12.8 787 756 11.2 74.3 83.1 8.7 687 891.3 B4 64.9 100.4 1.2
42 85.9 0.1 13.0 B1.5 76.8 11.4 77.0 B4.2 9.9 72.2 892.5 8.6 67.3 101.6 7.3
a4 BE8.9 7.3 13.3 B4.4 778 117 749.7 BE5.4 10.2 74.8 3.7 8.8 69.8 102.8 1.5
46 1.9 725 13.5 87.3 782 1148 B2.5 BE.6 10.4 715 84.9 8.0 723 104.0 1.7
48 95.0 73.8 13.8 90.3 804 121 85.3 87.9 10.6 801 96.2 9.2 74.8 105.3 7.9
1] a9g.2 75.0 14.0 83.3 81.7 124 B8.2 88.1 10.8 2.9 7.4 8.4 7.4 106.6 8.1
E5 106.3 78.3 14.6 101.1 8489 129 95.6 092.4 11.3 89.9 100.7 8.9 B84.0 109.9 8.5
Hotas:

s o g e

. Modidas basoadas am altitude ao nivel do mar @ com fatores do incrustracio do ©,00010 no wmuradclr

Caonsulta os raprasantantas Trana para dasempanhas com n diferantas das adas adma.

Os waloras da potéinda kW sio somanta para comprassaras.

EER = Fator da Eficiéng a Enargética |Biu/watt-horal. Os valores da potlncia induam compras sares, vartiladaras da cordemsadar a controle de forga.
Modidas sfo basoadas em quada da temparatura no evaporador de 10°F.

Dados da dassmpanha & 1169F raflatem oz slgaritmas do contrals do Microprocsssadar da Contrala.

A interpolag#0 entro portas & admissival. A axtrapalagio ndio & parmitida.

Madids da scorda com o Padrio ARl 65069098,

Métrico

Temperatura do Ar na Entrada do Condensador [°C)
TSAG 30 35 40 45
Gl KWe Wi COP  kWe kWi COP kWo kWi COP kWo KW COP

[ 2880 770 3.3 2746 B4y 2.8 2545 821 26 2437 1002 22

B 307.3 BO.1 35 2918 B69 3.0 2760 943 27 2685 1024 23

10 326.3 B2.4 36 3101 891 3.2 2932 966 2.8 2760 1047 24

Hotas:

. Modidas basoadas em altitude ao nivel do mar @ com fatores da incrustracio do 0,017 8 no evaporadar.

Consults os representantes Trana para desampanhos com P if rortos das fic adas acima.

O walores do potéinca EWi sfo somants para com prossaras.

COP = Coaficianta da Dasamparha (EWalkWil. Os valores de poténcia induam comprassaoras, vantiladoras da
condansador a canirala da farca.

WMadidas sio am quada da tamg na da 5.8°C.

Dados de desempanha a 46°C rofiotam os algoritmos do controle do Microprocessador da Contrala.
Aimtarpalacdo antra portas & admissivel. A& axtrapolaghio nio & parmitida.

Madida de acordo com o Padrio ARl 650/650-98.
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A.2 Catalogo do Chiller com Condensacéo a Agua

==

TRANE

Série R’
Resfriador de Liquido
Tipo Parafuso

70a 125 TR
Condensacdao a Agua

Construido Para os Mercados Comercial e Industrial

Novembro 1999 RLC-DS-4
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Dados Gerais

Tabela G-1 - Dados gerais RTAA - 70 a 125 TR

Capacidade 70 8O ag 100 110 125
Compressor
Cuant idade 2 2 2 2 2 2
[of Mominal (1) TR 35/35 4040 50/40 S0/S0 BO/S0 BO/ED
Evaporador
Armazenamento de Agua [Galbas) 398 a7.3 34.4 321 53.4 45.8
{Litres) 150.6 143.1 130.2 121.6 202.11 173.4
Fluxo Minimo (1G] B4 a6 108 120 132 160
L Sec) 5.3 6.1 6.8 7.6 8.3 8.5
Fluxo Mésimo (1G] 252 288 azd 360 396 450
iLiSec) 15.9 18.2 20.4 22.7 25.0 28.4
Condansador
Cuantidade de serpentinas 4 4 4 4 4 4
Tamanho de senpenting [Polegadas) 156/156 156/156 168/ 156 168/ 168 204/168 204204
Alture de serpenting [Pl eg ad ag) 42 42 42 42 42 42
Alatas/Pés 142 1492 1492 192 182 182
Nimero de files 2 2 2 2 2 2
Ventiladores do Condensador
Cuantidade (1) 414 414 5/4 5/8 5/8 5/5
Dimetro [Polepadas) a0 30 30 30 30 30
Fluxo de Ar total (CFi) 71750 71760 77640 83530 87505 41480
RPM Mominel 850 B50 B50 850 B850 B850
Velocidade de ponta [pésimin] BE75 B675 BE75 BB7S B&TE B&TE
HF do mator 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0 1.0
Temp. Amb. Minima Part/Oparacio (2]
Unidade Std [Graus F) 25 25 25 25 25 25
Baixa Tamp. Amblente (Graus F) -10 -10 -10 -10 -10 -10
Unidade geral
Refrigerante HOFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFG-22
Nimero de circuitos
independentes de refrigeracio 2 2 2 2 2 2
% oe Cargs Minima (3) 15 15 15 15 15 15
Cargs de Refrigerante(1) ILitr a5) 58/68 61/61 73/61 73/73 9B/73 98/98
Kilma) 26/26 28/28 34/28 3434 ad/34 dd /4
Carga de dleo (1) (Galbes) 2.5/2.5 2.5/28 325 3/3 3/3 3/3
[Litros) 10.6M0.6 10.6M10.6 12.7/10.6 12.7/10.6 12.7112.7 12.7/12.7
Tabela G2 - Dados gerais RTAA - 130-215 TR
Capacidade 130 140 155 170 185 200 215
Compressor
Cuantidade 2 2 2 2 2 2 2
Capacidade Nominal (1) (TR 70/70 70/70 BE5/70 100/70 100/85 100/ 1040 100/100
Evaporador
Armazenamento de Agus (Gelbag) 49 46 73 69 62 61 100
[Litroia) 184 175 2717 261 234 23 3785
Fluzxo Minimo IGPM) 156 156 186 186 222 222 258
ILiSegl 9.8 a.8 1.7 11.7 14.0 14.0 16.27
Flusen M imo IGFM) 504 504 612 612 720 720 774
iL/Seg) 3ne 31.8 38.6 38.6 45.4 45.4 48.82
Condensador
Queantidade de Serpentinas 4 4 4 4 4 4 4
Tamanho de Serpentina (Polegadas) 214/214 214/214 2400214 240214 240/240 240/240 240/240
Alturs de Serpenting [Polegadas) a2 42 a2 42 a2 a2 42
Aletas/Pds 156 156 156 156 156 156 156
Niimero de Carrairag 3 3 3 3 3 3 3
Ventiladores do Condensador
CQuentidade (1) 5/5 5/8 B/S 78 T/6 7 117
Difmetio [Polegadas) 30 30 a0 30 30 30 30
Fluxe de Ar total (CFM) 105,860 105,860 114,610 120,160 128,910 134,460 134,460
RFM Homingl 1140 1140 1140 1140 1140 1140 1140
Velocidade da Ponte (pésimini 8454 Ba54 Ba54 8454 Ba54 8454 BA54
HF do Motor (Eal 1.5 1.6 1.5 1.6 1.5 1.5 i.6
Temp. Amb. Minma Part/Oparacio (2]
Unidade Std Graus F) 15 15 15 15 15 15 15
Ambiente beixo [Graws F) 1] 1] 1] [1] [1] 1] 1]
Unidade Gearal
Refrigerante HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22 HCFC-22
Nimero de circuitos
ingdependantas de refrigeracio 2 2 2 2 2 2 2
% de carge minima (3] 10 10 10 10 10 10 10
Carga de refrigerante (1) (Libra) 130/130 130/130 165/130 1707130 170165 1700170 180/190
(Kgl 59/59 59/59 75/58 77/69 7776 7777 BE/BE
Carga de dleo (1) [Galbes) 77 77 B/7 Bi7 GG B/6 &8
[Litros) 27/27 27/27 30/27 30,27 30/30 30430 30430
Naotes:

1. Informagdes contendo dados nos dois creuitos mostrados, como segue: ol 1/ct2
2. Inizio minima/ambiente de operacio baseado em um vento da 8 km/h (5 mphl stravés do condensador.
3. Carga minima porcentusl & para tods & méquing em amblents & 10°C (50°F) & TSAG a 7°C [44°F), nio para cada circuito individual.
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Dados de
Desempenho

157

Tabala P-1 - RTWA 70 (Padrioc) Dados de Dessmpenho

Inglés
Temperatura da Agus na Entrads oo Condensador (°F|

TSAG 85 95
[F) Tons KW EER TR KW EER TR [ EER
40 723 B5.7 15.6 B8.6 62.3 13.2 B4.5 697 111
42 749  BE1 16.0 711 628 136 66.9 701 114
44 776 BB.S 16.5 736 63.2 140 69.2 705 118
46 80.3 &7.0 169 76.2 636 14.4 71.6 709 121
48 83.0 57.4 17.4 78.7 64.0 14.8 74.0 T4 124
50 858 &7.8 17.8 81.3 644 1561 76.6 7.8 128
55 92.7 58O 18.9 87.9 B5.5 16.1 82.7 728 1386

Haotas:

1. Anmitacks dha sk com o Packeiio ARIBEIVEE0-88, com faboms: daincustaciia da 00000 0000250

2. Consuto os rgrosotantos Tmne para desempon bos: com mpentims dforontes das espo oficadas adma.

3. Ds valoms da potncia "Ww” sho somanta para

11 EER = Fll:lrdn Eﬁuml Enargéticn [Etuwatt-horal . Os vlm dﬂl‘labﬂ'ul noluam compreswoms o contraa da forca.
sma quada da do avan da 10°F.

& Alnwmlniu antm as pontos & admiss’val. A odrapoacko ndo & peemitida,

Métrico
Temparaturs da Agus ns Entrada do Condernssdor °C)
TSAG 25 a0 35
*C) [ KW cop Ko [ P [ KW ooF
B 264.4 576 4.6 2518 637 4.0 2383 703 34
8 281.3 G584 4.8 267.9 644 4.2 2534 T 36
10 298.4 591 5.0 284.2 652 a4 2668.8 718 37
Hatas:

1. fwaiado da acomo como Fadrdo AR BE0EE0-82, com faboms da ingustmso da 0,01 78 no aveporcor @ 0,044 no condansador.
2. Corsute os reprosentantes Tmne para desempon hos com mpemtums dforentes das espe ofiosd.as adma.

3. Os valoms do potlincia * KW 7 sho somormts pam compmssoms.

4. COP = Coaficenta da Dasampanha {EWa/ kW tomll. O me inclui comprasmros o controa da forca,

6. = hanand T gy 5 e b mnarsdor da 6.6 °C.

£, A intarpalazhn antm o5 portas & admisstval. A axtrapaacho néo & pomitida,

Tabela P-2 - RTWA 70 (Longe) Dados de Desempenho

Inglés
Temperatura da Agua na Entmda do Condensador (7]

TSAG 75 85 95
*F1 TR KW EER TR KW EER TR KW EER
40 738 527 16.8 70.0 59.1 14.2 B6.1 662 120
42 76.3 3.0 17.3 726 59.4 14.7 B8.5 665 124
44 79.0 534 17.8 762  Gas 184 71.0 @669 127
46 a81.8 53.7 18.3 779 60.1 165 735 67.2 131
48 846 54.1 18.8 80.5 B0.5 16.0 76.0 675 135
50 87.5 54.5 19.3 833 60.8 16.4 786 67.9 139
55 4.8 55.5 2.5 90.1 61.7 17.5 B850 6B7 149

Motss:

1. Awailacia da aoomdo com o P ARIG50/620-88, com fatons deinaustagio da 00000 0000260

2. Consuts o rgwasantanto: Tmna pars dassmpon has com mpemtims dfarontes das sspe ofiosd ss sdma.

%, Os valoms do potlincia “Kw” 580 somante para comgrossaras.

4. EER = Fator do Eficéneis Enargdtion ([Btuwatt-horal . Oz wabsras da potines nolusm comgrassams @ comtraa da foros.
6. A5 avaliachos sho basend as om uma queda do tempomtum do avaporador do 10°F,

E. A interpolacio antm os portos & admiseival. & axtrapolaco ndo & pemitida,

Métrico
Temperatura da Ague ne Entrads do Condensador (G|
TSAG 25 30 35
] [ KW COF KWo A ooF (T KW ooF
[ 269.5 4.4 5.0 257.5 60.3 4.3 2443 BET 37
8 2p6.8 BB 5.2 2741 60.9 4.5 2601 67.3 34
10 304.7 657 5.5 2.1 618 47 276.2 679 44
Hatas:
1. Awalirdo de ammdo com o Padrdo AR S50E90:98, com fatores da o &0 o T o 0,044

2 Consulte o= raprazartartes Trana pam desarmp e com tamparaturas diarertes das aspecifcadss acma.

4. Os valaras da paténcia * kW i* 540 somarte para camprassares.

4.COP - Cosficianta da Dazerpenha (KWa/ KW tatal). O kW tatal inclui comprassares & contrala da farga.
5 As aalacies sdo baseadas e Uma queda de temperara d evapamdr da 56°C.

& A intarpalagdo antre o= poritos & admissival. A axtrapolagd ndo & permiida.
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Anexo B

Catalogo de Bomba

Esta secdo apresenta a curva caracteristica da bomba centrifuga modelo
KSB Meganorm 40-125 com 1750 rpm, retirada do catalogo do frabricante KSB.
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T KSB MEGANORM Somanho
Tlpo de Bomba KSB MEGACHEM Tamafo KSB
Q
Oferta nf ftem n® Velocidade Nominal
Project - No. Item - No. Nom. Rotative Speed 1750 rpm
T Pos. -t Velocidad Nominal
|O L] 1 1 1 1
50 cn |
65 67,5[
9 1 72,5
= o,
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SN S
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Head H NS
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21133
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.
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Poténcia Necessaria 1,2 ) /'I 22 %
Shaft Power hP /, 119
Potencia Necesaria P ! =T A ‘ﬁ
et 108
0,3 .
]
06
0 10 15 20 oo 303 4 45 50

Dados validos para densidade de 1 Kg/dm® e viscosidade cinematica até 20 mm/s
Data applies to a density of 1 Kg/dm® and Kinematical viscosity up to 20 mm/s
Datos validos para densidad 1 Kg/dm® y viscosidad cinematica hasta 20 mm/s

Garantia das caracteristicas de funcionamento conforme ISO 9906 anexo “A™.
Operating data according to 1SO 9906 annex - A .
Garantia de las caracteristicas de funcionamento segtin ISO 9906 suplemento A.



