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AR CONDICIONADO COM RESFRIAMENTO NOTURNO

RESUMO

Um sistema de ar condicionado que utiliza
agua resfriada durante a noite em uma pis
cina é desenvolvido neste trabalho. Pouco
antes do sol nascer a agua € armazenada e,
utilizando-se de um trocador de caler,man
tém-se o ambiente em condic¢des de confor-
to a 809F. O sistema é apropriado para
regices onde, mno verao se tenha noites
frias e dias solares quentes, como nos
Planaltos Brasilelros. A energlia consuml-
da € de somente 10% daquela conseguida por
um sistema convencional de compressao-va-
por. O sistema se ajusta muito bem com as
condigdes socio-econcmicos de palses em

desenvolvimento.
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CAPITULO 1

APRESENTACAO E OBJETIVQS

1.1. INTRODUCAQ

Criar condigoes de conforto torna-se nos dias atuais
um fator importante no projeto de moradias, locais de trabalho,
de estudo e mesmo locais de lazer, sende um problema com <certa
dificuldade de resolugao em climas tropicais como o nosso. As so
luctes tradicicnais, pouco acessiveis a populagao em geral, com
consumo elevado de energia, mostram-se imprdprias as nossas con-
dicdes de desenvolvimento. 'Uma questdao que surge portanto € a
de que poderiamos criar solugoes nossas, de custo acessivel, com
baixo consumo de energia, que substituam pelo mencs parcialmente
0s sistemas tradicionais de condicionamento e, basicamente, nao
dependam de tecnologia impertada nem requeiram altos investimen-~

tos para sua execugao.

Com esse intuito estudamos e apresentamos aqui um sis-
tema de resfriamento e condicionamento de ar que pode em algu-
mas regioces do Brasil apresentar a eficiencia do ar condicionado
tradicional e em outras regioes ser incorporade a outras solu-

coes de modo a trazer condigoes satisfatorias de conforto,

Embora seja uma solucgdo nao convencional, a idéia nao
e nova, tendo sido utilizada com objetivos diversos na India ,
Egito ¢ Persia desde epocas remotas. Implica, porem, em se ado-
tar uma filosofia de projeto e pesquisa adequada e exige certa
independencia intelectual para que seja julgada corretamente den

tro de neosso atual contexto socio-economico.




1.2. ALGUNS FUNDAMENTOS SOBRE CONFORTO TERMICO

A temperatura do corpo humano depende do balango entre
producao de calor pelo metabolismo e perdas de calor pela super-
ficie da pele de modo a manté-la entre 36°C e 37°C (97°F e 99°F)

em condicOes normais. ‘

Quando as condigbes do ambiente sao tais que o metabo-
lismo nao consiga funcionar perfeitamente, esta temperatura se
altera e temos a .sensacao de desconforto: frio ou calor e cansa-
¢o. O objetivo, portanto, de todo sistema projetadc para propor-
cionar conforto térmico € manter as condigoes ambientais otimos

para o bom funcionamento do metabolismo.

Experimentalmente descobriu-se que a sensagao de con-
forto € resultado da integragao de varios fatores: temperatura
de bulbo seco, umidade e velocidade do ar e radiagao térmica(pro
veniente de alguma superficie & temperatura muito alta ou muito

baixa).

Quando a radiacao for desprezavel podemos utilizar co-
mo indice de conforto térmico a Temperatura Efetiva (ET), um in-
dice empirico obtido da combinacao simples dos efeitos sobre o
corpo humano da temperatura de bulbc seco, umidade e movimento
do ar, apresentada em cartas do tipo da fig. 1. Conhecendo-se
as variaveis envolvidas teremos a temperatura efetiva normal pa-

ra o corpo humano. Na figura os limites de conforto estao entre
65 e 80 ET.

Mais recente € a carta de conforto da ASHRAE [1], edi-
tada em 1950, com uma revisao do Indice ET. Esta carta, na fig.
2, nos fornece também alguma informacdo subjetiva, ou seja, os
limites de situacdes onde o individuo se sente: confortﬁvel,queg
te, ligeiramente quente e ligeiramente frio, e as porcentagens
de individuos que sentem-se confortaveis em cada faixa, tanto no
verao como no inverno, Nesta carta a velocidade de circulacao do
ar esta fixada em 0,76 m/s a 0,127 m/s (1lr a 25 ft/min).



1.3. OBJETIVOS E SOLUCOES

Dentro do objetivo geral de criar um sistema simples,
nao-dispendioso, com tecnologia pouco sofisticada, ja de ante-
mao suspeitavamos que teriamos de trabalhar com baixas eficien-

cias teérmicas. ,

Portanto, nos pareceu ideal o sistema de condicionamen
to mediante resfriamento de ar por um trocador de calor cuja
agua fora resfriada durante a noite anterior ao dia de sua utili
zagao. Este sistema proporciona conforto térmico, tem fiacil ope-

ragao, baixo consumo, facil construgio e manutengao simples.

A agua € resfriada durante a noite numa piscina apro-
priada, pela manha & armazenada num reservatdrio térmico e circu
la durante o dia pelo trocador de calor por onde passa o ar re-

circulado do ambiente.

Nosso estudo prendeu-se a otimizacdo do tanque de TEes
friamento, cujo volume, profundidade e localizacio no ambiente
passam a ser fundamentais para a obtencgzo de baixa temperatura
no fim da noite com volume adequado de agua. Nesta otimizag3o o
estudo compos-se de duas etapas: 1) montagem experimental para
obtencao de dados primarios; 2) equacionamento tedrico, simula-
cao e checagem do nosso modelo com o sistema real. Como exemplo
de utilizagao foi montado um modelo de simulacio do sistema de
resfriamento para o "Espago Cultural Anhembi', um auditorio de
1600 lugares (ainda em projeto). Para tanto, nos foram forneci
dos a planta e dados do projeto. Como resultado, obtivemos 0

comportamento simulado do sistema e a variagao das temperaturas

envolvidas,



[N

o o, S . W

FIGUR Y A,

/ A o

B
[_luiliiiliilT‘l_ii:siji|.alinii]T‘l(—r—r"rfT-hj‘-a—l—ﬁTr‘r—ﬁj—l"l"l‘llIII‘!_j_Illli||lT[T‘l—|—r']"I—rT'lj
0 a0 50 &0 LYy -1+ vo oo

WET ~BULE TEMPLAATURE =F

HOW TO USE THE CHART, Draw line A-8 fhrough mecsured dey-bulh and wel-Lofh famperolura, Rewd eMeclive lampesoture or velocity of desiied inferseciions
with line A-8. EXAMPLE: Given ?.ﬁff db cnd 62 F wh, reod: 69 ET ot 100 fpm velacity, or 340 fom required for 66 ET,

Y
o Qa\.-\"‘e‘lq ol
AlR MOVEMENT OR TURBULENCE D %Q “"-10
15 T0 25 FT PER MIN j(
. ~ ~
'A' )(\\ >, )

80

/

“]
/
P4

W N
+ N\ =
) \jm\ =

w \ L I \Q-_\ \ \ \
% \ \ 5

g YN XN 5\/<\ 4N {\
b Y N WIENAL N X SN
2 I KN IS
. u ¥ \ ﬂ\J j\\ AN \\/\0\
: 202 $% AT

3 EN ERNS % N

- 2\ \2(:\ N

Y o\ \.)(\' \

\\)\/‘\ \

-
—
-
-

!

70 80 20 flefe]
DRY - BULB TEMPERATURE - F '

Fig. 12 .... Revised ASHRAE Comfort Chart

FiGuenr 2,

n



1.4. ESQUEMA DO SISTEMA SIMULADO
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MODELO TEGRICO

2.1. INFORMACDES GERAIS SOBRE 0S FENOMENGS ENVOLVIDOS NO RESFRIA
MENTO NOTURNO

- Radiagao

E sabido que o céu noturno & mais frio do que o ar am-
biente ao nivel do chido. Esta temperatura & aparente e equivale-
ria a temperatura de um corpo negro colocade acima de nossas ca-
becas fazendo a mesma troca de calor por radiagao que o céu,
isto sendo conseqiiéncia das baixas temperaturas das altas cama-
das atmosféricas e do firmamento, este praticamente a 0°%K. A
agua do tanque, devido as baixas temperaturas em que se da essa
troca, sera praticamente opaca, com uma emissividade de aproxima
damente 0,95, como conseqiiencia a temperatura da agua do tanque

diminui.

- Convecgao

0 ar ambiente noturno trocari calor POT cConvecgao <Ccom
a superficie do tanque, sendo porém desfavoravel, ja que em ge-
ral o ar esta a temperatura maior que da agua. O coeficiente de
pelicula est@ intimamente ligado com a velocidade do vento, ten-
do sido utilizados na nossa simulacao teorica relagtes comumente

encontradas na literatura.

- Evaporagao

A temperatura da agua serd influenciada também pela
variagao de entalpia devido a evaporagao ou condensagac de vapor

de agua na superficie livre do tanque.

Esta evaporacao (ou condensacao) & funcao das diferen-
cas de pressdo de vapor entre a agua do tanque e o ar ambiente |,
pressao esta influenciada por sua vez pela velocidade do vento

sobre a superficie da agua.



- Conducgao

Pode haver condugao de calor entre o solo e o fundo do
tanque de resfriamento, comandada pela lei de Fourier, porem, de
vido ao isolamento do tanque experimental e para simplificar,des
prezamos qualquer pequena troca de calor pelas paredes e chao

deste reservatorio.

Nosso interesse fixa-se em simular o resfriamento da
agua do tanque durante a noite e encontrar curva de temperatura
da agua, para diversas profundidades, baseando~se em dados am-
bientais fornecidos pelo Instituto Agronomico de Campinas e em
testes por nos realizados em um pequeno reservatorio instrumenta

do.



MODELO TEORICO

2.1. INFORMACOES GERAIS SOBRE 0S FENOMENOS ENVOLVIDOS NO RESFRIA
MENTO NOTURNO

- Radiacao

E sabido que o céu noturno & mais frio do que o ar am-
biente ao nivel do chio. Esta temperatura € aparente e equivale-
ria a temperatura de um corpo negro colocado acima de nossas ca-
becas fazendo a mesma troca de calor por radiacgao que o céu,
isto sendo conseqliéncia das baixas temperaturas das altas cama-
das atmosfeéricas e do firmamento, este praticamente a 0°K. A
agua do tanque, devido as baixas temperaturas em que se da essa
troca, serda praticamente opaca, com uma emissividade de aproxima
damente 0,95, como conseqliéncia a temperatura da agua do tanque

diminui.

- Convecgao

0 ar ambiente noturno trocari calor POT CONVecgac com
a superficie do tanque, sendo porém desfavoravel, ja que em ge-
ral o ar esta a temperatura maior que da agua. O coeficiente de
pelicula estd intimamente ligado com a velocidade do vento, ten-
do sido utilizados na nossa simulagao tedrica relagdes comumente

encontradas na literatura.

- Evaporacao

A temperatura da agua sera influenciada também pela
variacao de entalpia devido @ evaporacao ou condensacao de vapor

de agua na superficie livre do tanque.

Esta evaporacao (ou condensacao) & funcao das diferen-
cas de pressao de vapor entre a agua do tanque e o ar ambiente ,
pressao esta influenciada por sua vez pela velocidade do vento

sobre a superficie da agua.



2,2. INFORMACOES GERAIS SOBRE O SISTEMA DE RESFRIAMENTO DE AR

Nesta parte efetua-se o estudo do comportamento de um
trocador gas-liquido acoplado a um reservatorio termicamente is0
lado que armazena durante o dia a agua resfriada a noite. O tro-
cador por sua vez resfriara o ar recirculado do ambiente em que

se deseja proporcicnar uma melhora no conforto térmico.

Baseando-se em um trocador de calor convencional, mon-
tou-se um sistema de simulagao tedrica que parte de dados ambien
tais e da resposta da simulagac do resfriamento noturno e forne-

ce o comportamento termico do ambiente e do trocador de calor.

0 trocador escolhido foi um compacto de tubos aletados,
fluxo cruzado purc com aletas retangulares ¢ passo simples {figu
Ta 4).

Para os calculos de carga térmica usamos o ambiente
do Espago Cultural Anhembi, auditorio ainda em fase de projeto,
de 1600 lugares que futuramente sera construido em Sao Paulo (fi

gura 5).
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EQUACIONAMENTO MATEMATICO DO MODELO

3.1. EQUACIONAMENTO DO RESFRIAMENTO NOTURNO

Sendo o ceu noturno mais frio que o ar ambiente ao ni-
vel do chao, este permite que haja uma troca liquida de energia
radiante entre ele e a agua do tanque. Esta temperatura do céu
€ aparente e equivaleria a temperatura de um corpo negre devido
as baixas temperaturas do firmamento (Praticamente UOK) e das
altas camadas atmosféricas. Porém, devido ao jato de que a atmos
fera irradia somente em certas bandas de comprimento de onda e
que sua temperatura nao & uniforme, a temperatura aparente a - do
firmamento, sSerd baixa como’ sendo utilizada nas formulagoes mate

maticas a temperatura efetiva do céu.

3.1.1, Trocas de'calor

Isolando~-se cada um dos efeitos (figura 6), podemos

formular as equacgoes de troca de calor:

a) Por radiacao

A troca liquida de calor por radiacio entre a agua e
0 céu noturno pode ser escrita segundo relacao apresentada por
Siegel-Howel [5].

dQ
L -G A (B, T, - EyT) (1)

dt

onde:

L
L)
=

- troca liquida de energia por radiacdo, em W

constante de Stefan-Boltzmann, em W/m2K*
- area da superficie do tanque, em m?

- emissividade da agua

- emissividade do ar
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T,, - temperatura média da agua do tanque, em K

Tg - temperatura efetiva do céu, em K

A constante de Stefan-Boltzmann {5] vale:
o = 5,729x107% w/m2K*

A temperatura efetiva do céu T, & encontrada, segun-
do a literatura de diversos modos:

Parmelle-Aubelle [2] propoe:

1/2 1/w
Tg = (0,55 + 0,33 (Py) ) T, (2)

onde:
Py, - pressido parcial de vapor d'agua na interface ar-agua ,
a temperatura Ty, em . Hg
Ty, - temperatura de bulbo seco do ar, em K

Swinbank [3] propde, tal como & apresentado em [11],

uma relacao mais simples:

1.5
T, = 0,0552 T, (3)

para as temperaturas em K.

Ja Whillier [4], simplificadamente nos apresenta:

T. =T, - 6 (4)

0
para as temperaturas em C.
Apos alguns estudos preliminares verificamos que a
relacdo (4) apresentada por Whillier se adequava mais as nossas
condicoes, ja que em simulagdo prévia foi a que mais aproximou

os dados teoricos dos praticos e simplificava a coleta de dados



experimentais. A temperatura efetiva do céu € assunto ainda ca
rente de estudos mais aprofundados. Todas as formulas acima sao

apresentadas para céu limpo, sem nuvens.

b) Por convecgao

b

A superficie da agua troca calor por convecgao com o}

ar ambiente noturno, segundo a ja conhecida relagdo de Newton {6]:

dQ. - -
—= = A he (T, - T,) (5)
dt
onde:
EQE - calor trocado por convecgao entre a superficie da
?t agua e o ar ambiente, em W.
hc - coeficiente de transferencia de calor por convecgao,

em W/m20C para as temperaturas em °C.

Avaliar o coeficiente de transferencia de calor EC é
problematico. Dependendo da velocidade do vento na superficie po
demos ter escoamentos laminar ou turbulento. Apesar de dificil-
mente termos velocidades de vento inferior a 0,8m/s, segundo

[7]. };C pode ser calculado através do nimero de Nusselt pa

ra superficies planas:

- velocidade abaixo de 0,8 m/s, escoamento laminar:

2

Nu = 0,664 (Re)l/ (Pr)l/3 (6.a)

- velocidade acima de 0,8 m/s, escoamentc turbulento:

0.8 1/ 3
Nu = 0,036 (Re) (Pr) (6.b)

onde:
Nu - numero admensional de Nusselt: ic L/Kf

Re - nlmero admensional de Reynolds: vpL/M
Pr - numero admensional de Prandtl: cpM/K



Yellott § Hay [8] propGe uma relacdo experimental linea
rizada para se estimar ﬁc ao ar livre sobre superficies planas
(apresentada originalmente por Algreen [9]) que foi por nds utili

zada:
he = 1,74 + 1,28 V (7)
onde:
V - velocidade do vento na superficie em m/s
h. - coeficiente de transferencia de calor de convecgdo em
Ww/m2°c.
No verao, quando € mais necessario o uso do resfriamen-
to, a temperatura ambiente noturna fica, com freqiiéncia, maior

que a do tanque, tornando a troca de calor por convecgao desfavo-

ravel a nossos propositos.

¢} Por evaporacio:

Devido ao desiquilibrio entre as pressoes de vapor da
superficie da agua e do ar ambiente temos transferéncia de calor
associado a transferéncia de massa por evaporacio ou condensacgao

sobre a superficie livre do tanque.

Quando o ar € umidificado em contato com a agua liquida,
o calor latente da agua que se vaporiza precisa ser suprido pelo
gds, pelo 1iquido ou por uma fonte externa. Ao contrario, na con-

densagao o calor precisa ser removido por um desses agentes.

A expressao para a igualdade entre o calor transferido

para a adgua ¢ o calor suprido para a vaporizacdo ou condensacao €

[6]:

q
A
onde:
% -~ calor transmitido por unidade de area interfacial em
W/m?
NA

— - agua vaporizada em Kg mol/h m®



Ay - calor latente de vaporizacao molar calculado a tempera-
tura de bulbo Unido do ar em kJ/kg mol.

No equilibrio, a fase 1iquida estari a uma temperatura
uniforme Ty . A quantidade de calor transmitida entre as fases se

ra: ‘
q

onde:

he - coeficiente de transmissao de calor da fase gasosa em
W/m?°C.

Tp - temperatura de bulbo seco do gés, em °C

Ty - temperatura da agua em regime permanente, em °c.

A resisteéncia a transferencia de massa e de calor resi-
de apenas na fase gasosa, ja que a agua liquida e uma fase pura

e assim, a quantidade de massa transferida por unidade de tempo é:

Na
g @y, - o o

subs tituindo-se as equagoes (9) e (10) na equacdo (8) obtemos:

P =P. = (TG - Tbu) {11}

onde:
Kg - coeficientg de transferencia de massa da fase gasosa ,
em kg mol/ m? atm.
P4y - pressao parcial do vapor d'agua na interface ar-agua
(neste caso, a pressao de vapor d'agua na temperatura
Tbu), em atm .
Po - pressao parcial do vapor d'agua na fase gasosa, em

atm.



Como a massa e 0 calor sao transmitidos por mecanismos
similares, pode-se esperar que a razao hg/K; seja constante. Ela
& essencialmente constante para as condigOes usualmente encontra
das na umidificacgao. Podemos escrever a equagdao (11} em termos

de umidade:

1 hG
B (Tg = Ty (12)
G G
onde:
Y - umidade absoluta do ar, em kg de vapor d'agua por kg de
ar seco (indices bu para a agua e G para o ar).
A - calor latente de vaporizagao da agua, em kJ/kg

Mg - peso molecular da fase gasosa (neste caso o ar) em kg/

kg mol.
P =~ pressao total, em atm.

Essa equacgao surge da definigao:

M, Py P,
Y = — -= 0,622 (13)
MG P-P, P-P,
onde:
My -~ e o peso molecular da agua, em kg/kg mol
P, - pressao parcial do vapor d'agua na fase gasosa, em atm.

h
0 grupo m——— pode ser calculado para um nimero limi
KGMGP d lculad G limi

tado de sistemas, sendo definido como Nimero de Lewis:

le = G | (14)

tendo surgido de estudos efetuados pelo engenheiro W.K. Lewis so
bre a aproximacao efetuada quando se utiliza a definicao de tempe

ratura de bulbo Umido no lugar de temperatura de saturagao adiaba

tica [12].
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Para o sistema a -agua , o nimero de Lewis & aproxima-
damente igual a unidade, porem alguns estudos nos fornecem [13] i

experimentalmente:
-4 -4 -4,1%/3
Le = (0,864 - 2.10 ".Ta + ¢(1.10 ".T5-40.10 ) (15)

onde, nas duas equagoOes anteriores:

P - pressao atmosférica local em atm (ou pressao total)
C. - capacidade de calor umido, em kJ/kg°C
T4 - temperatura de bulbo seco do ar, em °C

¢ - umidade relativa do ar

¢ e Cg sac definidos como segue:
G
¢ = (16)
Cs = - Yo (17)

onde:

Yuag - umidade absoluta de saturagao do ar

0 calor trocado por evaporagao, sendo funcao da velocl
dade do vento e da diferenca de pressao de vapor da agua e ar fi

cara portanto com a forma:

dQe  0.622 _
= hfg . hc . A (Pg - Pusw) (18)
dt Le CS P

onde:
dQe _
Friae calor trocado por evaporacgao, em W
hfg - calor latente de vaporizacao da agua, em kJ/kg
P - pressiac atmosférica local, em atm.



Ps - pressdo parcial do vapor d'Agua a temperatura do ar ,

em atm.

P pressao parcial de saturagao do vapor d'agua a tem-

WSw
peratura da agua, em atm.

O numero de Lewis € calculado segundo a relacao (15) ,

estando proximo da unidade.

&) calor total:

Sendo um problema transiente pois a temperatura e a
umidade do ar variam durante a noite, a equacao diferencial que

nos fornecera os resultados & obtida por balango de energia:

dT,, dQ. do. dq
my Cp, — = —% + —C 4 € (19)
dt dt dt dt

onde:

my - massa de agua total da piscina, em kg
Cp, - calor especifico a pressdo constante da agua, emkJ/kgC
Qprs Qe © Q. ~ calores trocados respectivamente por radiagao,
por evaporac¢ao e por conveccao em kJ.
T, - temperatura média da agua da piscina, em ©C

w
t - tempo, em horas.

Fornecidas as condigoes iniclais para a temperatura da
agua, no inicio do noite, podemos efetuar a integragio da equa-

cao (19) por método numérico.

A solugao foi obtida para varias profundidades de agua
na piscina, pols uma profundidade pequena comportaria pouca mas-
sa para uma mesma area, atingindo temperaturas baixas muito cedo,
desperdigando o poder refrescador do resto da noite e uma profun
didade muito grande nao permite o resfriamento da agua a tempera
tura baixa o suficiente. A solugao ideal sera aquela de compro-
misso em que uma temperatura baixa adequada & atingida pouco an-
tes do sol nascer. Neste caso teremos a maior massa de agua fria

para uma mesma area de solo ocupada pela piscina de resfriamento.



3.1.2. Metodo numerico

0 método numérico de integracao da equagio (19) deve
ria apresentar caracteristicas particulares que nos facilitasse

a obtencao de solucdes por computador.

Como ja dispinhamos de resultados experimentais pon-,
to a ponto (step by step) e sendo os dados meteoroldgicos normal
mente apresentados deste modo, nos pareceu razoavel utilizar )

procedimento de integracao por diferencas finitas.

0 método numérico de Runge [10] apresentou as carac-

teristicas requeridas, sendo portanto o escolhido. om formula de

recorréncia simples:

: *
Xg = Xgq * M E(XTg 455 tsoq/2) (20)
. h
X 5_1/2 = Xs_l + E f (Xs_l-: tS_].J (20 )
¢ de facil programagao, com inicio automatico das iteracodes e

tem a vantagem de apresentar um baixo erro associado, da ordem
de h3.
Nos nossos resultados preliminares podemos considerar

como erro atribuido ao método, segundo [10]:

Para:
h =1,0 - Et
h = 0,5 - E

1,0°%
0,25°C

]

Este metodo tem a vantagem de, a partir da avaliacio

do valor de f(x,t) numa posigao intermediaria do intervalo t5_1<

t<t,, como no exemplo:

Xg = 0

s-1/2 = Xs-1

X, = X, +h f (X

24

+ h/2 £ (Xs_l, tS“lJ

s-1/2° ts-1/2)

5=1.,2,3...

encontramos um valor melhor da solugdo. Ja o valor X*s—1/2 obtido
nao deve ser considerado como um valor aproximado da solugao e sim

simplesmente, um recurso para obtermos um valor melhor para Xg -



3.2. Equacionamento do sistema de Resfriamento.

3.2.1. Calculo da carga termica do auditorio.

Nas secgOes anteriores verificamos a possibilidade de obtencao de
» - -
agua fria no fim da madrugada.

Como aplicagao usaremos essa agua para resfriar o ambiente de
um auditorio. Como exemplo nos basearemos no futuro auditorio do Es-
pagto Cultural Anhembi, com as seguintes caracteristicas que nos foram
fornecidas pelos projetistas:

Area de planta: 9.852 rn2 (figura 8)
Acomodagoes: 1.600 lugares
Utiliza¢ao: Convengoes, Shows, atividades esportivas, etc.
Material da cobertura: Fibra de vidro, com filme d'agua externo e
isolamento de espuma platica.
- . -
Material das paredes: Alvenaria

O desempenho do sistema sera calculado supondo-se que um trocador
de calor anico sera utilizado para resfriar o ar recirculado do auditorio. Es
se resfriamento sera tal que gquando o ar recirculado se misture novamente
com o ar da interior do ambiente, crie uma condi¢ao de conforto de 26,7 ¢C
(809F) e 50% de umidade relativa (aproximadamente), considerada ideal para
¢ caso. O refrigerante sera a égua. armazenada que foi resfriada durante a
noite em piscinas localizadas ao redor do auditorio.

- - # - - - + L]
O fato de simularmos o sistema com trocador unico ao inves de varios
-~ . . o . . 4
menores como podera ser necessario na instalagao real implica em possivel

- LY . i~
erro que sera desprezado face as aproximacoes efetuadas neste trabalho.

- - - - - -
A agua fria fica armazenada em um reservatorio enterrado, que dispen

- * - d -
sa isolamento devido ao grande volume de agua e a baixa temperatura do solo.

O periodo de aproveitamento do sistema sera 10 horas de uso continuo:
das 10 h (da manha) as 20 h (8 h da noite).

- Calculos:
rd . ”~
A area A da calota esferica sera:
C

h= 16m
r= 56m

[P



ou seja:

da figura pronta:

d+h=R:de+r2 (21)
Tang® _ h _ 16
= T e = 02857 (22)
Portanto:
6/2 = 169
Nos:
d= r = 56 = 196,0m
tang B/2 0, 2857

De (21) e (23):

R=d+h=212,0m

Portanto:

em metros



- --‘}‘L . -~
A area da calota estao sera

A =2 T R. h=2 T 212, 16 = 21312,7 m?

Cc

Ac = 21312,7 rnz

b) A insolagdo horaria sobre o auditorio & [11 ]:
¢ \
72 _
Sol, = ' H. % Cos { dt (24)

Da figura:
. ~ 2
Onde: Soll = insolagao em W/m
()J = angulo de inclinacao do Sol, graus
H = Constante solar em KJ/m
”{; = Transmissividade da atmosfera
t = tempo em horas

Devido ao filme de Agua existente sobre a calota so parte da radiagao

- -
sera absorvida:



Podemos escrever:

oo SO AP. Ly 7o T h - =
A p Te Tt (Tg-T) {23)
= +h YT . - -
( Up E) E Up Tin hE Ta
T . S0l A /JA 4+ U . T, +h_ .
g = - Sl A /A p’ tinTPE- (26)
+
Up hE
Onde: -/ = absortividade da agua
’I‘E = Temperatura externa da calota, na superf{cie do filme de a-
gua, 9C.
in = Temperatura interna da calota, na superficie do isopor, ¢C
hE = Coeficiente de troca de calor do material da calota de cobertu
ra do auditorio, W/ m? °oC.
AP = area projetada da calota, na dire¢ao da insolagao, m?2
Ta. = Temperatura ambiente ar  externo, ¢9C

A quantidade de energia que atravessa a parede e:

Q

sol in

= U A, (Tg - T, ) (27)

ou, substituindo TE por }

y Sol AP/AC + UP. Tin+ hE. TE
= ., A -
Qscal Up C UP + hE Ti (28)
O coeficiente global de troca de calor é:
1 1 d 1 (29)
v " h. TR Yt m



1l

Onde: u
P

RO
I} n I

[« N
1l

Espessura do isolamento, m
O coeficiente de convecgao externa:
=1,74 + 1,28
hE 74 + v

Sendo o vendo medio em Sac Paulo de:
V=4m/s
Obtemos:

= 2
hE 6,86 W/mée 9C

Para ar parado em interiores |15| :
h, =8,73 W/m? oC
in
O coeficiente de condutancia do isolamento |15I
K=0,04 W/m °C
Espessura do isolamento:

d=0,0lm

O coeficiente global sera, a partir da equagao (29):

Up =0, 64 W/mz °C

A relagao das areas AP _ 9852 = 0,46
A 21312,7
c

¢) A quantidade de calor que atravessa a parede e:

Coeficiente de condutancia do isclamento,

Coeficiente global de troca de calor, W/mz oC
Coeficiente de convecgao externa da cupula, W/mz oC

Coeficiente de convecgao interna da cupulia, W/mz oC

W/m eC

(7)




Qsol - Up' Ac (TE ) Tin) (27)

- - -
Para o auditorio:

Ac = 21312,7 rn2

18) = 0,64 W/n’lz oC
P
T. = T conforto do auditorio = 26,6 ¢C = T

in

Aproximando-se a variagao diaria da insolagao por uma senoide, obtemos:

Da equagao (26):

o S°1_%P£_ +0,64 . 26,6+ 6.86 . 36,6

0,64 + 6,86
A /A 4+ 35,75
1" p ¢ -
7.5 '

_ (7'. SOI




Substituindo em (21) obtemos:

- SOll

I——lﬁ’2 +9,15]

Omax = 13640,13 .

- [ 3
Para 12 h. temos o ponto maximo na senoide:

De {11]:
2 P
St:-ll = 530 W/m"~ ({valor medio)
d = 0,5
Portanto:
NS0l L9 15 = 25,5 9C
16, 2
E:
Q = 13 640,13 - 25,5 9C = 347932,8 W
max

Definindo Q@ , 0 podemos escrever:
mn

Qg = 34792,8 . sin (I {t - 6)/12)

Para 6t £ 18 h

QSol =0

Para t € 6 ou t 218 h

Portanto a insolagao direta total sera:
18

0 = 3485 Sin (IL {t - 6 )/12) at

soll 10

pois QSoll das 18 as 20 horas e 0

sendo QSDll em» KWh

(3d)

(31 a)

(31 b)

(32)



d) A carga termica transmitida pela parede em fungao do tempo sofrera de-
fasagem e amortecimento devido o isolamento da calota:

- - - -t —~ L]
Nos e suficiente uma correg¢ao dentro de nossos padroes de tolerancia, por-
tanto tomemos o modelo simplificado | 16



Para o’ = 5,57 x 10-4 mz/h
isopor

- ”
QO amortecimento sera

N

-x\} AL R

Amortecimento = C (33)

Onde:
~ ¢
W =2 O , T = 24h, pericdo
T
-4 .
.= 5,587 - X10 "/ h, para o isopor
X = 0,051 m{ 2 in), espessura do isolamento
Portanto:
w = 2.5 = o,262n"
24
E:
w7 0,262 SRS
2o,V 2.5,57.10-4 ” ’
E:
!_.. 7
X‘-.l'_! 7 o, = 0,78
E:
!
W
c %~ = ¢ % 20,46

» . . Fl
Portanto a carga termica amortecida sera:

20 o
/‘ LS

Q, = |o0,46 |
A0

1

para funcionamento das 10 h ate 20 h do trocador ou seja:

UNIC AMP
BIBLIOTECA CENTRAL

(!
(Sin{(T1 (¢ - 10)/12) + 1)) at | Q

(34)



20 e

P

1

Q. = 160,08 (Sin (I . K%J) +1) a  (35)
0

Para 2, em KWh
i
t em horas

C) Ventilacao:

- Esquema de instalagao:

No auditorio temos Il4| :

QTS - II-1a.r i (hsa B hi) | (36)
Onde: QTs = energia do ar de ventilagao, W
r'nar i fluxo massico de ar, Kg/seg, no instante i
hsa = entalpia especifica do ar do solo, KI/Kg
h.i = entalpia do ar de ventilacao no instante i, K.J/kg
i = instante de funcionamento do trocador (supondo intermitente)




No Trocador temos:

- h,) (3.7)

= 1 h
QTZ Mar i ( 2 i
Onde:
h., = entalpia especifica do ar na entrada do Trocador onde ha mis-
tura de ar da sala com 10% de ar externo, W/Kg.
Sendo:
= 1 - .
hy = Rb, + (1-R)bg (38)
ou:
h, = 1L.00RT +1.,005(1-R) T
2 0 sa (1-R) E (38 b)
Onde: R = Razao de renovagao de ar externo
Tsa, = Temperatura do ar do sala, 9C
TE = Temperatura da pior situagao estimada externa, °C

~ ~ -~ . .
A razao de renovagao de ar externo e definida:

VE
R —
vV,
1
Onde: VE = Fluxo volumetrico de ar externo emn m~ /min

‘o . o3,
Fluxo volumetrico de ar no instante i; m /min

<
I}

» - - -
O minimo recomendado pela referencia |15| para vazao volumetrica por pes-

soa (nao ) e:
Fuifalays

V = 5c¢ m por pessoa
4

Portanto para o auditorio de 1. 600 lugares temos:

Vi - VE = 226 m3/min (8000 ¢ m)

Vv, = 251,11 m> /rin



¢ . .
A massa minima de ar circulando deve ser:

Mari Par' Vi (40)

. 3 3, . .
m .= 1.1 Kg/m~™ x 251,11 m™ /min = 276,2 Kg/min
mari = 4,60 Kg/s \

Ohs: Este valor sera revisto no calculo do Trocador.

O Calor sensivel devido ao ar de renovagao sera l14l portanto:

=rh . C T -T | 1
Qse Mar B p ar ( E sa.) (41
Onde:
Qse = calor sensivel do ar de renovagao KW
m = massa de ar de renovagao 4
ar E
Cp ar - calor especifico do ar 1,005 KW/Kg °C

A variacao da temperatura do ar ambiente externo foi estimada segundo a
curva senoidal:

5
T_ = 2. T in (I (t-10)/12 42
E - T OK' s1n . ) ) ( )
Onde: TOK = constantes tabeladas no programa
t = tempo, em horas
TE = Temperatura externa em 9C

Avaliada para um dia tipico de verao de Sao Paulo.

Substituindo 41 em 40 temos:

= - T
Qse 0,462 (TE sa ) (41 )




O calor latente devido ao ar de renovagao sera ]14'

Qle =49, 2. 'VE. (WE - WS) (42}
Onde:
Qle = Calor latente do ar de renovagao KW
VE = fluxo volumetrico do ar de renovagao m” /min
W_ = umidade absoluta do ar externo, g/g ar seco
E ) ~
{avaliada a T..)
I

W = umidade absoluta do ar da sala, g/g ar seco

y (2 26,5 2C)
Para as condi¢coes de projeto:

T = 26,6 °C obtemos W = 00,0011
sa 5

g:50%
Na condigao limite em que TE = 37 °C e @: 50%, WE = 0, 0018, portanto

0 = 7,78 KW
le

Ganhos de calor internos |15f:
- Devido as pessoas:
Por pessoa, calor sensivel: 58 W

calor latente :46 W

Portanto para um audijtorio de 1600 pessoas:

Qsp = 1600 x 58 = 92800 W =92,80 KW
le = 1600 x 46 = 73600 W =73,60 KW
RESUMO:

Ganhos totais de calor:

I) Devido a insolag¢io direta



18
348 f (Sin (IL {t—e') ) ) dt (32)

10

Qsol -

11) Devido a transmissdo pela parede
20

/7
Q. = 160,08 1} (Sin (I_[{illzo.\)+l)dt
0

i

11I) Devido a ventilagao

-Sensivel
5 T-10
Qse = 0,46 HE TOKSnl(HK(HT)) | ”Tsa (41 a)
1
- Liatente

Q = 49,2 . V_. (WE - 0,0011) {42)

le

Na condigao limite

Q = 7,78 KW

le

IV) Devido as pessoas

92,8 KW

o
1

- Sensivel :
sp
73,6 KW

O
n

- Latente
Ip

As equacoes acima simulam as diversas cargas de calor recebidas pelo au-

- - L
diforio.
Serao desenvoldidas no programa de simulagcao do sistema de resfriamento



. N » . L - . -
- Estimativa da carga termica maxima para calculo da quantidade de agua mi-
nima na piscina de resfriamento:

Para funcionamento das 10h as 20 h {10 horas)

I) Qsol = 2138 KWh
IT} Qi‘I‘ = 2936 KWh
I1T) QSET = 23,1 KWh
QlET = 77,8 KWh
IV) QspT = 928 KWh
leT = 736 KWh

Carga Termica Total: QT = 6838,9 KWh

3.2.2. Informagoes sobre o Trocador de calor para a simulagao
Neste item obtemos as informagdes essenciais, para a simulagao do si-
tema de resfriamento, do Trocador de calor utilizado.
Os dados medios para dimensionamento serao:
Temperatura de entrada da agua no Trocador: TW = 182C
Temperatura de entrada do ar no Trocador : T, = 299C , {31 = 60%

1

Temperatura de saida do ar do Trocador : T2 = 22 2C




# - - - - - bl -
O esquema basico do sistema e a matriz do trocador escolhido sao vis-

tos nas figura.

Segundo a referencia [13| temos, pela figura 19:

Onde:

como h

SR1

-(1-C )C

SR2

-(1-C,)C .
hp(1-€ Y24 h; (1-C)) € 2 (43)
1 - C, G"(l'cl)Cz
m C
ar p ar (44)

mw CpW
V A

o o (45)
m C

ar p ar

Fluxo massico de ar, Kg/s

Fluxo massico de égua, Kg/s

Calor especfﬁco a pressao constante do ar, KT/Kg °C
Calor espec{ﬁco a pressao constante da égua, KT/KgeC

Coeficiente global de troca de calor do Trocador,
KW/m2 ¢C

Area de troca de calor externa, m
entalpia do ar que entra no Trocador, KJ/Kg
entalpia do ar que sai do Trocador, KJ/Kg

entalpia hipotética de saturacao do ar a temperatura
de entrada da agua do Trocador, KJ/Kg

entalpia hipotética de saturagao do ar a temperatura
de saida da agua do Trocador, KJ/Kg -

- - o - -
hSR pois temos a vazao de agua grande o suficien

te pois desejamos esta situagao:

C

1

~ o
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Portanto;

— - _C )
hy = hgp + (b - h )€ 2 (46}
Donde:
h, - h
c, - 1 SR (47)
hz‘\ hSR

Da carta psicometrica obtemos, lembrando que se considerarmos que
~ - ~ . -
nao ha condensagao sobre os tubos a umidade absoluta e constante:

T1 = 299C, @ = 60% -—= Yr = 0,015 e hl = 81,6 KI/Kg
Tz = 229C, Yr= 0,015 == ¢ = 90% e h2 = 74,3 KJ/kg
Ty = 26,79C, ¢ = 70% — ho= 79,9 KJ/Kg
T. = 182C --—— h = 65,5 KJ/K
W SR /Keg
Assim sendo:

Cz = 81,6 - 65,5 = 1,82 = 0,6

74,3 - 65,5

Cu por (45}

vV A

oo = 0,6

ar par

- - - 1 - L]
Como a carga termica do auditorio deve ser suprida pelo ar recirculado
temos:

QS = n:lar (hS - hz) (48)



QS = Carga termica media da sala, KW

rﬁar= fluxo massico de ar, KJI/s

hS = entalpia do ar da sala, KJ/Kg

h2 = entalpia do ar que sai do Trocador, KJ/Kg
Sendo:

Qg = 6840 KW (item 3.2.1.)

Cp ars 1,005 KJ/Kg oC.
Temos:

m = 6840 = 1221,4 Kg/s

¥ T (79,9 - 74,3)

Incluindo-se os 10 % da renovagao:

m = 1343,5 Kg/s
ar

VA = 810,13 KW/ 2C
o o

A Geometria do Trocador escolhido (fig. 9 a) e:



a) Calculo do coeficiente de convecgao do lado da agua:

. -
Area interna transversal:

i -
A = 0,0187 . 0,00254 + Tr. (9,00127)% = 5,33 x 10 > m~

Perimetro:

P = 2x(0,0187 + 0,00254) + 2xIx 0,00127 = 0,050 m

> Diametro Hidraulico |6| :

DH = 4A = 4}(5,33:{10_5 = 4,zzx10“3m (49)
P 0, 050

Reynolds no escoamento |6 | :

Rey = (_)W VW. DH

J{.E w

(50)

Onde:
{‘OW = densidade da agua, Kg/ m3
VW = Velocidade do escoamento, m/s
DH = diametro hidraulico equi\:alente, m
""{W = YViscosidade dinamica da agua, N . S

I

Da Tabela de propriedades da agua a 182C |6]

C = 4,18 KJ/kg °C
pw
_ 3
E‘)W = 998,2 Kg/m
4
JA! =
' w 10,1 x 10 N.%

o

A velocidade da égua nao deve exceder 1,5 m/s |6,;




Adotamos:
vV = 1,5m/s

w

Portanto:

998,2x1,5x4,22 x 10'3

Rey = = 6255
10,1 x 10
O Prond e |6|:
Pr = 7,11

A condutibilidade termica e:

K = 5,<,3u,:10‘4 KW

moC

Para escoamento dentro de tubos temos l6|:

Nu = 0,023 Rey0’8 x Pr0’33 (51)
Nu = 0,023 x (6255)0’8 x {7, 11)0’ 33
N = 47,8
u
E, portanto o coeficiente de convecgao interno sera 16 ‘:

5,9 x 10"4 x 47,8 = 6,7 KW/mz °C
4,22 x 10-3

.y
il

b) Calculo do Coeficiente de convecgao do lado do ar:



Dimensoes da Matriz:

0,0140 m

Ll
L 0,0114m

2
L3 = 0,0028 m

Velocidade recomendada (maxima) para escoamento do ar |6I :

V = 6,7 m/s
Velocidade media na secg¢ao I6| :

Vm = 1 vV = 00,0140 x 6,7 = 8,2 m/s
L 0,0114

Sendo as propriedades medias do ar |6‘ para o caso:

(J = 1,2 Kg/m"
ar
H = 18,64 x 10"° N.S/m?
ar
-3
K, = 0,26x10° KW/m®C
A vazdo de ar serd |6]: G = P Vm

(53)



Ga.r = 1,2x8,2 = 9,8 Kg[mzs (54)

Reynolds no escoamento sera |1?|:

-3
Rey _ _ 4,22 x 10 x69,8 = 2220 (55)

i -
ar Ky 18, 64 x 10

E o nimero de Prandtl sera Il?l :

f{i €, ar 18 64x10'6x1 005
Pr = T = -5 = 0,72 (56)
ar 0,26 x 10
Onde:
Pr = namero de Prandtl
}{ar = viscosidade dinamica do ar, NS/m
Cpar = Calor especifico do ar , KJ/Kg 9C
Kar = condutibilidade termica do ar, KW/m9C

Pela figura 11.7 do Frass e Osisik |17} para a superficie 9.1, encontra-
mos o coeficiente de convecgao do lado do ar:

- o 2/3
bar (“ar Spar = 0,007 (57)
¢ a K ,
par ar ar
Portanto:
h _ = 0,007 x 1,005 x 9,8
a.
(0,72)%/3
- 2
R = 0,086 KW/m" oC

ar



¢) O coeficiente global de troca de calor do Trocador pode ser obtido por |6’:

1 = d + 1+ 1 (58)

Sendo a condutibilidade do cobre:
K = 0,39 KW/m9C
cu

e sendo a espessura do tubo:

d= 0,004 m = 1,016x10'4m
Obtemos:
-4
1 = 1,016 x10 + 1 + 1
Mo 0, 39 6,7 0, 086

?\_fo = 0,085 KW/ mz oC
Mas de 45b temos:

Vv Ao = 810,13 KW/ oC

B
d) Portanto a area de troca de calor sera:

A = 810,13 = 9530 m>
o 0,085

e) O fluxo massico de agua deve ser |6|:

(39}

I
3.

: T - T -
Py Cow ( W2 w1) ar By - By



m,_ = 1343,5 (81,6 - 74,3) = 2346 Kg/s
4,18 (19 - 18)

Verificamos que Gl = 0, 14, ligeiramente superior que a hipotese Cl =0

-~ » - el -
f) Os parametros do Trocador necessarios para a simulagao do sistema
sao, portanto:

Area de troca de calor : 9530 m2

Fluxo massico de ar: 1343,5 Kg/s
Fluxo massico de égua: 2346 Kg/s
Coeficiente global de troca de calor: 0,085 KW/m 9C

Mais alguns parametros do Trocador:

Numero de aletas por centimetro: 3,6
Area de superficie aletada por area total: 0,8
Area de fluxo livre por mnidade de area frontal: 0,7
Area de superficie de troca de calor por unidade de

volume da matriz: {im /m3) 736,8

g) A avaliacao a cada instante das condi¢coes do ar na saida do Trocador no
programa de simulagao e feita pelas relagdes:

- -~{1 - C1)C2 -(1-Cy)C2
h2~hSR1(1-C +h1(1-C1)C
1-C = ¢ t-cuc
T, = T,.C %+ %r_(1-c
par
Onde:
Tl = Temperatura de entrada do ar no Trocador, ¢C
T, = Temperatura de saida do ar do Trocador, °C

2




A avaliacdo da temperatura da sala € obtida pela integracio da relacao
a cada instante:

m C, ~ dTs =m_ C__ dT, L 99, (61)
5 dt PaT gt dt
Onde:
mS = massa de ar na sala

de = variagao da temperatura da sala no intervalo dt de tempo

dt
dQ o . .
& = Variag¢ao da carga termica da sala no instante dt
dt
dT ..~ ¢
2 = Variiagao da temperatura na saida do Trocador de calor
dt

i~ - - - - - -y
As informacgoes necessarias da carta psicrometrica estao analiticamen-
te colocadas em sub rotina anexa ao programa principal.

Portanto com as temperaturas e entalpias do ar podemos obter nesta ‘!
sub rotina a umidade absoluta e relativa do ar a cada instante,

3.2.3. Método numerico utilizado na simula¢ao do sistema de resfriamento

v

Foi utilizado o método de Renge modificado tal. qual apresentado no

item 3.1.2, porém estendidos os parametros de conforto no auditorio: tem-
peratura e umidade do ar ambiente.
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CAPITULO 5

ENSAIOS DE CAMPO E RESULTADOS
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CAPITULO 6

CONCLUSOES FINAIS

Aparentemente o sistema apresentado e viavel tecnicamente. Apresen-
ta limitacGes pois s0 podera ter bom aproveitamento em regides onde o verao _
é razoavelmente "'seco'!, com poucas chuvas e poucas nuvens. Pode-se no
entanto imaginar varios locais onde ele pode ser aplicado aqui no Brasil. Cam |
pinas & uma delas. Sao Paulo também, porém com algumas limitagGes, pois :
problemas surgem devido a polui¢ao que acarreta muitas noites nebulosas. Ou
tra limitagao ¢ a necessidade de espago para a localizacao da piscina. B

No entanto suas limitagoes sao grandemente suplantadas pela economia ,
energética (s0 temos a energia gasta na bomba de circulagao) e seu custo de '
aquisicao mais baixo que o de sistema de ar condicionado tradicionais, o que
torna compativel ao nosso nivel de vida. Seria uma solug¢ao para o Brasil e
outros paises em desenvolvimento.

Entretanto sua viabilidade real em . grande escala depende diretamente
de mudanca de politica habitacional adotada atualmente. i

LeCorburier apresenta em ''tres estabelecimentos Humanos'!, uma
£ . N ~ X
politica racional de ocupagao do solo pelo homemn, sem ferir a natureza e
sem bloquear o desenvolvimento industrial:

YA organizacao, a ocupagao do solo pélo dorninio construido € seus pro
longamentos , os problemas da circulagao foram os objetivos da ascoral
(Assembléia de Construtores para uma renovagao arqguitetonica), criada em
Paris em 1942 e presidida por Le Corburier. Ela teve em razao das circuns-
tancias uma existencia um pouco clandestina. A ascoral, que se dividia em
onze setores de trabalho, reunia-se de quinze-em-quinze dias durante um
ano. E, 1943 aparecia nas livrarias uma pequena obra que, sob o Titulo "Os
tres estabelecimentos Humanos'!, mostrava as conclusoes essenciais desses

trabalhos't.

O verde, o habitar, o trabalho e o abastecimento foram criteriosamen-
~ 3 . .
te estudados ¢ a solugac apresentada as tornam compativeis entre si.

Dentro de uma solug¢ao dessa o ar condicionado noturno poderia ser am
plamente aplicado pois haveria espago di5pon.{ve1 permitindo uma perfeita in
tegracso equipamento-paisagem-habitagao,



