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Resumo da Dissertacdo apresentada a COPPE/UFRJ como parte dos requisitos

necessarios para a obtencdo do grau de Mestre em Ciéncias (M.Sc.).

ANALISE DE UM MODELO DE RECUPERACAO DE CALOR COM TROCADOR
DE CALOR DE PLACAS FIXAS

Vinicius de Lima Gomez

Fevereiro/2019

Orientador: Nisio de Carvalho Lobo Brum

Programa: Engenharia Mecénica

Este trabalho tem como objetivo analisar a aplicacdo de um sistema de
recuperacdo de calor sensivel no contexto de ventilagdo e ar condicionado, atendendo
como demandas prioritarias o conforto térmico, a eficiéncia energética e a qualidade do
ar interno de um recinto ocupado. Dentre as diversas técnicas possiveis, optou-se por
um dispositivo de recuperacao formado por um trocador de calor de placas fixas com
minicanais de circulagdo dos fluxos de ar. Seus dados geométricos e parametros
operacionais foram compilados em um programa computacional desenvolvido em
MATLAB para simulagdo do sistema considerando tanto condi¢Ges de projeto como
efeitos de variagdes climaticas relacionadas ao Rio de Janeiro. Outros tipos de sistema
de ar condicionado também foram simulados no programa e comparados ao sistema de
recuperacdo através da analise exergética do ar umido, utilizando tanto a abordagem
psicrométrica usual de gas ideal, como um modelo que aplica a equacao virial de estado.
Os resultados demonstraram que o sistema de recuperacdo sensivel obteve niveis de
eficiéncia superiores aos demais sistemas nas aplicacdes com fator de calor sensivel da

zona térmica acima de 0,7.
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Abstract of Dissertation presented to COPPE/UFRJ as a partial fulfillment of the

requirements for the degree of Master of Science (M.Sc.).

ANALYSIS OF A HEAT RECOVERY MODEL WITH PLATE HEAT EXCHANGER

Vinicius de Lima Gomez

February/2019

Advisor: Nisio de Carvalho Lobo Brum

Department: Mechanical Engineering

The objective of this work is to analyse the application of a sensible heat recovery
system in the context of ventilation and air conditioning, meeting as priority demands
the thermal comfort, energy efficiency, and indoor air quality of an occupied space.
Among the several possible techniques, it was chosen a recovery device formed by a
plate heat exchanger with circulating minichannels of the air flows. Its geometric data
and operational parameters were compiled in a computer program developed in the
MATLAB platform for simulation of the system considering both design conditions and
effects of climatic variations related to Rio de Janeiro. Other types of the air
conditioning systems were also simulated in the computer code and compared to the
recovery system through the exergetic analysis of moist air using both the usual
psychrometric approach of perfect gas and a model that applies the virial equation of
state. The results showed that the sensible recovery system obtained higher level of
efficiency than the other system in applications with room sensible heat factor above
0.7.
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SIMBOLOGIA E NOMENCLATURA

Caracteres Latinos

Aaleta

Acanal

BI

]

Dimenséo caracteristica da secdo transversal do canal de

escoamento, [m];

Area total da superficie de transferéncia de calor de um trocador de

calor, [m?];

Area da superficie de contato das aletas de um trocador de calor,

[m?];
Area da secdo transversal de um canal de escoamento, [m?];

Area da superficie primaria de transferéncia de calor de um trocador

de calor, [m?];

Coeficiente virial molar do ar seco, [cm3/mol], definido na equacédo
3.27,

Série de pressio do coeficiente virial de vapor d’agua, [1/Pal],

definido na equacéo 3.22;
Coeficiente virial do ar seco, [cm3/mol], definido na equacéo 3.18;

Coeficiente virial de segunda ordem para interagdo ar-vapor d’agua

na mistura, [cm3/mol], definido na equacéo 3.24;

Coeficientes viriais do vapor d’agua, [cm3/mol], definido na

equacao 3.20;

Velocidade do som para um gas ideal, ¢ = \/(Cp/Cv)RT [m/s];

Taxa de capacidade calorifica de uma corrente de ar, C = mCp,,
[W/K];

Coeficiente virial molar do vapor d’agua, [cm®/mol?], definido na

equacao 3.28;
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CI

Caaa

Caav € Cavv

CVVV

ERSH

Série de presséo do coeficiente virial de vapor d’agua, [1/Pa?],

definido na equacéo 3.23,;

Coeficientes das equagdes 3.6 e 3.7 extraidos de HYLAND e
WEXLER (1983a), adimensionais;

Coeficiente virial do ar seco, [cm®/mol?], definido na equacdo 3.19;

Coeficientes viriais de terceira ordem para interagdo ar-vapor d’agua

na mistura, [cm®/mol?], definido nas equagGes 3.25 e 3.26;

Coeficiente virial do vapor d’agua, [cm®/mol?], definido na

equacao 3.21;
Calor especifico a pressdo constante, [k]/kgK];

Calor especifico a pressao constante do ar seco, considerado como
gas ideal, [1,006 kJ/kgK];

Calor especifico a pressao constante do ar seco, em base molar
[k]/kmolK];

Valor médio do calor especifico a pressdo constante do vapor d’agua

para temperaturas entre —10°C e 50°C, [1,805 kJ/kgK];

Calor especifico a pressdo constante do vapor d’agua, em base

molar[k//kmolK];

Razdo das taxas de capacidade calorifica entre correntes de ar de um

trocador de calor, adimensional;
Calor especifico a volume constante, [k]/kgK];
Diametro hidraulico da sec¢éo transversal de um canal ou duto, [m];

Calor sensivel efetivo do recinto (“Effective Room Sensible Heat ”),
[kWT;

XiX



ex

exch

ach
exkin
exPh
ex?"
exPot
Ex

Exdest

fapp

fRA

FBP

GieHi

GTH

Gz

Exergia especifica, por massa de ar seco [k]/kg,];
Exergia em base molar [k]/kmol];

Componente quimica da exergia especifica [k//kg];
Componente quimica da exergia em base molar [kJ/kmol];
Componente cinética da exergia especifica [k]/kg];
Componente fisica da exergia especifica [k//kg];
Componente fisica da exergia em base molar [k]/kmol];
Componente potencial da exergia especifica [k]/kg];
Taxa de transferéncia de exergia [kW1;

Taxa de destruicdo de exergia [kW];

Fator de fricgéo de Fanning, adimensional;

Fator de friccdo de Fanning corrigido pelos efeitos da regido de

entrada, adimensional;
Fator de desvio de ar de recirculacdo, adimensional;

Fator de by-pass da serpentina de resfriamento da UTA,

adimensional;
Aceleracéo da gravidade [m/s?];
Coeficientes da equacéo 3.31;

Poténcia frigorigena ou capacidade total de resfriamento requerida
pelo sistema (“Grand Total Heat”), [kW];

NUmero de Graetz, Gz = Re - Pr(D,,/x) = 1/x*, adimensional;

Entalpia especifica do ar tmido, por massa de ar seco [k]/kg,];
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Lcanal

L+

Entalpia do ar tmido na base molar, [k]/kmol];
Altura atil do trocador de calor, [m];

Entalpia especifica do ar seco, [k]/kg];

Entalpia de do ar seco na base molar, [k]/kmol];

Entalpia de referéncia do ar seco na base molar,
[—7,9141982 kJ /mol], conforme OLIVIERI et al. (1996);

Coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo, [W /m?K];

Entalpia especifica de satura¢do do vapor d’agua a 0°C,

[2501 k] /kg];

Entalpia especifica de saturacdo do ar umido para uma determinada

temperatura termodinamica de bulbo Umido, [k//kg];
Entalpia especifica do vapor d’agua, [k]/kg];
Entalpia de do vapor d’4gua na base molar, [k//kmol];

Entalpia de referéncia do vapor d’agua na base molar,
[35,99417 kj /mol], conforme OLIVIERI et al. (1996);

Entalpia da agua liquida absorvida pelo ar tmido em processo de

saturacdo adiabatica, [k//kg];

Coeficientes da equacéo 3.33;

Coeficiente de transferéncia de calor por conducgdo, [W /mK];
Comprimento total de um canal de escoamento, [m];

Comprimento adimensional da regi&o de entrada hidrodindmica de

um escoamento;
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L*

Neanal

Neanal, fila

Nfilq

NTU

Nu

OASH

Pa

Comprimento adimensional da regido de entrada térmica de um

escoamento;

Parametro de eficiéncia térmica de uma aleta [1/m];
Fluxo de massa, [kg/s];

Massa de ar seco na mistura, [kg];

Massa molar do ar seco, [28,9645 kg/kmol], conforme OLIVIERI
et al. (1996);

Massa de vapor d’agua na mistura, [kg];

Massa molar do vapor d’agua, [18,01528 kg/kmol], conforme
OLIVIERI et al. (1996);

NUmero de Mach, Ma = u,,/c, adimensional;

Quantidade de canais de escoamento por fluido de um trocador de

calor, adimensional;

Quantidade de canais de escoamento por fila de um trocador de

calor, adimensional

Quantidade de filas de canais de escoamento por fluido de um

trocador de calor, adimensional;

Numero de unidades de transferéncia de trocador de calor (“Number

of transfer units ), adimensional;
NUmero de Nusselt, Nu = h.D;,/k, adimensional;

Ganho de calor sensivel do ar exterior (“Outdoor Air Sensible
Heat”), [kW];

Pressao total do ar imido, [Pa];

Pressdo parcial do ar seco na mistura ar, [Pal;
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Patm Pressdo atmosférica, [Pa];

Dy Pressdo parcial do vapor d’agua na mistura, [Pa];
Dus Pressdo de saturacdo da agua para uma dada temperatura, [Pal;
Pr NUmero de Prandtl, Pr = v/a = uCp/k, adimensional;

q Quantidade de calor por unidade de massa, [k//kg];

90+ 90 Quantidade de calor rejeitado por maquina reversivel, por unidade de

massa, [k]/kg], nas figuras 3.4 e 3.5;

q’ Fluxo de calor por unidade de area, [W /m?];
0 Taxa ou capacidade de remocao de calor, [kW];
Qreaq Taxa ou capacidade de reaquecimento de um modulo, [kW1];
Qrec Taxa ou capacidade de recuperacéo de calor, [kW];
R Constante particular para determinada condi¢do do ar imido,
U/ (kg - K)I;
R Constante universal dos gases em base molar,

[8,31441 kJ/(kmol - K)], conforme OLIVIERI et al. (1996);

R, Constante dos gases para o ar seco, [0,287055 kJ/(kg - K)],
conforme OLIVIERI et al. (1996);

R, Taxa de renovacdo de ar exterior por unidade de area de um recinto
[1/s/m?];

R, Resisténcia térmica a transferéncia de calor por conveccéo,
[m*K /W],

Re NUmero de Reynolds baseado no didmetro hidraulico, adimensional;

Rgx Taxa de exaustdo de ar por unidade de area de um recinto [1/s/m?];
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" Raio hidraulico da secdo transversal de um canal ou duto, [m];

Ry Resisténcia térmica a transferéncia de calor por conducdo,
[m?K /W],

Rp Taxa de renovacdo de ar exterior pela ocupagéo do recinto
[l/s/pessoas];

R, Constante dos gases para o vapor d’agua, [0,461520 kJ/(kg - K)],

conforme OLIVIERI et al. (1996);

RLH Ganho de calor latente do recinto (“Room Latent Heat”), [kW1;

RSH Ganho de calor sensivel do recinto (“Room Sensible Heat”), [kW1;
RSHF Raz&o de calor sensivel do recinto (“Room Sensible Heat Factor”),
adimensional,
s Entropia especifica do ar tmido, por massa de ar seco [k]/kg, K];
S Entropia do ar Umido na base molar, [kJ/mol K],
Sg Entropia especifica do ar seco, [kJ/kg K];
S, Entropia do ar seco na base molar, [k//mol K];
Sa0 Entropia de referéncia do ar seco na base molar,

[—0,196125465 k] /mol K], conforme OLIVIERI et al. (1996);

Sger Quantidade de geracéo de entropia por unidade de massa, [kJ/kgK];
Sy Entropia especifica do vapor d’agua, [k]/kg K];
S, Entropia do vapor d’4agua na base molar, [kJ/mol K];

Su0 Entropia de referéncia do vapor d’agua na base molar,

[—0,06331449 k] /mol K], conforme OLIVIERI et al. (1996);

Sger Taxa de geragdo de entropia [kW /K];
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Temperatura de bulbo seco do ar imido, [°C];
Temperatura termodindmica de bulbo Umido do ar umido, [°C];

Temperatura do ponto de orvalho de uma serpentina de resfriamento

[°CI;

Temperatura do ponto de orvalho do ar umido [°C];
Temperatura termodinémica, [K];

Velocidade, [m/s];

Velocidade média de um escoamento, [m/s];
Coeficiente global de transferéncia de calor, [W /m?2K];

Coeficiente global de transferéncia de calor médio, corrigido pelos

efeitos do comprimento, [W /m?K];

Volume especifico do ar Umido, por massa de ar seco [m3/kg,];
Volume do ar Gmido em base molar, [m3/kmol];

Vazdo volumétrica de um escoamento de ar, [m3/hl];

Razdo de umidade do ar umido, massa de vapor d’agua por massa de

ar seco, [kg,/kgal;

Trabalho por unidade de massa, [k]/kg];

Poténcia, [kW];

Razéo entre as fracbes molares, de agua pela de ar seco, [kg,/kg.];

Razé&o de umidade de saturagdo do ar umido para uma dada

temperatura de bulbo seco, [kg,,/kg.];
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Raz&o de umidade de saturacdo do ar umido para uma determinada

temperatura termodinamica de bulbo Umido, [kg,/kg,];
Coordenada axial ou distancia, [m];

Coordenada adimensional aplicada na avaliacdo da regido de entrada

hidrodinamica de um escoamento, x* = x/(Re - Dy);

Coordenada adimensional aplicada na avaliacdo da regido de entrada

térmica de um escoamento, x* = x/(Re - Pe) = x/(Re - Pr - Dy);
Coordenada transversal ou altura, [m]; e

Fator de compressibilidade de um gas real, adimensional.

Caracteres Gregos

5aleta

No

Nateta

nex

MR

Difusividade térmica, a = k/pCp, [m?/s];
Razéo de aspecto de uma secdo transversal, adimensional

Espessura da superficie primaria de transferéncia de calor de

trocador de calor, [m];

Espessura das aletas do trocador de calor, [m];

Efetividade de um trocador de calor, adimensional

Eficiéncia;

Eficiéncia global de um trocador de calor, adimensional,
Eficiéncia de aleta um trocador de calor, adimensional;
Eficiéncia exergética ou eficiéncia de segunda lei, adimensional;

Eficiéncia térmica de uma maquina reversivel, adimensional;
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K Fator de correcdo da entrada térmica para um coeficiente global de

transferéncia de calor ndo-uniforme, adimensional;

U Viscosidade dinamica, [Pa - s];

Y Fragdo molar de um elemento ou substancia; adimensional;
v Viscosidade cinematica, v = u/p, [m?/s];

p Massa especifica ou densidade, [kg/m3]; e

¢ Umidade relativa do ar, adimensional.

Subscritos gerais

a ar seco;

adp ponto de orvalho da serpentina ( “apparatus dew point”);
AG agua gelada;

Al aluminio (material);

Ar argonio (gas);

co, dioxido de carbono (gés);
EAG entrada de agua gelada;

ent estado de entrada em um escoamento;

f fluido “frio” em trocador de calor;

GI gés ideal;

GR gés real;

h hidraulico;
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H condicédo de contorno de fluxo de calor constante; e

H, hidrogénio (gas);
H,0 agua;
i contador de termos de uma série ou somatorio;
m médio;
max maximo;
mis modulo de mistura;
MR méquina de Carnot, ou maquina reversivel;
N, nitrogénio (gas);
0, oxigénio (gas);
q fluido “quente” em trocador de calor;
reaq modulo de reaquecimento;
resf modulo de resfriamento;
s saturagéao;
sai estado de saida em um escoamento;

SAG saida de agua gelada;

T condicgéo de contorno de temperatura constante;

v vapor d’agua,;

w condensado ou agua liquida;

X local, em uma determinada distancia ou coordenada axial; e

0 estado de referéncia.
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Subscritos de condicdes psicrométricas de fluxos de ar

CA

EX
LA

0OA
0A*
RA
RtA
SA

VA

Siglas
ABNT
ANTAC
ANSI

ASHRAE

BAGP
BAGS
COP

DOAS

ar exterior pré-resfriado por DOAS ( “conditioned air );
exaustdo (“exhaust”);

ar na saida da serpentina de resfriamento ( “leaving air”);
ar exterior (“outdoor air”);

ar exterior pré-resfriado no HRV;

ar de recirculacdo ( “recirculated air”);

ar de retorno (“return air”),

ar de insuflacao (“supply air”); e

ar renovado ( “ventilating air”).

Associacgdo Brasileira de Normas Técnicas;
Associacdo Nacional de Tecnologia do Ambiente Construido;
American National Standards Institute;

American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning

Engineers;

Bomba de agua gelada de circuito primario;

Bomba de agua gelada de circuito secundario;

Coeficiente de performance;

Sistema Dedicado de Tratamento do Ar Exterior (“Dedicated

Outdoor Air Systems”);
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DOE

ERV

ETD-H

ETD-T

HRV

HVAC

ICEA

INMET

LABEEE

MATLAB

PNUMA

QA

RE-H

RE-T

SISCEAB

SWERA

TRY

URL

UTA

United States Department of Energy;
Recuperador Entalpico (“Energy Recovery Ventilator”);
Escoamento totalmente desenvolvido hidrodinamicamente;

Escoamento totalmente desenvolvido termicamente;

Recuperador de Calor Sensivel (“Heat Recovery Ventilator ”);

Aquecimento, Ventilacdo e Ar Condicionado ( “Heating, Ventilation

and Air Conditioning”);
Instituto de Controle do Espaco Aéreo;
Instituto Nacional de Meteorologia;

Laboratorio de Eficiéncia Energética em Edificacdes da

Universidade Federal de Santa Catarina;

Matrix Laboratory (software);

Programa das NacOes Unidas para 0 Meio Ambiente;
Qualidade do ar interno;

Regido de entrada hidrodindmica;

Regido de entrada térmica;

Sistema de Controle do Espaco Aéreo Brasileiro;
“Solar and Wind Energy Resource Assessment ",

Ano Climatico de Referéncia, (“Test Reference Year”);
Unidade Resfriadora de Liquido (“Chiller”); e

Unidade de Tratamento do Ar (AHU, “Air Handling Unit”).
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1. INTRODUCAO

Uma edificacdo ocupada envolve automaticamente a necessidade da solucdo de
um problema de conforto ambiental, definido como “um conjunto de condicdes
ambientais que permitem ao ser humano sentir bem estar térmico, visual, acustico e
antropométrico, além de garantir qualidade do ar e conforto olfativo” (LAMBERTS et
al., 2013). ASHRAE (2017a) cita que o principal proposito dos sistemas de
aquecimento, ventilacdo e ar condicionado (HVAC - “heating, ventilation and air
conditioning™) € prover condicdes para o conforto térmico humano. A definicdo de
conforto térmico pode ser apresentada de modo conceitual conforme a afirmacédo de que
o conforto térmico “¢ um estado de espirito que reflete a satisfagdo com o ambiente

térmico que envolve a pessoa” (ASHRAE, 2017a).

A prépria ocupacdo humana € por si s6, uma fonte de desconforto ambiental, e
mais precisamente térmico, pois o corpo humano encontra-se em constante transferéncia
de calor com o recinto, atuando como uma maquina térmica que processa o alimento
com o oxigénio, transformando a caloria do alimento em energia disponivel para as
atividades humanas, no processo conhecido como metabolismo. Parte desta energia
disponivel é empregada para manter o equilibrio térmico em relacdo a citada
transferéncia de calor, que pode ocorrer sob as formas de radiacdo e conveccdo, e
também através de processos, como a respiracdo, e de agdes termorreguladoras do

organismo, como a transpiracao.

O calor gerado pela ocupacdo humana é somado as outras fontes de calor do
recinto, presentes para satisfazer outras areas do conforto ambiental ou para auxiliar a
execucao de atividades que sejam inerentes a natureza do recinto, como as cargas de
iluminacgéo e de equipamentos elétricos. Estas por sua vez, somam-se também ao efeito
da variacdo climatica do ambiente externo que transmite calor por conducéo atravées da
envoltoria da edificacdo e por radiacdo atraves de seus elementos translicidos, como
janelas e claraboias. Este somat6rio de cargas origina o desconforto térmico quando
causam, ou incrementam, um desequilibrio no balanco de todas as trocas de calor a qual
0 corpo esta submetido (LAMBERTS et al., 2013). Estabelecer, ou restabelecer, uma
condicdo de equilibrio no corpo humano normalmente implica na atuacdo sobre as
variaveis ambientais que sdo influenciadas pelas fontes citadas anteriormente, como a

temperatura, a umidade e a velocidade do ar no interior do recinto.



A alteracdo de valores das variaveis temperatura e razdo de umidade do ar
remonta aos processos psicrometricos. Em tais processos, sempre que estas variaveis
tém seus valores alterados, ocorre também a variagdo entalpica. Logo, ndo é possivel
variar temperatura e a razdo de umidade sem envolver um balango de energia. Os
sistemas de HVAC atuam com a remocdo da energia do recinto para rejeicdo no
ambiente externo, ou vice-versa, empregando 0S pProcessos necessarios para
proporcionar o equilibrio térmico dos ocupantes do recinto (resfriamento, aquecimento,

desumidificagdo e umidificagdo).

E neste ponto que o problema do desconforto térmico comeca a se associar com
um problema da eficiéncia energética, pois tais processos sdo impelidos por um
escoamento de massa, geralmente em regime permanente, e tal escoamento por sua vez
envolve uma entrada de trabalho no sistema. A avaliagdo do coeficiente de performance
(COP) de um equipamento ou sistema é a comparacao basica entre o efeito desejado, a
transferéncia de calor positiva ou negativa em relacdo ao fornecimento ou extracdo de
calor do recinto, aplicada de acordo com 0s processos psicrométricos necessarios ao
conforto térmico; e o trabalho de entrada que proporciona o escoamento da massa do
fluido de trabalho.

Diversas técnicas de reducgdo do trabalho de entrada necessario para o alcance da
condicdo de conforto, ou seja, de aumento do COP, podem ser aplicadas em sistemas e
equipamentos de HVAC, como a recuperacdo de calor sensivel, que sera abordada a
sequir. Destaca-se que o emprego de técnicas e ferramentas que melhoram o
desempenho de sistemas de HVAC deve ser avaliado em relacdo a situacdo aplicada e
ao custo envolvido (MITCHELL e BRAUN, 2018). Melhorias no desempenho de
sistemas de HVAC constituem uma necessidade econdmica dos dias atuais, pois
segundo ZENG et al. (2016), tais sistemas sdo responsaveis por 40 a 60% do consumo

de energia nos edificios.

Completando a trindade dos problemas que serdo abordados simultaneamente a
seguir, encontra-se a preservacdo da condicdo saudavel do organismo humano, aqui
associada a qualidade do ar. ASHRAE (2017b) destaca que diversas doengas sdo
causadas por contaminantes presentes no ar, seja em ambientes industriais ou néo,
gerados em ambientes internos ou externos. MACINTYRE (1990) acrescenta que a

ocupacdo humana produz contaminantes no ambiente interno como odores e didxido de



carbono. Com objetivo de minimizar estes efeitos adversos a salde, diversas taxas e
medidas minimas de renovacgéo de ar sdo recomendadas, como descreve a norma ANSI
ASHRAE 62.1 (2010). Segundo MITCHELL e BRAUN (2018) “a frase “a solugdo para
poluigdo ¢ a diluicdo” resume a abordagem atual para eliminar os contaminantes no ar
interno”, destacando o impacto do gasto de energia quando o ar externo € introduzido

no sistema de HVAC para promover tal diluicao.

ANSI ASHRAE 62.1 (2010) também indica que “requisitos para ventilagdo de
exaustdo (...) devem ser atendidos independentemente do método usado para determinar
taxas de fluxo de ar”. A necessidade de exaustdo € diretamente ligada a geracdo de
contaminantes por atividades profissionais realizadas no interior de recintos como
laboratorios e oficinas, indicando casos em que apenas a diluicdo ndo é suficiente para

prover uma condi¢do saudavel aos ocupantes.

Encontra-se nesta necessidade um dilema entre os problemas de conforto
térmico, de eficiéncia energética e de qualidade do ar: uma massa de ar em condicdes
térmicas adequadas sera descartada, pois ultrapassou a concentracdo méaxima de
contaminantes recomendada para a salde humana, e sera substituida por uma massa de
ar com minima concentracdo de contaminantes, porém termicamente inadequada,
gerando um incremento energético no sistema de HVAC em comparagdo ao necessario
para reagir as cargas internas, de modo a alcancar os padrdes de conforto necessarios

para manter o equilibrio térmico dos ocupantes.

E dentro desta visdo que serd apresentada a aplicacdo de um recuperador de
calor sensivel entre 0s escoamentos do ar de renovagdo e do ar de exaustdo,
obrigatoriamente sem mistura entre esses fluidos, promovendo um aproveitamento da
energia que, caso contrario, seria desperdicada na exaustdo. Esta aplicacdo ndo se trata
de um conceito inédito, pois diversos equipamentos e sistemas sdo empregados nos
mais diversos ramos de tecnologia para o aproveitamento / recuperacdo do calor

descartado em algum processo.

O trocador de calor, definido em SHAH e SEKULIC (2003) como “um
dispositivo usado para transferir energia térmica (entalpia) entre dois ou mais fluidos,
entre uma superficie solida e um fluido, ou entre particulas solidas e um fluido, a

diferentes temperaturas e em contato térmico”, pode ser visualizado como o elemento



bésico do conceito de recuperacdo. Em HVAC, a aplicagdo mais popular dos trocadores
de calor consiste nas serpentinas empregadas para aquecer o resfriar o ar através do
fluxo interno de agua ou de algum outro fluido refrigerante. Entretanto, as aplicagdes
especificas de recuperacdo de calor em HVAC aplicam trocadores de calor com ambos
os fluxos de ar em diferentes condi¢des psicrométricas, como ja foi citado sobre os

fluxos de renovacao e exaustdo.

Neste contexto, esta dissertacdo apresenta a proposta e os objetivos do estudo
da aplicagdo citada, e sua respectiva revisdo bibliogréfica contendo os topicos de
conhecimento tedrico obtidos nas referéncias indicadas. Tal embasamento tedrico foi
empregado no desenvolvimento de uma ferramenta de simulacdo numeérica
computacional que explorou dois modelos diferentes de calculo psicrométrico: o usual,
que considera o ar imido como uma mistura de gases ideais; e 0 modelo proposto por
OLIVIERI et al. (1996), onde as propriedades psicrométricas sdo obtidas através da
aplicacdo das equagdes viriais de estado para o ar seco e para vapor d’agua,
caracterizando um modelo de gas real para a mistura destas duas componentes. Na
sequéncia, é apresentada uma demonstracdo de dados que comprovam a validacdo da
ferramenta de simulacgdo desenvolvida. A simulacdo do sistema de recuperagéo consiste
na aplicacdo das condi¢cfes de projeto e operagdo de um recinto educacional tipico,
utilizando dados climéticos do Rio de Janeiro, indicados em ASHRAE (2017c) e ABNT
(2008). Outros sistemas tipicos de HVAC também foram simulados sobre as mesmas
condicBes, permitindo uma comparacao entre eles através dos conceitos da segunda lei
da termodinamica, avaliando os sistemas de acordo com o trabalho desperdi¢ado nos
processos psicrometricos envolvidos, ou seja, avaliando a destruigdo de exergia em cada
sistema. Por fim, sdo apresentados os comentarios sobre os resultados obtidos e a

confirmacéo de conceitos verificados nas referéncias.



2. PROPOSTA E OBJETIVO

A proposta da analise da aplicacdo de sistema de recuperacdo de calor sensivel
usualmente denominado com a sigla HRV (“heat recovery ventilator”), integrado em
um sistema de HVAC consistird no emprego de um trocador de calor de placas fixas,
compacto, com arranjo de fluxo cruzado de minicanais, promovendo a transferéncia de
calor entre as massas de ar dos escoamentos de insuflacdo de ar exterior e de exaustdo
do ar interior, com taxas de vazdo de acordo com as necessidades impostas pela
atividade do ambiente, conforme indica ANSI ASHRAE 62.1 (2010). A figura 2.1
representa 0 modelo de HRV descrito.

—
Admlssao de
Exaustédo de ar do ar exterior
sistema de HVAC

[EE——

Vista posterior Vista lateral

Para a unidade de tratamento
de ar do sistema de HVAC

Trocador de
calor ar-ar

Exaustéo de ar do | | Descarga da exaust&o
sistema de HVAC de ar para o exterior

L. .
>

& Admissao de
ar exterior

Figura 2.1 Esquema de operagdo de HRV “ar-ar” de fluxo cruzado, adaptado de
McQUISTON et al. (2005)

Destaca-se que diversos outros tipos construtivos e arranjos de transferéncia de
calor podem e ja sdo aplicados atualmente na area de HVAC, porém o trocador de
placas compacto possui uma caracteristica fundamental dentro da situacdo proposta

neste modelo: a auséncia de contaminagdo entre os fluxos associada a um alto



coeficiente de transferéncia de calor (MARDIANA-IDAYU e RIFFAT, 2011). Estas
foram vantagens fundamentais para justificativa da aplicacdo, considerando também a
possibilidade de alcance dos objetivos propostos nos problemas de conforto térmico,
qualidade do ar e eficiéncia energética com um dispositivo de dimensdes reduzidas e

causando o0 minimo prejuizo a outras areas do conforto ambiental.

Destaca-se também que uma importante classe de dispositivos de recuperacdo de
energia, conhecidos como recuperadores entalpicos ou ERV (“energy recovery
ventilator”) apresentam consideraveis vantagens sobre os HRV tanto para analises de
cargas de verdo como de inverno (MITCHELL e BRAUN, 2018), porém, além de serem
mais caros e exigirem maior manutencdo (ZENG et al., 2016), estes apresentam
passividade em relagcdo a mistura de fluidos, o que os classifica como improprios para a

situacdo aqui estudada.

Neste proposito, foi desenvolvido em MATLAB um programa para célculo e
simulacdo numeérica das variaveis envolvidas no sistema de HVAC, e particularmente
no HRV, empregado. Foram inseridas neste programa as condi¢fes especificas de um
recinto com requisitos de qualidade do ar impostas pela norma ANSI ASHRAE 62.1
(2010), bem como os ganhos de calor internos quantificados, a condigédo de conforto
desejada para o ar interno, e as condi¢cbes do ar exterior para projeto, conforme
definicbes e parametros indicados em ASHRAE (2017c) e ABNT (2008), e para
simulagdo conforme a variagdo climatica, utilizando temperaturas e umidades relativas
médias horarias, obtidas das medicOes realizadas entre 2008 e 2017 no Aeroporto

Internacional do Galedo, no Rio de Janeiro, indicadas por ICEA (2018).

Processando estes dados, pretende-se obter resultados numéricos e graficos que
representem 0s processos psicrométricos verificados no sistema e no recinto, e 0s
comportamentos hidrodindmico e térmico dos escoamentos de ar no HRYV,
possibilitando uma avaliacdo qualitativa do sistema de HVAC com recuperacéo de calor
sensivel, cujo detalhamento é apresentado na secéo 5.4 desta dissertagdo. Esta avaliacdo
qualitativa consiste na aplicacdo da analise exergética, onde um parametro de eficiéncia
é quantificado no intuito de demonstrar a vantagem do emprego da recuperacédo de calor
sensivel tanto nas condicdes de projeto como na simulagdo de suas condigdes
operacionais. Para simulacdo destas condi¢Ges operacionais, aplica-se um caso

especifico de um recinto sujeito as cargas térmicas tipicas que definam um determinado



valor da razdo de calor sensivel do recinto (RSHF), considerado fixa ou variavel

conforme as simulagdes realizadas.

Com a opcdo pela localidade citada, espera-se comprovar a aplicabilidade do
modelo de HRV em sistemas que atuam em regides tropicais, que segundo YAU e
AHMADZADEHTALATAPEH (2010) necessitam de maiores pesquisas sobre a
aplicacdo da recuperacao de calor. Para enfatizar a comprovacéo desejada, os resultados
do sistema com recuperacdo de calor foram comparados com outros trés tipos de
sistemas tradicionalmente aplicados nestas regides, simulados sobre as mesmas
condi¢Bes de projeto e operacionais, destacando as diferencas obtidas em relagdo a
capacidade de resfriamento requerida, a taxa de destruicdo de exergia e a eficiéncia

exergética.

Paralelamente, esta analise também se propGe a comparar, dentro da situacdo
idealizada, duas diferentes modalidades do célculo psicrométrico: a mais comum, que
considera o ar umido como um gas ideal; e a aplicacdo de modelos de gases reais que
identificam as propriedades termodindmicas das quantidades de ar seco e vapor d’agua
que compdem o ar umido. A comparacao entre estas metodologias pode confirmar se ha

alguma influéncia da escolha entre elas nos resultados da analise exergeética.

Para elaboracdo do programa de calculo, foi de fundamental importancia a
aplicacdo de equacdes e conceitos de diversas referéncias, destacando aqui SHAH e
SEKULIC (2003), em relacdo as formulas e correlacdo aplicadas na analise dos
escoamentos no HRV, OGULATA e DOBA (1997), cujo modelo experimental de
trocador de calor de placas, representado pela figura 2.2, foi utilizado como fonte para o
dimensionamento geométrico do HRV no programa, e OLIVIERI et al. (1996), de onde

foi extraido 0 modelo de célculo psicrométrico com abordagem de gases reais.



Figura 2.2 Modelo experimental de trocador de calor de fluxo cruzado utilizado
em OGULATA e DOBA (1997)

Assim sendo, a figura 2.3 apresenta o fluxograma das etapas da pesquisa,
associando os temas basicos da revisdo bibliografica, as etapas de analise e os resultados

previstos, representando o alcance dos objetivos propostos.
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Figura 2.3 Fluxograma de etapas da pesquisa




3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

A revisdo bibliografica desta dissertacdo apresenta a descricdo dos seguintes

topicos:

- Processos psicrométricos;

- Modelo de gés real;

- Analise exergética de processos psicrométricos;

- Conveccdo interna em regime laminar;

- Aplicacgdes de recuperadores de calor “ar-ar” de placas fixas; e
- Referéncias climatoldgicas.

3.1. Processos psicrométricos

Segundo CARRIER AIR CONDITIONING COMPANY (2000), psicrometria é
a “ciéncia que envolve as propriedades termodinamicas do ar umido e 0s efeitos da
umidade atmosférica nos materiais e no conforto humano”. Ar imido é o nome dado a
substancia de trabalho dos problemas de HVAC, definida como a mistura binaria de ar

seco e vapor d’agua.

Considerando o0s principais componentes do ar seco como oxigénio (0,),
nitrogénio (N,), argbnio (Ar) e didxido de carbono (€0O,), sua massa molar é indicada
em OLIVIERI (1996) como M, = 28,9645 kg/kmol. Considerado como gas ideal, o
ar seco apresenta uma constante de gas R, = 287,055 J/kgK, obtida através da razdo
da constante universal dos gases (R = 8,31441 kJ/kmolK) pela massa molar M,. O
vapor d’4gua, cuja massa molar é M,, = 18,01528 kg/kmol, também apresenta um
comportamento aproximado de gas ideal a pressdes abaixo de 6,9kPa, com uma
constante de gas R, = 461,520 J/kgK. Na atmosfera, a pressdo parcial de vapor
d’agua ¢ normalmente inferior a faixa citada. Isto permite a aplicacdo da lei de Dalton,
pois sendo considerado como uma mistura de dois gases ideais, 0 ar umido também se

comporta como um gas ideal, ou seja, atende a relacdo Pv = RT.
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No ar iimido, a quantidade de vapor d’agua varia de zero, onde se encontra o
estado de ar seco, até um estado de saturacdo, onde € verificado um equilibrio neutro
entre o ar umido e a fase de 4gua condensada, conforme a definicdo dada por GOFF e
GRATCH (1945). Esta variacao é descrita através de um parametro basico que consiste
na razdo entre as massas de vapor d’agua (m,) e de ar seco (m,), denominada razéo de
umidade (w). Relacionando esta definicdo com o comportamento de gas ideal do ar

Umido, € possivel obter a seguinte relag&o:

_ ™My Rqpy, Myp, 0622-p,

w = =——=——=

mg Ry pg Bl Myapa  Datm — Pv
(3.1)

onde p,, e p, Sdo respectivamente as pressodes parciais de vapor d’agua e de ar seco. A
soma de ambas resulta na pressdo total da mistura, identificada com a pressao
atmosférica p,:m, avaliada no nivel do mar como 101,325 kPa. Consequentemente, a
razdo de umidade no estado de saturacdo w, tambeém € pode ser escrita em funcdo da

presséo de saturacdo do vapor d’agua (pys);

_0.622 - pys

Ws =
Patm — Pus

(3.2)

que por sua vez é associada a temperatura termodinamica em escala Kelvin (T) através
de relacbes obtidas experimentalmente por HYLAND e WEXLER (1983a), que
guantificaram os coeficientes C; das seguintes expressdes, para —173,15< T <
273,15K,

C
In(p,s) = ?1 + Cy 4 C3T + C,T? + CsT3 + CsT* + C, In(T)
e para 273,15 < T < 473,15K:
(s 2 3
ln(pvs) = ? + Cg + C10T + C]_]_T + C12T + C13 1n(T)

(3.3a, b)
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Em tais expressdes aplica-se a temperatura do ar imido em repouso, ou seja,
antes ou depois dos efeitos de um determinado processo, denominada temperatura de
bulbo seco. Uma formulacéo similar pode ser aplicada para definir a temperatura de
saturagdo do vapor d’agua para uma dada presséo parcial, denominada temperatura de
ponto de orvalho (tg;), obtida através da substituicdo de p,s por p, nas equacdes 3.3a

ou 3.3b.

No contexto das aplicacdes de HVAC, onde processos de umidificagédo e
desumidificacdo sdo aplicados aos fluxos de ar imido conforme os requisitos de cada
sistema, é conveniente que outras propriedades do ar imido sejam quantificadas em
funcdo da massa de ar seco, a exemplo da propria razdo de umidade, aplicando a
abordagem de gas ideal. SIMOES MOREIRA (1999) indica que esta abordagem
apresenta desvios relativos em torno de 1% para uma ampla faixa de trabalho (—40°C a
80°C), comparando seus resultados com medicOes precisas de razdo de umidade,

volume especifico (v) e entalpia especifica (h).

Assim sendo, as equacOes 3.4 e 3.5 sdo escritas em fungdo da temperatura de
bulbo seco (t) na escala Celsius, onde T =t + 273,15.

R,T R,(t+273,15)
v = =
Pa Patm — Pv

(3.4)
h = hy + why, = Cpg -t + w(h), + Cp, - t)
(3.5)

onde hY, = 2501 kJ/kg, corresponde a entalpia de saturagio do vapor d’4agua a 0°C, e
Cp, = 1,006 kJ/kg°C e Cp, = 1,86 kJ/kg°C, representam o calor especifico do ar

seco e do vapor d’agua, respectivamente.

Outra propriedade importante no estudo da psicrometria € a temperatura
termodinamica de bulbo Umido (t*), correspondente a temperatura na qual uma
quantidade de agua que, evaporando no ar umido, pode leva-lo a saturacdo adiabéatica
nesta mesma temperatura, sem variacdo da pressdo total. Esta temperatura deve

satisfazer o balanco de energia do processo de saturacdo adiabatica, expresso como:
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(wg —w)hy, =h;—h
(3.6)

onde h; é obtido pela substituicdo de t por t* na equacdo 3.5, e w, é obtido através da
aplicacdo de T =t* + 273,15 nas equacdes 3.3a ou 3.3b, seguida da aplicacdo da
pressdo parcial obtida na equagdo 3.2. Os termos (h; — h) e (wg —w) representam
respectivamente as variacdes de entalpia e umidade no processo de saturacdo adiabatica.
Sendo a entalpia especifica da agua liquida na temperatura t* dada por h;, ~ 4,186t",
foi obtida uma expresséo que calcula a razéo de umidade em funcdo das temperaturas de
bulbo seco e umido, indicada em ASHRAE (2017d):

_ wi(h), — 2,326 t") — Cpa(t —t*)
B hd + Cp, -t — 4,186 - t*

(3.7)

Desta forma, com o prévio conhecimento das temperaturas de bulbo seco e
bulbo Umido, e da pressdo atmosférica, € possivel determinar as demais propriedades

psicrométricas do ar imido, como razdo de umidade e entalpia especifica.

Outra apresentacdo comum de dados de entrada em HVAC é o conhecimento
prévio da umidade relativa (¢), definida como a relagdo entre as fracbes molares do
vapor d’agua no estado atual da mistura (1) e no seu estado de saturacdo com as
mesmas temperatura e pressdo (y,s). Devido a abordagem de gases ideais, esta rela¢do
também pode ser expressa como a razao entre as pressoes parciais de vapor d’agua dos
estados citados. As demais propriedades psicrométricas também podem ser obtidas em
funcdo da umidade relativa, da temperatura de bulbo seco e da pressdo atmosférica:

Yo _o/p Py

P s PuslP P
(3.8)
L _ #0622 py)
Patm — (Pvs®)
(3.9)
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¢(0’622 ) pvs)
Patm — Pus®)

h:Cpa't‘l'(h?v't)

(3.10)

R,(T) R,(t + 273,15)
v = =
Patm — (pvs(p) Patm — (pvs¢)

(3.11)

OLIVIERI et al. (1996) indicam estas e outras formulacdes para obtencdo de
propriedades psicrométricas, sempre em funcdo de um conjunto de trés propriedades
conhecidas, consolidadas em trinta e cinco diferentes procedimentos de calculo.
Graficamente, as relacdes entre as propriedades sdo representadas no diagrama
conhecido como carta psicrométrica, que corresponde ao diagrama de Mollier para o ar

Umido, publicado originalmente por Willis Carrier em 1911.

Assim, e possivel acompanhar as variacbes das grandezas decorrentes dos
processos aplicados a massa de ar, sendo 0s mais usuais em HVAC descritos da
seguinte forma por MITCHELL e BRAUN (2018), em funcdo dos dispositivos em que

sé&o empregados:

- Mistura de correntes de ar, que é um processo comum na distribuicdo e renovacdo do
ar de um sistema, ocorrendo em camaras de mistura dimensionadas para tal quando

assim € previsto no projeto;

- Aguecimento sensivel em serpentina de aquecimento ou resisténcia elétrica;
- Resfriamento sensivel e latente em serpentina de resfriamento;

- Resfriamento e umidificacéo por resfriador evaporativo;

- Aquecimento e umidificacdo do ar em torre de resfriamento, onde o objetivo
normalmente € o resfriamento da agua que é empregada na rejeicdo de calor de

condensadores;

- Desumidificagdo quimica, onde a corrente de ar é desumidificada pela adsorgdo da

agua pelo elemento dessecante do dispositivo; e
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- Umidificacéo através de vapor ou &gua borrifada na corrente de ar.

ASHRAE (2017d) ainda acrescenta que os ganhos de calor e umidade incrementados ao

ar umido do recinto constituem também um processo psicromeétrico.

Tendo como objetivo uma a¢do mais completa possivel do alcance do conforto
térmico e da qualidade do ar, é comum que os sistemas de ar condicionado incorporem
mais de um dos processos citados no seu conjunto de operagdes. Neste sentido, € viavel
a aplicacdo das unidades de tratamento do ar (UTA ou AHU, “Air Handling Units”),
descritas por MITCHELL e BRAUN (2018) como “um conjunto de equipamentos
compreendendo uma camara de mixagem para misturas dos fluxos de ventilagdo e
recirculacdo; serpentinas para aquecer, resfriar ou desumidificar a corrente de ar, filtros
que retiram particulas e poeira; e controladores de fluxo (“dampers”)”. J& a norma
brasileira 16401 (ABNT, 2008) define que a UTA ¢ uma “unidade montada em fabrica,
em gabinete ou composta no local em arcabougo de alvenaria comportando todos ou
parte dos elementos necessarios a realizacdo do processo de condicionamento do ar, ou
seja, ventiladores, filtros de ar, serpentinas de resfriamento e desumidificacdo de
expansdo direta ou agua gelada, e dispositivos de aquecimento e umidificacdo que
podem ser supridos por fonte de calor proveniente de uma central calorifica ou gerada

localmente”.

A associacdo das propriedades psicrométricas com o calculo de carga térmica do
recinto ou de um conjunto de recintos sob mesmo regime de utilizagdo e mesmo perfil
de carga térmica, que se define por zona térmica (ABNT, 2008), permite a obtencédo de
parametros basicos de dimensionamento da UTA. Da carga térmica sdo obtidas cargas
de resfriamento e de aquecimento, que sdo calculadas por diferentes métodos que
diferenciam os ganhos de calor instantaneos daqueles que sofrem efeitos de
armazenamento térmico (ASHRAE, 2017e).

Neste contexto, também é muito importante a classificacdo das cargas térmicas
como sensiveis e latentes. A defini¢do da raz&o de calor sensivel do recinto (RSHF), que
¢ a razdo entra a carga sensivel e a total, permite a parametrizacdo do sistema, de modo
que cada tipo de carga seja equilibrado pelo ar insuflado no recinto pela UTA, com
propor¢des corretas das variaveis temperatura e umidade, através do emprego de

processos adequados ou a aplicacdo de outros dispositivos para atuarem em cargas
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especificas. O objetivo da associagdo entre os calculos psicrométricos e de carga
térmica € a obtencdo de uma poténcia frigorigena, ou capacidade do sistema (GTH,
Grand Total Heat) que relacione diferenca entre as entalpias dos estados de entrada e

saida da UTA (hy4 — hg,), formulada matematicamente na seguinte expressao:
GTH = mgy(hya — hsa)
(3.12)

Nota-se que a determinacao da capacidade de resfriamento esta relacionada com
a corrente de ar condicionado fornecida para o recinto (SA, “supply air”), representada
pela vazdo de insuflagdo mg,. Este termo é quantificado na solucdo do balangco de
massa dos demais fluxos de ar verificados em um volume de controle formado pelo

sistema de HVAC e suas respectivas zonas téermicas, como o representado na figura 3.1:

Exaustio Unidade de infiltragdo
dear (EX) Recuperador Tratam;_p;o de Ar |
\ de Calor wta)
| 1] (HRV) Y pemeee-
f ______ compensagao
> » Arde ' - dear
insuflagdo (SA) A T
Arexterior Ar renovado :
A J 4 / .......
s (VA) areade exaustdo de

ventilagdo
localizada | }------.

arlocalizada

Ar de recirculagdo

(RA) Recinto

ocupado

B —
exfiltragao

~«————— Arderetorno (RtA)

Figura 3.1 Esquema dos fluxos de ar aplicados em um sistema de HVAC e na zona
térmica por ele atendida, adaptado de ANSI ASHRAE 62.1 (2010)

Na abrangéncia da ANSI ASHRAE 62.1 (2010), e de legislagdes brasileiras e
internacionais, pelo menos a necessidade de insuflacdo de ar exterior € ponto comum

em quaisquer tipos de recintos. A insuflacdo do ar exterior (OA, “outdoor air”) resulta
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no fato de que um sistema de HVAC ndo se resumira a “inverter” o processo
psicrométrico ocorrido no interior do recinto, mas a realizar processos que atuem no ar
exterior de modo a que este, misturado ou ndo com o ar de recirculagdo (RA,

“recirculated air’’), chegue ao recinto termicamente tratado.

Assim, excluindo os fluxos relacionados a infiltracdo, exfiltracdo, exaustdo
localizada e sua correspondente compensacdo, indicados na figura 3.1, a vazdo de
insuflacéo é evidenciada na equacdo 3.13, sendo seus termos identificados nas equacdes
3.14 e 3.15. Destaca-se que a equacgédo 3.15 representa o balan¢o de massa do volume de

controle formado pelo conjunto sistema e recinto.

Mgy = MpyatMopy

(3.13)
Sendo:
Mpa = Mpega—Mgy
(3.14)
Moa = Mgy
(3.15)

Onde os subscritos EX e RtA indicam respectivamente a exaustdo (“exhaust”) € 0

retorno de ar (“return air”), representados na figura 3.1.

Logo, é impossivel desconsiderar o efeito das propriedades psicrométricas do ar
exterior na determinacdo da capacidade do sistema, pois g, € uma variavel dependente
de mg,. Outrossim, a mistura do ar exterior com o ar de recirculagdo, formando um ar
renovado (VA, “ventilating air”), jJ& € por si SO um processo psicrométrico, como
demonstra o balanco de energia representado pela equacdo 3.16, considerando a
conservacao de massa entre a entrada e a saida da UTA, representada pela equagéo 3.17.

r‘hOA thA

hVA= 5 _hOA+_- _hRA
My Mya

(3.16)
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Sendo:

My, = Mgy
(3.17)

No ambito desta pesquisa, serdo analisados processos psicrométricos inerentes a
recuperacdo de calor sensivel, associados a outros processos tipicos de HVAC com
renovacdo parcial do ar interno. Destaca-se que em uma comparagdo experimental entre
as operagOes de uma UTA, atuando como bomba de calor, e de um HRV isoladamente,
e de ambos combinados realizada em NGUYEN et al., (2005) em uma aplicacdo de
aguecimento do ambiente interno, “verificou-se que um sistema de bomba de calor
integrado a recuperacdo mecanica é mais eficiente para economizar energia (...)” em
uma comparagdo com a aplicacdo unitaria da bomba de calor (MARDIANA-IDAYU e
RIFFAT, 2011).

3.2. Modelo de gés real

Vaérios trabalhos experimentais foram realizados com o objetivo de verificar a
exatiddo do modelo de Dalton, que considerou o ar Uumido como um gas ideal
constituido de dois outros gases ideais, o ar seco e o vapor d’agua. GATLEY (2013)
afirma que “a maioria dos textos e programas de software graficos de propriedades
psicrométricas modelam ar seco, vapor d’dgua e ar imido como gases ideais”, cujas
equac0es, citadas na secao anterior, “(...) podem produzir valores de propriedades que
sdo extremamente proximos dos modelos reais de gas”, baseando sua informagdo no
fato de que o desvio padrdo maximo verificado em 144 valores de propriedades
psicrométricas foi inferior a 1,12%, sendo que apenas nove valores tiveram desvio

acima de 0,3%.

Outrossim, os trabalhos numéricos desenvolvidos sobre a abordagem de gases
reais, como HYLAND e WEXLER (1983a) e HYLAND e WEXLER (1983b), que
atualizaram as equacdes de estado de virial aplicadas ao modelo de gas real formuladas
inicialmente por John A. Goff e Serge Gratch em publicacdes de 1943, 1945 e 1949,
foram aplicados no desenvolvimento de novas tabelas para a ASHRAE. Estas equagfes
se caracterizam como séries polinomiais cujos coeficientes sdo dependentes apenas da

temperatura termodindmica, chamados coeficientes viriais, e permitem a determinacéo
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das propriedades psicrométricas conforme a sequéncia indicada em OLIVIERI et al.

(1996), resumida a seguir.

Coeficientes viriais do ar seco:

B,, = 0,349568 x 102 —

0,668772 x 10*  0,210141 x 107 4 0,924746 x 108

T T? T3

0,190905 x 10° 0,632467 x 108

Coaa = 0,125975 x 10 — - + =

Coeficientes viriais do vapor d’agua:

B,, = R-T-B'
Covw = (ﬁ ' T)Z ’ [C, + (B’)]

sendo

B' =07 x107° — {(0 147184 x 1078) [exp (@)B
) ) T

3645,09
C'=0,104 x 10714 — {(0,335297 x 1017 [exp (T)]}

Coeficiente virial de segunda ordem para interacdo ar-vapor d’agua na mistura:
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(3.18)

(3.19)

(3.20)

(3.21)

(3.22)

(3.23)



0,141138 x 10° 0,124435 x 107
T T2

B, = 0,32366097 x 102 —

0,2348789 x 101°
— 7

(3.24)
Coeficientes viriais de terceira ordem para interagcdo ar-vapor d’agua na mistura:

, 0105678 x 10>  0,656394 x 10°  0,294442 x 10!
Coap = 0,482737 x 103 + - +

T T? T3
0,319317 x 1013
_ -
(3.25)
) 0,347802 x 10*
Covy = (1 X 106)exp (—0,10728876 x 10%) + T
0,383383 x 10° 0,33406 x 108
- T2 * T3
(3.26)
Coeficientes viriais molares:
B = l/)azBaa + lealpoav + l/)szvv
(3.27)
C = ¥4°Caga + 3¥a"VYuCagv + 3%y’ Cavy + ¥y Cor
(3.28)

onde y, e ¥, sdo respectivamente as fracbes molares de ar seco e vapor d’agua na
mistura, T é a temperatura termodinamica, e R é a constante universal dos gases em
base molar. OLIVIERI et al. (1996) destacam que estas equacdes sdo validas na faixa de

temperatura —100°C a 200°C e para pressdes abaixo de 5MPa.

20



Aplicando a definicdo do fator de compressibilidade (Z) através dos
coeficientes viriais molares B e C, identificada como a equagcdo virial de estado para o

ar umido, determinam-se o volume molar (7),

_RT B C| RT
v=—|1+=+=|=—IZ]
p v.ov p
(3.29)
e 0 volume especifico da mistura (v), por unidade de massa de ar seco:
7 Xx 1073
V=—
Malpa
(3.30)

Na sequéncia, a entalpia molar (h) também pode ser obtida através da equacio virial:

5 5
h =1, (Z G;T' + Ea,()) + Y, (Z H;T' + E,,,()) +
i=0 i=0
+RT|| B Tdé 1+ C r.dc\1 =
dT | v 2 dT ) v?|

=y, h, +Y,h, + RT || B ngl+c_ r.dc\1
= Yaha + Yyhy dT | o 2 dT ) 72

(3.31)

sendo os coeficientes G; e H;, e as entalpias molares de referéncia do ar seco e do vapor
d’agua, hy € h,, indicados em OLIVIERI et al. (1996). A entalpia especifica (h), por

unidade de massa de ar seco, é descrita como:

(3.32)
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Concluindo, também € possivel calcular as entropias na base molar (5) e por unidade de

massa de ar seco (s):

4 5
5§ =1y, (Zmi +Js - In(T) + s‘a,(,) + Y, (Z KT+ K - In(T) + §v,0> +
i=0 i=0

- p — pv _ pv
TR (101325) TR n <¢aRT> TR ln( R )

7l(5 4788\, L
dT /v 2

= YPaSq + VyS, —

= _ dB\ 1 _ dC\ 1
R |Waln(P) + woln(py) — In(2) + <B ' Tﬁ> L (c ir ﬁ) ﬁ]
(3.33)
. S
5T Mate
(3.34)

Sendo os coeficientes J; e K;, e as entropias molares de referéncia do ar seco e do vapor
d’agua, S, € S, o, indicados em OLIVIERI et al. (1996).

Verificando as equacdes 3.31 e 3.33, nota-se que os calculos da entalpia e
entropia molares consistem na soma de parcelas referentes ao ar seco e vapor d’agua,
considerados como gases ideais, acrescidas de um fator de correcdo para gas real, como
observou GATLEY (2013). Ainda nesta referéncia, foi aplicada a revisdo da
metodologia de céalculo realizada por HERRMANN et al. (2009), que adotou calculos
dos valores de referéncia e dos coeficientes das parcelas ideais de ar seco e vapor
d’agua conforme os trabalhos de LEMMON et al. (2001) e IAPWS (2007),

apresentando uma incerteza para a entalpia especificade 2 a 3 kJ /kg,.

A aplicacdo da abordagem de gas real na quantificacdo da entropia especifica

é uma ferramenta util, pois evita erros no célculo desta propriedade pela auséncia do

22



fator de correcédo citado na abordagem tradicional do ar tmido como gés ideal. Isto se

justifica através do exemplo apresentado a seguir.

Considerando inicialmente a figura 3.2, que consiste no diagrama temperatura-
entropia (T-s) de um determinado gas nos estados 1, 1’ e 0, respectivamente
correspondentes as suas propriedades de gas real, de gas ideal, e de referéncia,

equalizada no mesmo ponto para ambas as abordagens;

TA 5 .P‘ P,
I ’ /
1
!
T /

[——

5,75,

Figura 3.2 Diagrama T-s de um gas demonstrando a relacao entre os estados de gas
real (1) e gas ideal (1'), e um determinado estado de referéncia (0) valido para ambas
as abordagens. Adaptado de BRUM (2017)

obtém-se a seguinte formulacéo da entropia especifica conforme a expressao a seguir:

T '
S1 =S+ (s —509) + (51 —5y) =50+ [Cpo -ln (T_l) —R-In (Z—l)] + (s1 —s47)
0 0

(3.35)

que, reescrita em base molar, torna-se:

_ T _ '
Ty Po

(3.36)
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Tal formulagdo também ¢é aplicavel a uma mistura de gases reais, designados
pelos subscritos “A” e “B” na equacdo 3.37, onde os subscritos “1” e “1'” foram
respectivamente substituidos por “mistura” e “mistura’”, mantendo o mesmo sentido

dado na equacéo 3.36;

= _ = ~ Tmistura ') Pmisturar
Smistura = Smistura,0 + [Cpo,mistura ’ ln( T, —R-Iln Po +

(Smistura — Smistura’) = YaSao + WeSpo — R[Wa - In(Pa) + 5 - In(Pp)] +

~ Tmistura ) Pmistura’ = =
[Cpo,mistura ) ln( T ) —R-In ( Po )] + (Smistura - Smistura’)

(3.37)

sendo possivel demonstrar que a entropia de referéncia 3,,;srrq0 € iNdependente da
variacdo entre as abordagens, através da expressdo para mistura de gases ideais,
Smistura’» €M funcdo dos seus componentes na equacdo 3.38, considerados a uma
mesma temperatura e submetidos cada fracdo (y;) a presséo parcial.

Smisturar = Wi i = Zi{lﬁi [Si,o +Cp;-In (—mlsmm) —R-In() -R-

To
In (pm‘;%)]} = Yi[wi - 80 — i - R+ In(@)] + X [ll}i ~Cp; - In (Tm%;um)] — i [llJi '
R-In (M)] = PYaSa0 + YpSpo — R[Ya - In(Ya) + P - In(yp)] +

Po

[Cpo,mistura - In (Tmi;tura)] _ [ R-In (pmistural )]

0 Po

= _ = ~ Tmistura ) Pmistura/
Smisturar = Smistura,0 T Cpo,mistura " In ( T, —R-In Po

(3.38a, b)

Comparando as duas equacdes, verifica-se que o ultimo termo da equacédo 3.37
(Smistura — Smisturq’) NA0 é definido na equacéo 3.38b. Assim, a expresséo da entropia
usual do ar imido como mistura de gases ideais, indicada na equacdo 3.39, apresenta
erros proximos a 25%, conforme THRELKELD et al.(1998).

T
s =(Cpg + Cp,,w)lnT— — R,ln <P_a) +w [Sv,o —R,ln (P_v)]

0 Po Po

(3.39)
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Tais erros podem gerar discrepancias na analise de segunda lei em processos
psicrométricos, como a visualizacdo de resultados negativos de exergia destruida em
simulagcdes numeéricas. Neste sentido, é reforcada a proposta de aplicacdo do modelo gas
real indicado em OLIVIERI et al. (1996), obtendo as entropias molar e especifica do ar

Umido através das equacdes 3.33 e 3.34.
3.3. Anédlise exergética de processos psicrométricos

Os processos psicrométricos, bem como os dispositivos e sistemas que 0S
impelem, podem ser avaliados energeticamente tanto nos aspectos quantitativos como
qualitativos. Essa diferenga de critérios de avaliacdo se resume na abordagem
termodinamica adotada, ou seja, se a avaliacdo é desenvolvida com base na primeira ou
na segunda lei da termodindmica. A diferenca entre estes critérios consiste em que a
primeira lei da termodinamica trata da quantidade de energia, e a segunda lei, da
qualidade da energia, no que diz respeito a degradacdo da energia como forma Util na

conversdo em trabalho durante um determinado processo.

Definindo a exergia como o potencial de trabalho util de determinada
quantidade de energia em um estado especificado, e destacando que tal potencial é
reduzido sempre que submetido a um processo irreversivel, como expansdo ndo
resistida, perda de carga, mistura, transferéncia de calor e reagdo quimica, entendem-se
como métodos de analise exergeética as técnicas em que as perdas termodinamicas nos

processos citados sdo avaliadas conforme segunda lei, e ndo apenas pela primeira lei.

Seguindo a proposta de OLIVEIRA Jr. (2003), o conceito de exergia pode ser
compreendido através da introducdo do conceito de trabalho reversivel. Supondo o
volume de controle representado na figura 3.3 com fluxo de massa em regime
permanente, com uma entrada e uma saida, sendo os estados termodinamicos do fluido
distintos nestes dois pontos; e que ndo ocorrem reagdes quimicas e efeitos cinéticos,
potenciais, elétricos ou magnéticos no volume de controle. Seus respectivos balangos de
energia e de entropia divididos pelo fluxo de massa m sdo apresentados nas equacdes
3.40a e b, de modo que os seguintes termos séo apresentados por unidade de massa: w,
representando o trabalho realizado; g, a quantidade de calor rejeitado para um ambiente
definido por propriedades estaveis (To, po, ti,0); € Sger, @ Q€racdo de entropia causada

pelas irreversibilidades do processo que ocorre no volume de controle.
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Figura 3.3 Volume de controle com fluxo de massa, realizagdo de trabalho e rejei¢éo
de calor, adaptado de OLIVEIRA Jr. (2003)

q = hgqi — hene +W

Ssai — Sent = T_ + Sger
0

(3.40a, b)

Uma andlise razoavel consiste na questdo de qual seria o trabalho méaximo que
poderia ser realizado pelo sistema para os estados de entrada e saida estabelecidos. Uma
solucdo seria considerar que o processo que ocorre no volume de controle como
reversivel através da inclusdo de uma maquina de Carnot ou reversivel (MR) que opera
entre as temperaturas de entrada e saida do fluxo de massa (T.p:, Tsqi). Representando
esta solucdo, a figura 3.4 apresenta um novo volume de controle, mantendo 0 mesmo
fluxo de massa e seus respectivos estados de entrada e saida, indicando a quantidade de
calor rejeitada pela maquina reversivel como q,. As equacdes 3.41a e b indicam os

balangos de energia e entropia deste novo volume de controle.

max
= SN ERIEESESS ARSI S
I |
ent’ “ent | MR | hsai' sai
R _—
| |
I |
| ISP SR S S S |
49

Figura 3.4 Volume de controle com fluxo de massa e realizacéo do trabalho maximo
possivel, através da aplicacdo de uma méquina reversivel (MR) que rejeita calor na

quantidade q,
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do = hsai — hent + Wimax

_ Yo
Ssai — Sent = T_
0

(3.41a, b)

Combinado estas equacdes, a expressao do trabalho maximo é escrita como:

Wiax = (hent = hsai) — To(Sent — Ssai)
(3.42)

Voltando as condi¢des originais, onde ocorrem processos irreversiveis dentro
do volume de controle da figura 3.3, o trabalho méaximo reversivel também pode ser
obtido através da associagdo entre tal volume e uma maquina reversivel (MR), que
opera entre as temperaturas de entrada e saida do fluxo de massa (T, Tsqi), COM as
quantidades de calor g, na admisséo, g, na rejeicdo, realizando o trabalho wy,. Este

arranjo é representado pela figura a seguir:

w
| e e |
hem’ ent | A hsai'SSdl
| oo el e o
| |
| 4 |
| |
[ s
| | wMR
S R~ W) [ i | |
1
q,

Figura 3.5 Volume de controle formado pela associacdo do volume de controle da
figura 3.3 com uma méaquina reversivel (MR) que admite calor na quantidade g, e

rejeita na quantidade qg, realizando o trabalho wy,

Assim, é possivel escrever 0s seguintes balangos de energia e entropia da

maquina reversivel:
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Tsai

Wyr = f&l —qo=q — g

Tent
Tsai Tsai
f g _ (840 _ f 89 _ o
T To T T,
Tent Tent
onde g £ [ &q
(3.43a, b)
e definir os seguintes termos:
Tsai
4o 5q
T, T
Tent
Tsal
6q
! — T _r
do 0 T
Tent

(3.44 a, b)
Incluindo o termo wy,; na equacdo 3.40a, e substituindo o termo q/T, por q4/T, na

!

equacdo 3.40b, formam-se as seguintes expressdes do volume de controle da figura 3.5,
qo = hsai —

hent + W + Wy

!
_ Yo
Ssai — Sent = T_ + Sger

(3.454a, b)
que combinadas resultam em:

(hent — hsai) — To(Sent — Ssai) = W+ (q ’ UMR) + (TO ) Sger)

(3.46)
onde, por aplicacdo das equacdes 3.43 e 3.44:
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(3.47)

sendo 1z a eficiéncia térmica da maquina reversivel. Por fim, combinado as equacGes
3.46 e 3.47, obtém-se:

Tsai

T oq
(hent - hsai) - TO(Sent - Ssai) =w+gq|l- ;O f 7 + (TO ’ Sger)

Tent

(3.48)

Comparando as equagOes 3.42 e 3.48 é possivel compreender que o termo
(hent — hsai) — To(Sent — Ssqi) representa potencial maximo de trabalho dtil, ou seja, a
variacdo da exergia entre os estados de entrada e saida do volume de controle,
visualizado no processo reversivel descrito pela equagdo 3.42; e que tal potencial é
reduzido pela presenca do termo (TO'Sger) que representa as irreversibilidades do
processo representado na equacdo 3.48. Esta reducdo de potencial de trabalho €
denominada como a destruicdo de exergia e estd associada diretamente a geracdo de
entropia, como demonstra a equacdo 3.49. Como conceito, a destruicdo de exergia
indica que um volume de controle ou sistema esta tendo sua capacidade de realizagdo de

trabalho reduzida sempre que ocorrer algum processo irreversivel.
Exgest = To - Sger
(3.49)

Complementando o entendimento sobre a variagdo da exergia citada, € possivel
definir uma funcdo das propriedades de dois estados termodinamicos; o estado em que 0
fluxo de massa se encontra, e 0 de referéncia, onde esta taxa estaria em equilibrio
termodindmico com o ambiente. Esta funcdo é chamada de exergia especifica do
escoamento e quantifica o potencial maximo de trabalho do estado do fluxo de massa.
Tomando como exemplo os volumes de controle das figuras 3.4, 3.5 e 3.6, as exergias

especificas dos estados de entrada e saida sdo calculadas pelas seguintes expressoes:
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€Xent = (hent - ho) - TO(Sent - SO)
eXsqi = (hsqi — o) — To(Ssqi — So)

(3.50 a, b)

onde os termos com subscrito “0” estdo associados ao estado de referéncia. Nota-se que
a equacdo 3.50 considera apenas a componente fisica da exergia especifica de
escoamento. Componentes cinética, potencial e quimica também podem ocorrer, como

indica a equacéo 3.51.

u2

ex = exkim 4 exPOl 4 oxPh 4 oxch = 5

+ gz + [(h— hg) — To(s — 59)] + ex

(3.51)

KOTAS (1985) esclarece que as componentes cinética e potencial sao
importantes apenas em casos de interacdo direta do escoamento com o ambiente externo
do sistema, e que a componente quimica estd associada a ocorréncia de reacfes ou
processos difusivos que causem alteracdes na composicdo do fluido. Aplicando este
conceito a uma mistura de gases ideais inicialmente separados em uma determinada
atmosfera de referéncia, MORAN et al. (2014) apresentam a seguinte expressdo da
componente quimica em base molar, relacionando as fracBes molares de cada
componente na mistura (y;) com suas com sua fragdes molares na atmosfera de

referéncia (¥ o).

j
exh = RT, Z Wiln (l;)p‘ >
i=1 &0

(3.52)

A exergia especifica € uma propriedade termodindmica compativel ao
contexto psicrométrico, de tal modo que DINCER e ROSEN (2015) apresentam
analises exergéticas de processos psicrométricos relacionados aos componentes basicos
dos sistemas de HVAC, aplicando a abordagem do ar seco e do vapor d’agua como
mistura de gases ideais, onde a componente de exergia quimica é determinada com base

na diferenca de umidade do estado analisado em relagdo a um estado de referéncia
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atmosférico. Comprovando esta aplicagdo, uma expressdo empregada para a exergia do
ar umido em base molar pode ser escrita com base na equacdo 3.51, dispensando

componentes cinetica e potencial:

ex = exP" + ex" = (h — hy) — To(5 — 5,) + RT, z Y;ln (lzbl )
i,0
(3.53)

que aplicada as respectivas fracbes molares de ar seco e vapor, torna-se:

e {10 [ein (1) (2]

+ 1, {C_Pu(T —To) = To [C_p”ln (Ti()) ~Rin (%)]}
+ RT, ll,lialn <$“0> + Py ln (l;,p O>l =

= 1o {0+ 0,050 [ = 1= tn )|+ Rin ()

= Yq Py
+ RT, ll,baln <l,l)a,o> + ,ln <¢v.0>l

(3.54).

Substituindo a base molar pela méssica do ar seco, tem-se:
e {(%Czaa t/)vva) [__ L —zn( ) zn(”)}
Mal/Ja 0 Ma‘/)a al/)a TO Mal/)a
)
—T, In +
alpa 0 lwa <7~/)a 0) lpv (1/)1;,0

=T, {(iﬁ; 4 My va> [— —1—In (To)] + %m (;%)}

CR [ (MA@ /W)
T, o l "(1/(1 w0>> Twin <w0/<1 T %))l
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T T
= To(Cpq + Cpyw) [T_o -1-In <T_o>] + (1 + W)R,Tyln (%)

+R,T [(1+~)l (1+W°>+~l (W)]
alo W\ Trw ) TG,

(3.55)

onde o termo W indica a razdo entre as fragdes molares de vapor d’agua e ar seco, € Se

relaciona com a razdo de umidade conforme indicado:

W = ﬂ = 1 _ lpa
a lpa
M M
My Mg 0,622
Ma lpa Ma

(3.56a, b)

Concluindo, verifica-se que as componentes fisica e quimica sdo definidas conforme as
equacOes 3.57a e b, sendo estado atmosférico de referéncia definido em funcéo de

(To, Do, Wo):

T
exPh = (Cpg + Cp,w)T, (T_

T p
—1—ln—)+(1+m~/)R T ln(—)
0 Ty @0 p

0

4wy W
ex" = R,T, [(1 + W)in ( T va) + win (W_o)]

(3.57a, b)

Também é possivel escrever uma expressdo para exergia molar do ar imido na
abordagem psicrométrica de gases reais (ex;g) aplicando as expressdes das suas
propriedades indicadas por OLIVIERI et al. (1996) com base na equagdo virial de
estado. Esta expressdo é deduzida no anexo A, sendo sua forma final indicada transcrita
na equacao 3.58.
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aGR = [(l/)ar’-a - ¢a,OEO,a)_TO(¢a§a - l/Ja,O-S_‘O,a)] + [(wvi_lv - lpv,o}_lo,v)_TO(l/}vgv -
1/’1;,05_0,17)] + ETO [djaln(lpa) - ¢a,01n(¢a,0) + d’vln(lpv) - wv,oln(lpv,o)] +

RT,[~In(Z) + In(Zy)] + R [(T +Ty) % + (T + %) V—Cz + (TTy — T?) (%Z—j + 2%%)] —

(3.58)

Evidentemente, ex;r é convertido para base méssica de ar seco da mesma forma que as

aplicacdes para entalpia e entropia molares nas equacdes 3.32 e 3.34.

Ambas as abordagens de calculo da exergia do ar umido apresentadas séo
fortemente dependentes do estado de referéncia aplicado. Sobre o estado de referéncia,
DINCER e ROSEN (2013) destacam requisitos como equilibrio estavel, auséncia de
reacdes quimicas e por experimentar apenas processos internamente reversiveis, ou seja,
em que propriedades como temperatura, pressdo e concentracdo de componentes
permanecam estaveis. Dentre os tipos de modelos de ambiente de referéncia indicados
por DINCER e ROSEN (2013), destacam-se os chamados modelos de subsistemas de
ambiente natural, onde é dado o exemplo de um modelo atmosférico em termos de
temperatura, pressdo e fracdes molares dos componentes quimicos do ar seco e do vapor
d’agua, aplicado anteriormente por PETIT e GAGGIOLLI (1980), descrito a seguir.

to = ZSOC
Po = latm = 101,325 kPa

Yo,a = Yon, + Vo0, + Voar + Voco, + You, =
= 0,7567 + 0,2035 + 0,0091 + 0,0003 + 0,0001 = 0,9697

1/)0,1, = 1P0,H20 = 0,0303
(3.594, b, ¢, d)

Atraveés da definicdo das exergias especificas nos estados de entrada e saida de
um fluxo de massa, das demais interacdes de trabalho e calor possiveis, e de um estado

de referéncia, completam-se todos os elementos necessarios para a formulacdo de um
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balanco de exergia de um volume de controle que represente um processo, dispositivo

ou equipamento do sistema de HVAC.

Também ¢ possivel aplicar um conceito de eficiéncia que relacione a exergia
total recebida pelo sistema, denominada como exergia fornecida, com a exergia
destruida ou com seu oposto, denominado exergia recuperada. Estes termos podem ser
identificados como parcelas da combinacdo das equacfes 3.48, 3.49 e 3.50, resultando
na equagdo 3.60, onde r representa o fluxo de massa. Sobre o conceito de eficiéncia,
denominado eficiéncia exergética (n,,) ou eficiéncia de segunda lei, TSATSARONIS
(1993) apresentou uma serie de argumentos enfatizando sua relevancia aos pontos de
vista termodinamico e econémico. Uma formulacéo derivada deste conceito é indicada

na equacéo 3.61.

Exfornecida = Exrecuperada + Exdestrul’da

Tsai

. o To [ 60 .
m(exent - exsai) =W+Q|1- 5 J T + (To . Sger)
Tent

(3.60 a, b)

Exrecuperada Exdestruida Ty Sger

Nex =——— =1—-—77"-=1——"7"—"

Exfornecida Exfornecida Exent

(3.61)

TSATSARONIS (1993) também apresentou interpretacdes da eficiéncia
exergetica para diversos dispositivos mecanicos, assim como outras referéncias
bibliograficas posteriores. Destacam-se também as comparacdes realizadas por
RATLAMWALA e DINCER (2013) de diferentes formulacGes de eficiéncia para 0s
processos psicrométricos. Estas comparacdes foram reproduzidas em DINCER e
ROSEN (2015), incluindo também uma aplicacdo de trocadores de calor ar-ar em
sistemas de HVAC, como os HRV, assim como outros dispositivos auxiliares como
bombas, compressores e ventiladores. Para outros tipos de trocadores de calor, com e
sem mistura de fluidos, destaca-se o critério de aplicacdo da eficiéncia exergética
indicado em SHAH e SEKULIC (2003), reproduzido a seguir, onde os subscritos “f” e

€ 9

q” indicam os fluidos “fri0” e “quente” do trocador de calor.
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(Exf,sai - Exf,ent
| s Trene 2 To

Nox = Exq,ent - Exq,sai
ex -_ . .
| Exq,sai - Exq,ent
kE i ) Tf,ent <Tp
Xfent — EXf sai

(3.62)

Como aplicacdo no contexto da psicrometria, comparacdes entre sistemas de
HVAC foram realizadas com levantamento das quantidades de exergia destruida por
processo e suas respectivas eficiéncias exergéticas em MARLETTA (2010) e DINCER
e ROSEN (2015) utilizando a abordagem de gases ideais. Esta proposta também é
considerada na presente dissertacdo, visando uma comparacdo de resultados com a
analise exegética realizada com a abordagem de gases reais aplicada a um sistema com

recuperacdo sensivel e a outros tipos de sistemas de HVAC.
3.4. Conveccao interna em regime laminar

Visto que os processos psicrométricos em HVAC sdo relacionados com a
transferéncia de calor e da massa de agua (umidade) presentes nas massas de ar
transportadas por elementos do sistema, destaca-se que consideravel parte destes
processos ocorre em escoamentos internos. Observando um sistema tipico de HVAC,
verifica-se que 0s escoamentos internos de ar atravessam acessorios de consideravel
volume como os dutos, mas também pequenos canais de trocadores de calor quando tais
séo usados na recuperacéo de calor. MITCHELL e BRAUN (2018) descrevem que “em
trocadores de transferéncia direta, os dois fluidos sdo separados por uma superficie e o
trocador ¢ constituido por uma série de passagens densamente compactadas (...).”, e que
“essas multiplas pequenas passagens produzem elevados coeficientes de transferéncia

de calor (...).”.

Sobre a essas “pequenas passagens’, KANDLIKAR e GRANDE (2003)
prop6em uma classificacdo dimensional dos canais utilizados em transferéncia de calor
baseada no diametro hidraulico da secdo transversal do canal (D;,), indicada na tabela
3.1.
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Tabela 3.1 Classificacdo de canais de escoamento de trocadores de calor, adaptada de
KANDLIKAR (2007)

Canais convencionais Dy > 3mm
Minicanais 3mm = D, > 200um
Microcanais 200um = D, > 10um
Canais transientes 10um = Dy, > 0,1um
Microcanais transientes 10um = Dy, > 1um
Nanocanais transientes lum = Dy > 0,1um
Nanocanais moleculares 0,1um > Dy,

Neste contexto, destaca-se que o dimensionamento dos canais de trocadores de
calor deve priorizar a intensificacdo da transferéncia de calor, que pode ser obtida pelo
aumento do coeficiente convectivo e/ou pelo aumento da area superficial pela qual
ocorre a transferéncia de calor. A segunda opcéo, embora vidvel através de diversos
modelos construtivos de trocadores de calor, normalmente é limitada pela
disponibilidade dimensional dos ambientes que os abrigam, tanto em sistemas de
HVAC, como em diversas outras areas de aplicacdo. Assim, a majoracdo do coeficiente

convectivo pode ser vista como objetivo de dimensionamento e aplicacéo.

A avaliacdo da transferéncia de calor nos canais deve comecar pela
identificacdo do regime de escoamento, através da determinacdo do numero de
Reynolds (Re). Com a proposta de aplicacdo de velocidades reduzidas nos canais de
escoamento, evitando prejuizos que poderdo ser causados na area da acustica, 0S
trocadores de calor compactos empregados como recuperadores de calor sensivel

tendem a apresentar regimes de escoamento laminares nas correntes de ar.

Assim, quando o0s escoamentos em regime laminar apresentam perfis de

velocidade e temperatura que ndo se alteram ao longo do comprimento do canal,
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denominados respectivamente como totalmente desenvolvidos hidrodinamicamente
(ETD-H) e termicamente (ETD-T), é possivel aplicar a seguinte expressdo do nimero
de Nusselt (Nu):

(3.63)

onde k é o coeficiente de transferéncia de calor por conducdo da superficie de
transferéncia de calor e h, é coeficiente convectivo. Entretanto, até que o perfil de
temperatura atinja seu desenvolvimento pleno caracteriza-se a chamada regido de
entrada térmica (RE-T), onde sdo verificados maiores valores do nimero de Nusselt.
Sua formulacdo passa a ser obtida através de correlacbes comprovadas
experimentalmente, conforme a geometria da sec¢do do canal e as condigdes de contorno
admitidas. Genericamente, é possivel descrever esta relacdo com outros parametros
adimensionais, como o numero de Graetz (Gz) ou seu inverso, 0 comprimento

adimensional x*, formulados a seguir:
Nu = f(Re, Pr,x/Dy)

Gz = Re-Pr-Dy/x

_ X
~ Re-Pr-D,

*

(3.64 a,b,c)

onde x é a coordenada axial do canal de escoamento, e Pr € o nimero de Prandtl,

praticamente constante em 0,7 para a maioria dos gases.

Exemplificando esta descricdo, a figura 3.6 representa graficamente o
comportamento do nimero de Nusselt em fungdo do comprimento adimensional x* para
0 escoamento laminar de um gas em um tubo circular, analisando condi¢des de contorno
de fluxo de calor e de temperatura constante na parede do tubo. Destaca-se também o
efeito da entrada combinada, onde ndo so6 o perfil de temperatura, mais também o perfil
de velocidade do escoamento ndo esta desenvolvido, caracterizando a regido de entrada

hidrodindmica (RE-H) do escoamento.
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Figura 3.6 Variagdo do numero de Nusselt em fun¢do do comprimento adimensional x*
de um escoamento em regime laminar de um gas (Pr = 0,7) em tubo de secéo circular,
adaptada de INCROPERA et al. (2014)

Assim, a relacdo entre Nu e h,. permite concluir que a avaliacdo deste grupo
adimensional indica a ocorréncia da majoracdo da conveccao nas regides de entrada de
um escoamento interno. Assim, as diferencas entre os nimeros de Nusselt avaliados
localmente (Nu,), ou seja, em diferentes pontos da na regido de entrada, permitem a
determinacdo de um valor médio (Nu,,) que simplifica a anélise de transferéncia de
calor do canal, atuando como um parametro da majoracdo citada. A variacdo entre o0s
valores locais é hipoteticamente limitada entre Nu,—, — +o0, no inicio do escoamento,
e Nuy+—;» = Nugrp = hegrpDp/k, onde L* é o comprimento da RE-T. Como Nugrp é
constante na regido desenvolvida, o conceito de Nu,, pode ser expandido para analise

do comprimento completo do canal. Outra relacdo plausivel é que quanto maior L*,
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maior sera Nu,,, pois para todo x* < L*, Nu, > Nugrp, OU Seja, a transferéncia de

calor é intensificada em escoamentos internos com maiores RE-T.

Neste contexto, SHAH e LONDON (1978) definiram correlagbes para 0s
numeros de Nusselt local e médio em funcdo do comprimento adimensional para as
condigdes de temperatura constante (indicada pelo subscrito T) e de fluxo de calor
constante (indicada pelo subscrito H) na parede do tubo para a regido de entrada

térmica, aplicaveis a diferentes geometrias de secOes transversais, transcritas a seguir:
Nu,r = 0,427(f - Re)Y/3(x*)~1/3
Nu,,r = 0,641(f - Re)Y/3(x*)"1/3
(3.65a, b)
Nu,y = 0,517(f - Re)/3(x*)~1/3
Ny = 0,775(f - Re)1/3(x*)~1/3
(3.66a, b)

onde f é o fator de friccdo de Fanning, que multiplicado ao numero de Reynolds
constitui-se como o parametro de analise da RE-H, tendo fungéo similar ao nimero de
Nusselt para a anélise da RE-T. Correlagdes especificas para a determinacdo deste
produto sdo obtidas em SHAH e SEKULIC (2003).

Sobre os efeitos da geometria, literaturas especificas do estudo da conveccao,
como KAYS e CRAWFORD (1980), e bésicas de transferéncia de calor, como
INCROPERA et al. (2014), transcrevem solucdes analiticas para escoamentos laminares
totalmente desenvolvidos para tubos lisos de secdo transversal circular e tabelas com os
valores do numero de Nusselt para diferentes geometrias sob as condicBes de
temperatura e de fluxo de calor constantes, originalmente resumidas em SHAH e
LONDON (1978). SHAH e SEKULIC (2003) transcrevem uma expansao da analise de
geometrias, com correlagdes apresentadas por SHAH e BHATTI (1987) para

determinacdo de numeros de Nusselt e fatores de friccéo.
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Ainda no ambito da comparagdo, MUZYCHKA (2005) indica que “Para as
formas mais comuns e (teis examinadas, vemos que matrizes de canais quadrados e
triangulos retos equilateros ou isdsceles parecem produzir transferéncia de calor
méaxima por unidade de volume.”. ZHANG (2007) destaca que “A convecgdo for¢ada
em um duto triangular (...) depende de varios parametros, incluindo seu angulo de apice,
didametro hidraulico, comprimento axial e a condi¢do de fluxo” e acrescenta que “um
trocador de calor com canais de secdo transversal triangular é geralmente uma boa
escolha devido a sua excelente compacidade e custo-efetividade quando comparado ao
tradicional trocador de calor casco e tubo, ou o trocador de calor de placas”, e que
“outro beneficio com essa configuracdo € que é facil para construir com materiais muito

finos e a resisténcia mecanica é bastante alta mesmo com chapas muito finas”.

Tais estudos, empregados na analise dos recuperadores de calor sdo
fundamentais para qualificar a eficiéncia destes dispositivos nas suas aplicacbes em
sistemas de HVAC, e corroboram a aplicacdo do modelo de OGULATA e DOBA
(1997) que possui minicanais lisos de secdo transversal em forma de triangulos

isosceles.
3.5. Aplicagdes de recuperadores de calor ar-ar de placas fixas

De modo geral, ao aplicar um sistema de recuperacdo em sistemas HVAC
prediais, cerca de 66% do calor sensivel e de 59% do calor latente podem ser
recuperados, segundo ZENG et al. (2016). MARDIANNA-IDAYU e RIFFAT (2011),
O’CONNOR et al. (2015) e ZENG et al. (2016) descrevem caracteristicas de diferentes
tipos de recuperados de calor ar-ar, tanto para recuperadores sensiveis (HRV) quanto
para recuperadores entalpicos (ERV). Algumas aplicacdes tipicas sdo reproduzidas na

figura a seguir.
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Aplicagoes de trocadores de calor e massa “ar-ar”

Trocadores de calorem Trocadores de calorem Trocadores de calorem
sistemas passivos ventilagdo mecanica sistemas de desumidificagao
Torre de vento Trocador de calorem Sistema de desumidificagdo
—  integradacom — unidade de ventilagdo — comrodas rotativas e
trocador de calor descentralizada estacionarias
Elementos da envoltéria da Métodos de descongelamento Sistema de desumidificagdo
— edificagdointegrados com — paratrocadoresde calorem — comtrocador de calor de placas
trocadores de calor ventilagdo mecanica tipo quasi-contracorrente

Sistema de desumidificagao com

revestimento de dessecante

Figura 3.7: AplicacOes de trocadores de calor e massa “ar-ar” em HVAC, extraidas de
ZENG et al. (2016)

Especificamente sobre a aplicacdo dos trocadores de placas fixas,
O’CONNOR et al. (2015) destacam que este € 0 modelo de recuperacdo mais utilizado,
e enfatiza vantagens como a auséncia de partes moveis, alto coeficiente de transferéncia
de calor, auséncia de contaminagéo cruzada, design compacto, possibilidade de controle
de congelamento (para climas frios), e que pode ser aplicado tanto como HRV quanto
como ERV. ZENG et al. (2016) destacam que “a efetividade tipica da transferéncia de
calor sensivel varia de 50% a 80%”.

Avaliando o percentual de recuperacdo em funcdo apenas da carga térmica do
ar exterior em edificios residenciais, TOMMERUP e SVENDSEN (2003) descrevem
um alcance de 90% em um sistema de recuperacdo associado com um sistema
descentralizado de ventilagdo mecanica. Destaca-se que esta ultima pesquisa foi
avaliada em uma regido de clima predominantemente frio. Por outro lado, COYDON et
al. (2015) apresenta resultados de eficiéncia superiores a 50% na aplicacdo de HRV em

climas mais variados, com um recuperador construido em arranjo de correntes opostas.
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Sobre o arranjo da troca de calor, as possibilidades sdo multiplas, porém
destacam-se as dificuldades dimensionais para aplicacdo do arranjo em contracorrente
citadas por LAMB (1982). NASIF et al. (2010) descrevem a aplicacdo de um ERV com
configuragdo mista de contracorrente e concorrente, com reducéo da area de troca, mas
permitindo ainda assim uma quantidade relevante de transferéncia de calor. Nesta
aplicacdo foi alcancada uma reducdo de 8% no consumo anual de energia em um clima
umido (MARDIANA-IDAYU e RIFFAT, 2011).

ZHANG (2009) avaliou um ERV de fluxo cruzado com configuragéo senoidal
das aletas, formando uma secdo “quase” triangular dos canais, e obteve efetividades de
0,78 e 0,7 considerando apenas a transferéncia de calor sensivel, para uma entrada de ar
externo a 35°C e 0,021 kg,/kg, e uma entrada de ar de exaustdo a 27°C e 0,012
kg,/kg,. LIU et al. (2017) apresentam uma avaliagdo semelhante para climas frios
obtendo 75% de eficiéncia na aplicacdo de HRV para uma entrada de ar de exaustdo a
20°C.

A questdo sobre a aplicacdo dos sistemas de recuperacdo em relacdo as zonas
climaticas também deve ser alvo de consideracdes. ASHRAE (2017f) apresenta uma
divisdo do diagrama psicrométrico em zonas climéaticas baseadas na comparacdo das
condicBes do ar exterior com uma referéncia tipica para o ar de exaustdo, baseado em
uma condic¢do de conforto tipica (t = 25°C, ¢ = 50%), indicando em que situagdes
onde o sistema de recuperacdo sensivel seria aplicavel para funcdes de aquecimento e
resfriamento, e onde nenhuma recuperagdo seria possivel, reproduzida na figura 3.8.
Entretanto, tal classificacdo é discutida por EL FOUIH et al. (2012); “No entanto, além
da falta de informacdes sobre 0 método usado para alcancar esses resultados, ndo é claro
se essas recomendac0es sdo baseadas em fatores econdmicos ou de limitagdo energética.
(...), até o momento, nenhum estudo relatou com preciséo os limites do uso da HRV em
sistemas com uma simples demanda de exaustdo e umidade na ventilacdo controlada
para edificios de baixa demanda de energia. Alem disso, € dificil comparar resultados de
diferentes estudos pois, em cada um deles, as condicBes de contorno diferem, assim

como os parametros do sistema e as caracteristicas do edificio”.
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Figura 3.8: Zonas térmicas em funcéo da aplicacdo do HRV: zona 1 — HRV aplicado
para reducéo da carga de resfriamento; zona 2 — HRV néo recomendado; zona 3 —
HRV aplicado para reducéo parcial da carga de aquecimento; zona 4 — HRV aplicado
para reducéo plena da carga de aquecimento; zona 5 — HRV aplicado para redugao
plena da carga de aquecimento, com necessidade de sistema de prevencéo ao
congelamento, adaptado de ASHRAE (2017f)

Sobre a aplicagdo em HVAC dos trocadores compactos com minicanais, a
maior parte das pesquisas apresentam as aplicagbes em condensadores de
condicionadores de ar residenciais, do tipo “de janela”, como as citadas por DIXIT e
GHOSH (2015). Esta referéncia também destaca que “o custo de fabricagdo e a auséncia
de uma “previsdo precisa de desempenho” dificultou seu uso comercial” e cita outras
aplicacbes de trocadores de minicanais em refrigeracdo e ar condicionado como
sistemas moveis de ar condicionado com gas R134a, condensadores de aménia
refrigerados a ar, sistemas de refrigeracdo por compressao de vapor e sistemas de
bombas de calor. Entretanto, verifica-se que alguns modelos comerciais e experimentais
de trocadores de calor ar-ar de placas fixas se enquadram na classificacdo de minicanais
proposta por KANDLIKAR e GRANDE (2003), como modelo de OGULATA e DOBA
(1997) que foi empregado no presente trabalho, constatando a aplicabilidade dos

trocadores de minicanais como HRV.
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3.6. Referéncias climatolégicas brasileiras

Como ja foi descrito, as propriedades psicrométricas do ar exterior sdo
fundamentais na area de HVAC. Estas propriedades sdo obtidas atraves da analise de
dados climaticos da localidade da instalagdo. ASHRAE (2017c) apresenta informagdes
climéticas “para projeto, dimensionamento, distribuicdo, instalacdo e comercializagdo
de sistemas de aquecimento, ventilacdo, equipamento de ar condicionado e de
desumidificacdo, bem como outros processos relacionados a energia em areas
residenciais, agricolas, comerciais e aplicacdes industriais”, e apresenta parametros
climéticos para projeto classificados como “condi¢des de projeto de aquecimento e
umidificacdo”; “condicdes de projeto de resfriamento, desumidificacdo e entalpia™; e

“condigdes extremas”.

O conceito de aplicacdo destas condicdes se define em dados de temperatura e
umidade de verdo e inverno, definidas nos meses mais quentes e mais frios da
localidade, onde sdo apresentadas frequéncias anuais de 0,4%, 1% e 2%, para a
probabilidade de condicdes superiores para 0 verdo; e 99,6% e 99% para probabilidade
de condicGes superiores para o inverno, em relagdo aos dados informados. Para projetos
de aquecimento e resfriamento, a temperatura de bulbo seco é dada como propriedade
de referéncia. J& em projetos onde o objetivo € o controle da umidade, a referéncia
empregada é a temperatura de bulbo Umido ou a de ponto de orvalho, sendo indicada a
temperatura de bulbo seco coincidente. A tabela 3.2 transcreve estes dados de projeto
referentes ao Aeroporto do Galedo no Rio de Janeiro (22,910S — 43,244W — 9m de
altitude), reproduzidas do apéndice | de ASHRAE (2017c). Esta referéncia também
apresenta dados compilados para mais de 8000 localidades do planeta, relacionados ao
projeto de pesquisa RP-1699 da ASHRAE desenvolvido por ROTH (2017).
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Tabela 3.2 Propriedades do ar exterior utilizadas como dados de entrada de projetos

para o Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro, extraidas de ASHRAE (2017c)

) ) Frequéncia Dados de entrada para o
Tipo de projeto )
anual ar exterior
) 99,6% t =14,9°C
Aquecimento
99% t =15,9°C
t =36,9°C
0,4%
t* = 25,0°C
) t = 35,2°C
Resfriamento 1%
t* = 24,8°C
t = 34,0°C
2%
t* = 24,8°C
t =32,1°C
0,4%
: t* = 28,0°C
Alta umidade
t = 33,3°C
1%
t* =27,3°C
tap = 27,0°C
0,4% t = 30,0°C
w = 22,8kg,/kg
Baixa umidade .
tap = 26,2°C
1% t = 29,2°C
w = 21,6kg,/kg,

ABNT (2008) também apresenta estes dados para projeto e cita que a
frequéncia anual é definida pela escolha do projetista, de acordo com a aplicacdo do
sistema e da edificacdo. Dentre as opcbes de projeto, € também do projetista a
responsabilidade da associacdo entre as opcdes dadas e qual serd o parametro efetivo
aplicado ao dimensionamento do sistema. MORRIS (2003) indica, para o caso de
sistemas com tratamento dedicado do ar exterior (DOAS), o emprego da condicdo de
projeto de alta umidade, pois esta condicdo esta relacionada ao pico de entalpia do ar
exterior (ASHRAE, 2017c). Segundo ABNT (2008) esta condi¢do também se aplica

45



para sistemas com altas taxas de ar exterior, sistemas de resfriamento evaporativo e ao

dimensionamento de torres de resfriamento.

Outro tipo de avaliagdo que necessita essencialmente da condicdo do ar
exterior é a simulagdo operacional dos sistemas de HVAC. Uma das ferramentas de
simulacdo mais utilizadas nesta area € o software ENERGY PLUS, desenvolvido pelo
Departamento de Energia dos Estados Unidos (DOE). Dentre as suas vinte fontes de
dados climaticos indicados em DOE (2018), destacam-se algumas referentes ao Brasil,
como os dados do INMET (Instituto Nacional de Meteorologia), e dos projetos SWERA
(Solar and Wind Energy Resource Assessment) e TRY (Test Reference Year).

Os dados do INMET consistem em um conjunto de 411 arquivos climéticos de
municipios brasileiros, elaborado pelo prof. Mauricio Roriz, com base em estacfes
meteoroldgicas do INMET entre os anos de 2000 e 2012, como parte das atividades do
Grupo de Trabalho sobre Conforto e Eficiéncia Energética de Edificacdes, constituido
no ambito da ANTAC, Associacdo Nacional de Tecnologia do Ambiente Construido.
Este grupo de trabalho se propBe a realizar a revisdo do Zoneamento Bioclimatico
Brasileiro, incluido na norma brasileira 15220 (ABNT, 2005), utilizado como fonte para
estratégias de condicionamento térmico (RORIZ, 2012). LAMBERTS et tal. (2015)
destacam que muitas lacunas e interrupgdes foram encontradas nas medigdes destas

estacoes.

O SWERA trata-se de um projeto financiado pelo Programa das Nagdes
Unidas para 0 Meio Ambiente (PNUMA), que tem desenvolvido informacgdes de alta
qualidade sobre os recursos de energia solar e edlica em catorze paises em

desenvolvimento, apresentando dados tipicos por hora do ano (DOE, 2018)

O TRY consiste em “um arquivo climatico formado através de uma
metodologia baseada na eliminacdo de anos cujos dados contém temperaturas medias
mensais extremas, até que se obtenha apenas um ano de dados médios” (GOULART,
1993). O TRY aplicado para as dezessete maiores capitais do Brasil foi formatado pelo
LABEEE, Laboratério de Eficiéncia Energética em Edificacdes da UFSC, Universidade
Federal de Santa Catarina, através do relatorio RT200504 (CARLO, 2005).

LAMBERTS et tal. (2015), apresentam graficamente as temperaturas médias

anuais do Rio de Janeiro nos trés formatos citados, reproduzidas na figura 3.9.
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Figura 3.9 VariacOes das temperaturas médias para o Rio de Janeiro sob trés
diferentes fontes de dados climaticos, adaptado de LAMBERTS et tal. (2015)

Estas informacdes visualizadas nos graficos podem ser obtidas para datas mais

recentes para localidades brasileiras que possuem estacGes meteoroldgicas de superficie

e altitude do &mbito do SISCEAB, Sistema de Controle do Espaco Aéreo Brasileiro. No

sitio do ICEA, Instituto de Controle do Espaco Aéreo, é possivel realizar consulta de

informagdes no Sistema de Geracao e Disponibilizacdo de Informacg6es Climatologicas,

estabelecendo a modalidade desejada para pesquisa nos seguintes formatos:

- média em meses seguidos;
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- média de um mesmo més em anos seguidos;
- média de uma mesma hora em meses seguidos; e
- média de todas as horas de um mesmo més em anos seguidos.

Estes formatos sdo aplicaveis para obtencdo de médias de temperaturas de
bulbo seco, temperaturas de ponto de orvalho, umidades relativas e pressdes. Como
exemplo, as figuras 3.10 e 3.11 reproduzem os resultados das médias de temperatura e
umidade relativa de todas as horas do més de fevereiro dos anos de 2008 a 2017,

relativos as medicdes realizadas na Estacdo Meteoroldgica de Superficie do Aeroporto
do Galedo.
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Figura 3.10 Médias horarias das temperaturas de bulbo seco de fevereiro medidas no

Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptado de ICEA (2018)
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Figura 3.11 Médias horarias das umidades relativas de fevereiro medidas no Aeroporto
do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptado de ICEA (2018)

Assim, entende-se como viavel a avaliagdo de sistemas de HVAC nas
condigdes de projeto utilizando os dados referenciados em ASHRAE (2017c); e nas
condigdes operacionais sujeitas a variagdo climética utilizando as médias horarias de
temperatura e umidade do ar exterior do banco de dados do ICEA, devido sua
atualidade em relacdo a estacdo meteoroldgica do Aeroporto do Galedo, um dos dois
locais comuns do Rio de Janeiro verificados nas referéncias ASHRAE (2017c) e ABNT
(2008). A figura 3.12 indica que o Rio de Janeiro esta situado na zona bioclimética 8,
que representa 53,7% do territorio brasileiro (ABNT, 2005), demonstrando a relevancia

que a aplicacgéo desta localidade representa no contexto nacional.
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Figura 3.12 Zoneamento bioclimético brasileiro, adaptado de ABNT (2005). O detalhe

indica a classificacédo do Rio de Janeiro na zona bioclimatica 8 (Z8)
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4. VALIDACAO DO MODELO DE CALCULO PSICROMETRICO

Conforme citado na revisdo bibliografica, a abordagem de tratar o ar imido
como uma mistura de gases reais pode ser empregada como ferramenta para aplicacédo
do método de analise exergética nos processos psicrométricos. Sendo assim, foi
desenvolvido para a presente pesquisa um programa em MATLAB para realizacdo dos
calculos das propriedades psicrométricas do ar umido nos sistemas analisados e também
para descri¢do grafica dos processos em cada equipamento ou dispositivo empregado,
aplicando a abordagem de gas real, conforme a sequéncia de célculos indicada em
OLIVIERI et al. (1996).

Para a validacdo das propriedades calculadas no programa desenvolvido foram
utilizadas a razdo de umidade (w), entalpia (h), entropia (s) e volume especifico (v),
sendo os resultados comparados com os valores indicados por GATLEY (2013) para
comparacao e testes de precisdo de modelos e programas de calculo psicrométrico. As
tabelas com as comparagdes citadas e o0s desvios percentuais verificados séo
apresentadas no anexo B desta dissertacdo. Devido ao fato de que o0s objetivos
especificos desta pesquisa sdo as condi¢des da cidade do Rio de Janeiro, a validagéo se
limitou aos resultados de propriedades ao nivel do mar (P, = 101,325 kPa), e aos
dados de entrada compativeis com o intervalo de temperatura termodindmica 273,15 <
T < 322,15.

A comparagdo apresentou desvio percentual maximo na razdo de umidade,
indicado na tabela B.1 como —1,29% para o ar umido na condicdo t = 25°C; t* =
10°C. Nos calculos de entalpia e entropia, 0os desvios maximos foram de 0,3%,
conforme indicam as tabelas B.2 e B.3. Assim € possivel afirmar que o célculo de
propriedades baseado nas equacfes de estado de gases reais segundo a metodologia

descrita em OLIVIERI et al. (1996) apresenta resultados bastante precisos.
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5. DESCRICAO E BALANCOS DOS SISTEMAS DE HVAC

Neste topico sdo descritos os sistemas de HVAC analisados na pesquisa com
intuito de compara-los com um sistema com recuperacdo de calor sensivel atraves da
anélise exergetica. Sdo apresentadas as formulag¢Bes dos seus balancos de propriedades,
parametros energéticos e eficiéncias exergeéticas, finalizando com a descri¢do do proprio

sistema com recuperacéo de calor sensivel.
5.1. Sistema com unidade de tratamento de ar convencional

Uma unidade de tratamento de ar (UTA), definida na se¢do 3.1, sera
contextualizada nesta descrigdo para uma aplicacéo tipica para as regides tropicais, onde
¢ predominante a necessidade de suprir a carga de resfriamento. Considerando a
necessidade de atendimento de uma demanda de renovacdo do ar, a carga de
resfriamento apresentard componentes interno e externo, sendo este Gltimo proveniente
do fluxo de ar exterior admitido pelo sistema. A figura 5.1 representa um volume de

controle deste sistema indicando seus fluxos de massa de ar.

__________________________________________

1 Médulo de mistura 2 Médulo de resfriamento 3 Mddulo de reaquecimento

Figura 5.1 Volume de controle do sistema com UTA convencional

Conforme a figura 5.1 indica, a UTA convencional adotada nesta pesquisa
serd analisada em trés secOes especificas de acordo com suas fungbes: o modulo de
mistura, onde serd processada a mistura adiabatica entre os fluxos de ar exterior (OA) e
de ar recirculado (RA); o mddulo de resfriamento, composto por uma serpentina de

agua gelada (EAG — entrada de agua gelada, SAG — saida de agua gelada), onde o ar
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renovado (VA) resultante da mistura realizada no modulo anterior é resfriado e
desumidificado, gerando o fluxo de condensado m,,; € 0 mddulo de reaquecimento,
composto por resisténcia elétrica, aplicada para evitar que o ar seja insuflado no recinto
(SA) a uma temperatura muito reduzida, se assim for necessario, promovendo o
aquecimento sensivel do ar que sai do modulo de resfriamento (LA). Esta ultima

necessidade € tipica em aplicacBes de carga latentes mais relevantes.

Observa-se que 0 modelo omite ventiladores e filtros. O motivo desta omissdo
€ que na comparacdo entre 0s sistemas no estudo de caso analisado nesta pesquisa, 0S
efeitos destes dispositivos serdo considerados como um ponto comum entre todos 0s
sistemas. Isto se sup@e, verificando que a aplicacdo dos filtros se dara sobre 0 mesmo
contexto de condic¢des de qualidade do ar interno, definidas conforme o projeto, bem
como a aplicacdo dos ventiladores em relagédo a uma uniformizacdo das condicdes de

distribuicédo do ar, definida pela rede de dutos e seus acessorios.

Assim, a modelagem citada permite a definicdo dos balancos de massa,
energia, entropia e exergia, aplicaveis a cada um dos modulos definidos para o sistema
de modo similar a aplicacdo realizada por RATLAMWALA e DINCER (2013) e
DINCER e ROSEN (2015), nos sistemas de equacdes 5.1, 5.2 e 5.3:

- Modulo de mistura:

Balanco de massa de ar seco: Mgy + Mog = Myy

Balanco de umidade: MpaWgra + MpaWoa = MyaWya
Balanco de energia: Mpahra + Moahoa = Myahya
Balanco de entropia: MraSra + MoaSoa + Sgermis = MyaSva
Balanco de exergia: TMRra€Xpa + MopeXoa + EXgestmis = MyaeXya

(5.1a, b, c,d, e)

-Maodulo de resfriamento:

Balanco de massa de ar seco: My = Mgy
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Balanco de umidade:

Balango de energia:

Balanco de entropia:

Balango de exergia:

MygWyyg = MgaWsyq + My,
My shya + Mychpac

= Mgahgg + Mychsac + My hy,

MyaSya + MacSgac + Sger,resf

= MgsySsa + MygSsac + My Sw
Mygeya + MyceXgac

= Mgp€Xs4 + Myce€Xsac

+ myexy, + EXgest resf

(5.2a,b,c, d, e)

Nota: substitui-se o subscrito “SA” pelo “LA” para um sistema com o moddulo de

reaquecimento operando, identificando que o fluxo de saida do moédulo de resfriamento

sera reaquecido antes de ser insuflado no recinto.

- Mddulo de reaquecimento:

Balanco de massa de ar seco:
Balanco de umidade:

Balango de energia:

Balanco de entropia:

Balanco de exergia:

Mmpg = Mgy
MpaWra = MgyWsy
Mpahpa + Qreaq = Mgahsa

. Qreaq . .
MpaSpa + T + Sgerreaqg = MsaSsa
sA

. - To
mpaexps + Qreaq (1 - E)

= Mgp€Xsy + Exdest,reaq

(5.3a,b,c,d, e)
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Assim, a capacidade total de resfriamento requerida é definida exatamente
como taxa de remocdo de calor do sistema na equacdo 5.4, e as taxas de geracdo de

entropia e de destruicdo de exergia pelo sistema, conforme as equacdes 5.5 e 5.6:

QUTA = mSA(hVA - hSA)

(5.4)
Sger,UTA = Sger,mis + Sger,resf + Sger,reaq
(5.5)
EXgestura = EXqestmis + EXaestress + EXdestreaq
(5.6)

A taxa de destruicdo de exergia é confirmada na andlise do volume de controle do
sistema completo, através dos fluxos de fronteira. A equacdo 5.7 traz a formulagdo desta

definicéo:
EXgestura = Moa€Xpa + MpaeXpy — MgpeXsy + My (€Xpac — €Xsag) — MyeXy,
(5.7)

Finalmente, a avaliacdo da eficiéncia exergética da UTA convencional é aplicada
conforme a equagdo 5.8, onde o sistema € identificado como um trocador de calor cujo
fluido “frio” ¢ a agua gelada e 0 “quente” € 0 ar Umido processado. Tal raciocinio
consiste na aplicagdo da formulacdo de eficiéncia proposta equagéo 3.62 e do estado de

referéncia descrito pela equacédo 3.59.

_ EXgest,ura
Mg (€Xpag — €Xsag)

Nex,uta = 1

(5.8)

Destaca-se que a analise somente pode ser desenvolvida conforme descrito até
aqui se forem definidos pardmetros operacionais da serpentina de agua gelada. O
principio basico destes sistemas consiste em fixar as temperaturas ou entalpias de

entrada e saida da agua gelada pelas serpentinas de modo que as condicdes de operacao
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das unidades de resfriamento de liquido (URL), ou chillers, operem da forma mais

constante possivel.

Uma das técnicas mais comuns aplicadas em sistemas de HVAC prediais para
atingir esta meta € a aplicagdo do regime de vazao varidvel do sistema de agua gelada.
A figura 5.2 representa de forma simplificada este tipo de operacgdo. Os controladores
recebem informacgGes de sensores de temperatura da dgua gelada na saida das UTA,
visando corrigir as variacdes energeticas através da variacdo da vazdo. Para isto, a
informacdo sobre esta variacdo é repassada as bombas de rotacdo varidvel do circuito
secundario (BAGS). A massa de agua gelada que ndo € demandada por estas bombas, é
reconduzida as URL atraves de uma tubulacédo de “by-pass”, pela atuacdo constante das
bombas do circuito primario (BAGP). Outro sensor de temperatura no circuito primario
atua sobre o circuito de refrigeracdo das URL, podendo desliga-las ou fazé-las operar
em carga parcial, caso a demanda térmica esteja reduzida. Toda esta l6gica é
plenamente reversivel conforme o aumento da demanda térmica das zonas atendidas, e
apresenta uma operacao eficiente quando possui um sistema de controle adequado e um

balanceamento hidrénico bem executado durante a instalacdo e nos periodos de

O
O 1 %?.

BAGS
Ipaihd
URL by-pass g
H oum

¢ &
-

BAGP

manutencéo.

URL

Figura 5.2 Esquema de operacdo do sistema de 4gua gelada de vazao variavel
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Trazendo esta técnica de projeto para aplicagdo da analise da exergia no “lado
ar” do sistema, torna-se possivel padronizar as propriedades termodinamicas de entrada
e saida da agua gelada na serpentina de resfriamento, e consequentemente obter valores
de vazéo de &gua gelada através do balanco de energia do mddulo de resfriamento da
UTA, de acordo com a situagdo de projeto, ou de condigdes operacionais especificas,

considerando a variagdo de cargas do sistema.

O balanco de energia citado também possui um termo referente a energia
removida pela desumidificacdo presente no processo, caracterizada pela formacéo do
condensado na superficie da serpentina de resfriamento. Nenhuma condensacdo
ocorrera até que a corrente de ar proxima a superficie da serpentina atinja o ponto de
orvalho. Porém, a temperatura de saida da agua condensada € uma variavel que muitos
autores simplificam, considerando-a como igual a temperatura da corrente de ar na saida
do modulo de resfriamento, embora tal hipotese ndo possa ser verificada sem uma
analise especifica da serpentina de resfriamento. Assim, nesta pesquisa, a temperatura
do condensado sera considerada a média aritmética das temperaturas de entrada e saida
de &gua gelada, que por sua vez serdo aplicadas com valores tipicos de projeto,
conforme descrito nas equacdes 5.9a, b, e c.

tEAG = 70C tSAG = 12,50C

_ tpac t tsac

" 2 = 9,75°C

(5.9a, b, ¢)

Esta interpretacdo tem como base o fato de que o condensado ainda mantém
contato com a superficie da serpentina, o que pressupde a continuidade de uma
transferéncia de calor indireta entre condensado e dgua gelada, ou seja, a conducéo de
calor ocorre do condensado para a parede de tubo da serpentina e desta para a corrente
de agua gelada. Logo, as temperaturas estabelecidas para a agua gelada como condicao
de projeto, também sdo consideradas limites para a temperatura do condensado.
Independente desta aplicacdo, a irrelevancia energética da condensacdo sobre a carga
requerida a serpentina é senso comum entre projetistas de HVAC, a ponto de

desprezarem tal parcela nos calculos de dimensionamento de sistemas.
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5.2. Sistema com unidade de tratamento de ar com registro (damper) de desvio

Uma modificacdo aplicada para melhorar o desempenho do sistema com UTA
convencional é o emprego de um desvio do ar de recirculagdo (RA) para jusante da
serpentina de resfriamento, conforme representado na figura 5.3. Estes desvios séo
possiveis com o emprego de acessérios conhecidos como dampers ou registros

instalados na rede de dutos ou no gabinete das UTA.

My
| |
| |
| |
Moy ! Mya Mmra 'Msa
_— _— _ = —_— =
| |
: 1 2 3 :
| |
Do e il o joi i s P i et e (i ) e e e N i e S i |
. Mac My .
fraMRa (1-fra) Mga
mpga
1 1°Modulo de mistura 2 Modulo de resfriamento 3 2°Mddulo de mistura

Figura 5.3 Volume de controle do sistema UTA com damper de desvio

AZEVEDO (2013) destaca gue este sistema pode ser aplicado em zonas com
regime de carga parcial e como alternativa em relacdo aos sistemas de reaquecimento.
Sobre esta primeira aplicacdo, as cargas internas de recintos ou zonas podem
eventualmente variar, bastando simplesmente uma alteragdo de condi¢des de algumas
das suas fontes de calor, como o desligamento de equipamentos ou lampadas, reducao
de ocupantes ou a propria variacdo didria do clima, alterando os ganhos da envoltéria.
Assim, a abertura do desvio do fluxo de ar de recirculagcdo permite que seja reduzida a
carga sobre a serpentina de resfriamento de modo proporcional a variagdo destas cargas

internas.
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A utilizagdo do desvio como alternativa ao reaquecimento € indicada em
sistemas de resfriamento, onde normalmente t,, > tz4. Nesta aplicacdo, a condi¢do do
ar na entrada da serpentina de resfriamento passa ter um incremento energético se
comparada a um sistema convencional, devido a alteracdo da proporcdo do ar exterior
(OA) no modulo de mistura, que cresce ndo pelo aumento da sua vazdo, fixada nas
condigOes de projeto em sistemas de vazdo constante, mas pela reducdo da vazéo de
recirculacdo. As condic¢des de insuflacdo também sdo alteradas, porém ndo mais atraves
de um processo de aquecimento sensivel, mas devido a uma segunda mistura adiabatica,
ocorrida a jusante do moédulo de resfriamento. Isto significa que o reaquecimento é
obtido sem uma nova fonte de energia acoplada ao sistema, além das necessarias para
prover o fluxo de massa de ar pelos ventiladores e as associadas ao resfriamento, ja

operantes na UTA convencional.

O funcionamento deste tipo de sistema ocorre do seguinte modo: o damper da
admissdo de ar exterior permanece aberto permitindo o fluxo requerido de renovacao,
enquanto os dampers de retorno podem ser controlados conforme a varia¢do das cargas
internas. Numa aplicacdo em que a variagdo ndo seja relevante, ndo havera necessidade
da variacdo de abertura dos dampers de retorno em relacéo as condicOes estabelecidas
no projeto. Nos sistemas de equacdes 5.10, 5.11 e 5.12 é possivel verificar as equacdes

dos balancos de massa, energia, entropia e exergia do sistema com damper de desvio.

- Mbdulo de mistura na entrada da UTA:

Balanco de massa de ar seco: fraMpa + Mpys = My,
Balanco de umidade: fRATMRAWRA + MoaWoa = MyaWy4
Balanco de energia: fraMrahra + Moahoa = Myshya
Balanco de entropia: fraMgaSra + MoaSoa + Sgermisi = MyaSya
Balanco de exergia: fraMga€Xpa + MpaeXxpa + Exdest,mis,i

= My eXyy

(5.10a, b, ¢, d, €)
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-Maddulo de resfriamento:

Balanco de massa de ar seco: Myyg = Mpy
Balanco de umidade: MygWya = MpaWra +my,
Balanco de energia: My ahya + Muchieac

= Mpahpa + Mychsae + My hy

Balanco de entropia: My aSya + MagSgac + Sger resf

= MpaSLa + MyGSsac + MySw

Balanco de exergia: My geXya + MyceXpac
= MyseXp4 + MygeXsa

+ mwexw + Exdest,resf

(5.11a, b, c,d, e)

- Mbdulo de mistura na saida da UTA:

Balanco de massa de ar seco: (1 — fra)mga + 1My 4 = Mgy
Ba|an(;0 de Umldade (1 - fRA)ThRAWRA + mLAWLA = ThSAWSA
Balango de energia: (1 — fra)Mgahgra + Myghpg = Mmgahgy
Balanco de entropia: (1 = fra)MraSpa + MpaSpa + Sgermiso
= Mg4Ssa
Balanco de exergia: (1 — fra)Tgaexga + Myaexpa + EXqest miso
= Mgy€Xsy

(5.12a, b, c, d, e)
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Sendo fr4 0 fator de desvio do ar recirculado dentre os dois modulos de mistura.

Por fim, definem-se as taxas de remocdo de calor, de geracdo de entropia e de
destruicdo de exergia nas equacdes 5.13, 5.14 e 5.15 sob as mesmas premissas de
projeto do sistema de agua gelada (temperaturas de entrada e saida conforme equacao

5.9). A eficiéncia exergética deste sistema também € definida conforme a equacéo 5.8.

QUTA = mSA(hVA - hLA)

(5.13)
Sger,UTA = Sger,misl + Sger,resf + Sger,misll
(5.14)
EXgestura = EXaestmist + EXaestresf + EXdestmist
(5.15)

5.3. Sistema com unidade dedicada ao tratamento do ar exterior

A ideia béasica do emprego de um DOAS (“Dedicated Outdoor Air Systems”),
consiste “na divisdo da carga de resfriamento, onde uma unidade é empregada
exclusivamente para o tratamento da alta carga latente externa, engquanto unidades
terminais sdo instaladas nas zonas, tratando a alta carga de resfriamento sensivel do ar
interno” (MORRIS, 2003). Esta unidade externa, o DOAS, é dimensionada conforme as

taxas de renovagéo do ar exigidas no projeto.

Uma técnica de projeto coerente consiste na majoracdo da capacidade de
desumidifcacdo do ar exterior pelo DOAS, de modo a remover o0 maximo de carga
latente da zona atendida. A descricdo deste método de selecdo por MORRIS (2003)
consiste na identificagdo do estado de saida do ar exterior tratado pelo DOAS,
denominado CA (“conditioned air”), a partir da determinacéo da sua razdo de umidade,

conforme equacdo 5.16, aplicando a carga térmica latente da zona atendida (RLH).
RLH = mOAh?v(WRA — wca)

(5.16)
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A reducéo da temperatura do ar exterior pode ser definida pelo projetista como
a temperatura de saturacdo para razdo de umidade obtida, ou arbitrada em casos em que
esta seja considerada baixa demais, necessitando assim de um modulo de
reaquecimento. Esta opcdo é empregada quando o ar exterior tratado pelo DOAS é
insuflado diretamente no recinto, ndo sendo desejado que um fluxo muito seco e frio
que cause desconforto aos ocupantes. ANSI ASHRAE 90.1 (2016) traz diversas
ressalvas sobre este tipo de aplicacdo devido perda de eficiéncia relacionada ao uso do

reaquecimento.

Em ASHRAE (2017f) sdo apresentados 0s arranjos possiveis para um sistema
com DOAS, caracterizando vantagens e desvantagens de cada um deles, de modo que
decisdo sobre qual aplicar cabe ao projetista. Destaca-se que 0s arranjos que apresentam
a mistura do ar exterior pré-resfriado pelo DOAS (CA) com a recirculacdo (RA) tendem
a evitar o problema do reaquecimento. Este arranjo serd abordado nesta pesquisa, pois,
além de evitar o reaquecimento, permite a identificacdo especifica dos estados do ar,
sendo ilustrado na figura 5.4, consistindo o DOAS em um mddulo de resfriamento do ar
exterior, associado a um conjunto de tipico da UTA convencional, formado por modulo
de mistura e de resfriamento. Este sistema ser4 denominado na pesquisa como
“DOAS+UTA”.

Mag,poAs Myg,uta

MagG,poAs Mw poas !

1 DOAS 2 Modulo de mistura 3 Mddulo de resfriamento

Figura 5.4 Volume de controle do sistema DOAS+UTA
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A sequir, o0s sistemas de equagdes 5.17, 5.18 e 5.19 descrevem os balangos
como nos sistemas anteriores, e definem-se as taxas de calor removido no DOAS e na
UTA, de geracdo de entropia e de destruicdo de exergia do sistema completo nas
equagdes 5.20, 5.21, 5.22 e 5.23. A eficiéncia exergética pode ser quantificada de modo
similar aos casos anteriores para a UTA e para o DOAS, como descrevem as equagoes
5.24 e 5.25.

-DOAS (mddulo de tratamento do ar exterior):

Balanco de massa de ar seco: Moa = Mcy
Balango de umidade: MpaWoa = McaWca + My, poas
Balanco de energia: Moahoa + Mag poasheac

= Meahca + Myg poashsac

+ My, poashw

Balanco de entropia: MoaSoa + MaG,poasSEac T Sger,DOAS
= McaSca + Mag poasSsac

+ My, poasSw

Balanco de exergia: Mpa€Xpa + Mag poas€Xeac
= McaeXca + Myg poas€Xsac

+ my, poaseXw + EXgest,poas

(5.17a, b, c,d, e)

- Mbdulo de mistura da UTA:

Balanco de massa de ar seco: Mpa + Meyg = Myy

Balanco de umidade: MRAWRA + McaWca = My Wyg
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Balanco de energia: Mpahpa + Meahca = Myahya

Balanco de entropia: MraSra + McaSca + Sgermis = MyaSva

Balanco de exergia: Mpa€Xpa + MeaeXea + EXgestmis = MyaeXya
(5.183, b, c, d, €)

-Madulo de resfriamento da UTA:

Balanco de massa de ar seco: My = Mgy
Ba|an(;0 de Umidade: mVAWVA = ﬁlSAWSA + mW‘UTA
Balanco de energia: My ahya + Myg yraheac

= Mgahsa + Mg urahsac

+ my, yrahw

Balanco de entropia: MyaSya + MaguraSeac + Sger,resf
= MgaSsa + Mag,uraSsac

+ My, yTaSw

Balanco de exergia: My a€Xya + Mg uTa€XEAG

= Mgp€Xsa + Myg,uTaCXs4G

+ My, uTA€Xw + Exdest,resf

(5.193, b, ¢, d, e)

QDOAS = Moa (hOA - hCA)

(5.20)
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QUTA = mSA(hVA - hSA)

(5.21)
Sger,UTA = Sger,mis + Sger,resf
(5.22)
EXgestura = EXqestmis + EXaest resf
(5.23)
Nexpons = 1 — = Exdest,DOAS
' Mac,poas(€XEac — €Xsac)
(5.24)
Mexura =1 —— Exdest,UTA
' Mag,ura(€Xeac — €Xsac)
(5.25)

Considerando o volume controle do sistema DOAS+UTA, definem-se taxa de
destruicdo de exergia e a eficiéncia exergética deste sistema nas equacdes 5.26 e 5.27,

determinados segundo 0os mesmos critérios dos sistemas anteriores:

Exdest,sistema = Exdest,DOAS + Exdest,UTA

(5.26)

Exdest,sistema

Nex,sist =1—-— ;
exsistema (mAG,DOAs + mAG,UTA)(exEAG — eXsac)

(5.27)
5.4. Sistema com recuperacao de calor sensivel

Conforme descrito na revisao bibliografica, o HRV atua na transferéncia de
calor entre as correntes de ar exterior e de exaustdo, sem mistura entre estas,

caracterizando-se como um trocador de calor de placas fixas que formam uma superficie
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de transferéncia, de acordo como o modelo indicado em OGULATA e DOBA (1997). A
associacdo deste dispositivo com uma UTA, formando um unico sistema de HVAC
(HRV+UTA), é representada na figura 5.5.

MEex
R B
I
3 I
Moa | Mog* Myy
— —_— —_—
k 2 3
|
|
Mgx Mpa

1 HRV 2 Médulo de mistura 3 Mddulo de resfriamento 4 Mddulo de reaquecimento

Figura 5.5 Volume de controle do sistema HRV+UTA

O sistema de equacOes 5.28 é aplicavel ao HRV, com a identificacdo das
condigdes resultantes dos processos sensiveis sobre o ar exterior e o ar de exaustdo. A
corrente de exaustdo, que nédo foi efetivamente utilizada em nenhum dos outros sistemas
citados, possui importante papel no sistema de recuperacdo, pois atua como meio de
rejeicdo da carga sensivel de ar exterior. Assim, ela € identificada como um fluxo que
deixa o recinto na condi¢do “RA”, e recebe um incremento de calor sensivel no HRV,
aumentando de temperatura de modo a se caracterizar a condicdo descrita pelo subscrito
“EX”. Ja o ar exterior “OA” ¢ pré-resfriado pela perda desta mesma quantidade calor
sensivel no HRV e admitido pelo modulo de mistura da UTA, cuja condicdo é

identificada no subscrito “OA*”.

Balancos de massa de ar seco Mo + Mpy = Moy +Mgy
Ba|anQO de umidade mOAWOA + ThRAWRA = ﬁlOA*WOA* + mEXWEX
Ba|an(;0 de enel’gla ThOAhOA + ThRAhRA = ThOA*hOA* + mEthX

66



Balango de entropia MoaSoa + MraSra + Sger Hrv

= Mpg*Soa* + MgxSEx

Balanco de exergia Mpa€Xpa + MRa€Xpa
= Moy*e€Xpyr + MpxeXgx

+ EXgest HRv

(5.28a, b, c, d, e)

Interpretando estas equacdes e identificando que, pela auséncia de mistura
entre os fluxos no HRV, as razdes de umidade ndo se alteram neste dispositivo (wgy =
Wga € Wpoa = Wpyu+), de modo que as taxas de transferéncia de calor, geracdo de

entropia e destruigéo de exergia do HRV séo descritas como:

QHRV = m(hOA - hOA*)

(5.29)
Sger,ury = M(Soa* + Sgx = Soa — Sra)
(5.30)
EXgest ury = M(eXpa + €Xpa — €Xpaz — €Xgx)
(5.31)

onde m teve o subscrito omitido devido a igualdade entre os fluxos de massa no HRV.

Assim, destaca-se que a transferéncia de calor também se caracteriza como
gerador de processos irreversiveis, como destacou OLIVEIRA Jr. (2013). A outra
quantificacdo que comprova numericamente este conceito € a eficiéncia exergética do
HRV, que serd escrita como uma aplicacdo da eficiéncia exergética de trocadores de
calor indicada em DINCER e ROSEN (2015) na equagéo 5.32.
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_ EXgest Hrv
Th(exOA + exRA)

Nex,ury = 1

(5.32)

Sobre a UTA, esta serd apresentada dividida em trés mddulos, de mistura, de
resfriamento e de reaquecimento, indicados na figura 5.5, idéntica a UTA convencional
da secdo 5.1. A possibilidade de aplicagdo do modulo de reaquecimento € vélida, pois
diferente do que ocorre no sistema com DOAS, o HRV né&o atua sobre cargas latentes.
Entretanto, o grande beneficio deste arranjo € identificado na composicdo do ar
renovado “VA”, composto pela mistura entre o ar exterior pré-resfriado e o ar
recirculado, resultando na reducdo da carga de resfriamento sensivel da serpentina. Os
sistemas de equacdes 5.33, 5.34 e 5.35 registram os balangos de propriedades do ar na
UTA associada ao HRV.

- Modulo de mistura:

Balanco de massa de ar seco: Mpa + Mog = Myy
Balanco de umidade: MpaWra + MoaWoar = MyaWya
Balanco de energia: Mgahga + Moarhoas = Myghyy
Balanco de entropia: MgraSra + Moa*Soa* + Sgermis = MyaSya
Balanco de exergia: MpaeXra + Moa €Xoar + Exdest’mis

= MypeXyy

(5.33a, b, c,d, e)

-Madulo de resfriamento:

Balanco de massa de ar seco: My = Mgy

Balanco de umidade: MyaWyg = MgaWsa + My,
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Balanco de energia: Mmyahya + Myachipac

= Mgahsa + Myghsa + My hy,

Balanco de entropia: MyaSya + MagSeac + Sger ress

= MgySsa + MysSsac + My Sy

Balango de exergia: My a€Xya + MygeXpac
= MgyeXsy + MyceXsac

+myex,, + Exdest,resf

(5.34a, b, c,d, e)

Nota: substitui-se o subscrito “SA” pelo “LA” no sistema de equagdes 5.34 para um
sistema com o modulo de reaquecimento operando, identificando que fluxo de saida do

modulo de resfriamento sera reaquecido antes de ser insuflado no recinto.

- Mddulo de reaquecimento:

Balanco de massa de ar seco: My = Mgy

Balanco de umidade: My AW g = MgaWsy

Balango de energia: Mpahia + Qreaq = Msahsa

Balango de entropia: , Qreaq . ,
MmpSpa + ﬂ + Sger,reaq = MgpSsa

Balanco de exergia:

. : To
mppexps + Qreaq (1 - m)

= MgaeXsa + EXgest reaq

(5.35a, b, c, d, e)
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As taxas de remocdo de calor, geracdo de entropia e destruicdo de exergia, € a
eficiéncia de exergética da UTA podem ser obtidas com as mesmas equacdes 5.4, 5.5,
5.6 e 5.7 aplicadas ao sistema convencional, considerando 0os mesmos parametros da
rede de &gua gelada. Porém, considerando o volume de controle que compreende todo o
sistema, formado por HRV e UTA, definem-se as equacdes 5.36 e 5.37:

Exdest,sistema = Exdest,HRV + Exdest,UTA

(5.36)

Exdest,sistema

Nex,sistema = 1-—-
Mg ura(€Xpag — €Xsag)

(5.37)

Assim, com o levantamento de parametros, taxas e eficiéncias comuns para
cada tipo de sistema citado, € possivel realizar uma analise comparativa entre eles,

verificando-os sobre um mesmo estudo de caso, descrito na proxima sec¢éo.
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6. ANALISES E RESULTADOS
6.1. Caracterizacdo do estudo de caso

A exemplo de outros estudos sobre sistemas de HVAC como NGUYEN et al.
(2005), MARLETTA (2010) e AZEVEDO (2013), a avaliagdo de um determinado
sistema ou arranjo pode ser realizada através da comparagdo deste sistema com outros
sobre mesmas condi¢Ges de projeto e operacdo. Seguindo esta metodologia, sera
considerado na analise o emprego dos sistemas abordados na secdo anterior como
sistemas unitarios para condicionamento de ar de uma especifica zona térmica sujeita as
condicBes de projeto e de variagdo climatica aplicada ao ar exterior da cidade do Rio de
Janeiro, com base nos dados climatoldgicos do Aeroporto do Galedo, respectivamente
disponiveis em ASHRAE (2017c) e ICEA (2018). O objetivo do sistema serd manter
uma condicdo de conforto estabelecida na temperatura de bulbo seco de 24°C e na

umidade relativa do ar de 50%, além de promover a renovacao do ar interno.

A zona térmica considerada no estudo de caso consiste em um unico recinto
de 8m x 5m, cuja planta baixa apresentada na figura 6.1, com uma ocupacao prevista
para o periodo entre 8h e 17h, por no maximo quinze pessoas. As cargas sensiveis
internas serdo consideradas exclusivamente como provenientes da prépria ocupagéo, e
de supostos processos, equipamentos e iluminagdo do recinto, considerando a auséncia
de infiltracbes de ar exterior atraves de vaos de portas ou janelas, assim como a
envoltéria que sera considerada sem exposicdo ao ambiente externo. Esta ressalva
permite considerar que os efeitos da variacdo climatica serdo aplicados somente sobre a
carga externa associada a renovacdo do ar. Estes dados basicos sobre o recinto sdo

resumidos na tabela 6.1.

Sobre os requisitos de qualidade do ar, o recinto sera classificado no critério
da ANSI ASHRAE 62.1 (2010) como um “laboratério educacional”, onde séo previstas
as taxas especificas de admissdo de ar exterior e de exaustdo indicadas na tabela 6.2. O
sistema de distribuicdo de ar serd considerado com o grau maximo de eficiéncia da
ANSI ASHRAE 62.1 (2010). A razdo de calor sensivel do recinto (RSHF) sera
discutida durante as analises, abordando diferentes valores sem alterar a carga total,
fixada em 10 kW.
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Figura 6.1 Planta baixa do recinto
Tabela 6.1 Dados gerais do recinto
Carga térmica total 10 kW
Ocupacéo 15 pessoas
Area 40 m?
CondicGes de conforto (tg4 € ¢ra) 24°C 1 50%
Localizacdo de referéncia Galedo (Rio de Janeiro)

Tabela 6.2 Taxas de renovacéo do ar (padrao laboratorios educacionais), extraidas de
ANSI ASHRAE 62.1 (2010)

Taxa de ar exterior pela area do recinto, R, 0,91/s/m?

Taxa de ar exterior pela ocupagéo do recinto, R, 5 [ /s/pessoa

Taxa de exaustdo do ar interno pela area do recinto, R, 51/s/m?
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Além de informagdes inerentes ao recinto, serdo estabelecidos os seguintes
parametros gerais que permitem que 0s sistemas sejam comparados sobre as mesmas

condigdes:

1 — Os sistemas serdo analisados através da determinacgéo de valores numéricos obtidos
na mesma ferramenta computacional desenvolvida em MATLAB, cujos resultados de

validacao foram apresentados nas tabelas 4.1 e 4.2.

2 — Os dados de entrada referentes ao recinto, indicados na tabela 6.1 serdo aplicados de

forma idéntica a todos os sistemas.

3 — As condicdes de projeto definidas para o ar exterior obtidas em ASHRAE (2017c)
com a frequéncia anual de 0,4% serdo aplicadas como dados de entrada para o ar
exterior em todos os sistemas. Embora a recomendagdo quanto ao foco do projeto varie
entres sistemas conforme a propria ASHRAE (2017c¢) e MORRIS (2003), que
recomendam o emprego de dados de projeto de desumidificacdo para 0 DOAS, a analise
sera uniformizada em todos os sistemas, aplicando sempre os dados de projeto de
resfriamento, apresentados na tabela 3.2 para a localizacdo considerada (Galedo, Rio de
Janeiro). Assim, as andlises que simulardo condi¢des de projeto em todos os sistemas

avaliados considerara o ar exterior definido em funcédo de t,, = 36,9°C; e t*,, = 25°C.

4 — Ja na andlise da variagdo climatica, todos os sistemas foram submetidos as mesmas
condicBes indicadas para um determinado periodo do dia e do ano. Tais dados foram
obtidas em ICEA (2018), conforme indicado na revisdo bibliografica. Os efeitos desta
variacdo serdo aplicados somente sobre as propriedades do ar exterior, e ndo implicando
em alteracdo da carga interna do recinto. A variacdo da razdo de calor sensivel do
recinto, mantendo a carga total de 10 kW, também sera objetivo da analise, sendo que
tal variacdo é considerada como efeito da alteracdo de processos internos, sem relacéo

com o clima do ambiente externo, ja que trata-se de um recinto interno da edificacéo.

5 — Para as vazdes de ar exterior, 14, € de exaustdo, mgy serd considerado o fluxo de
massa de 0,234 kg/s, obtido na avaliacdo das taxas de renovagéo indicadas na norma
ANSI ASHRAE 62.1 (2010), transcritas na tabela 6.2 e aplicadas nas equacbes 6.1 e
6.2, onde foi considerado o maior dos resultados obtidos em ambas as vazfes, de forma
que o balango de massa do conjunto sistema e recinto atenda a condi¢do descrita pela
equacao 6.3.
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VOA,requerida = Rp - Ocupagdo + Ry " Arecinto

(6.1)
VEX, requerida — Rgx * Arecinto
(6.2)
VOA = VEX = maX(VOA,requerida; VEX, requerida) - Moy = Mgy
(6.3)

6 — Todas as serpentinas de resfriamento foram a idealizadas com fator de by-pass de
0,15, exceto a serpentina de resfriamento da unidade DOAS do sistema com tratamento
do ar exterior dedicado, com valor de 0,05. Estes valores sdo tipicos, baseados em
CARRIER AIR CONDITIONING COMPANY (2000), mas nao refletem
especificacBes diferentes que podem ser obtidas em serpentinas disponiveis no mercado
para os sistemas analisados. O objetivo desta equalizacdo do valor do fator de by-pass
entre os sistemas foi tdo somente de uniformizar as condi¢des de anélise, de modo que o
processo de resfriamento e desumidificacdo da mistura ar exterior e ar recirculado seja

aplicado a mesma serpentina em todos os casos.

7 — No mesmo sentindo, todas as serpentinas de resfriamento operam com agua gelada,

com as condi¢Oes de entrada e saida definidas nas equages 5.9.

8 — A andlise de segunda lei dos sistemas sera realizada nas abordagens psicrométricas
de gases reais e ideais. No primeiro caso, serdo realizados em cada um dos dispositivos
e modulos dos sistemas, 0s seus respectivos balancos de propriedades indicados na
secdo 5 da presente dissertacdo, com aplicacdo da equagdo 3.58 para determinagéo das
exergias especificas. Na abordagem de gases ideais, as exergias especificas serdo
obtidas atraves da equacdo 3.55, 0 que permitira a realizacdo do balanco de exergia do
mesmo modo que na abordagem de gases reais, quantificando a taxa de destruicdo de

exergia no dispositivo ou sistema analisado.

9 — Ainda sobre a analise de segunda lei, o estado de referéncia adotado foi descrito na
equacgdo 3.59, resumido como: (to = 25°C; pg = Patm; Yo, = 0,0303). Tal estado e

caracterizado pela alta umidade (¢, > 90%) e pela temperatura superior a da condigédo
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de conforto (tz4) indicada na tabela 6.1, que o define como um estado pouco Util do
ponto de vista energético, ou seja, um estado “morto” para aplicacdo em processos de
resfriamento e desumidificagéo no contexto da pesquisa.

Definidos estes parametros, destacam-se a seguir as etapas da analise:

A - Andlise hidrodindmica e térmica do modelo de HRV adotado (OGULATA e
DOBA, 1997), onde € realizada a simulagdo numérica do desenvolvimento do
escoamento através do canais do HRV, em uma andlise especifica para o sistema
HRV+UTA.

B - Analise comparativa entre os tipos de sistemas apresentados em condicdes de
projeto, realizada nas abordagens psicrométricas dos modelos de gés real de OLIVIERI
et al. (1996), e de gases ideais de ASHRAE (2017d). Esta analise também inclui a

comparacao de resultados entre as duas abordagens.

C - Anélise comparativa dos efeitos da variacdo da condicdo psicrométrica do ar
exterior (OA), causada pela propria variacdo climatica, onde os dados de entrada da
simulacéo de projeto serdo substituidos pelos dados estatisticos do ICEA, permitindo a
plotagem de perfis de eficiéncia de cada sistema sobre diferentes aspectos, destacando

também a possibilidade variacdo do RSHF.
6.2. Analise hidrodinamica e térmica do modelo de HRV adotado

Antes das analises comparativas entre 0s sistemas, serd apresentada nesta
secdo uma analise especifica para quantificar a capacidade de recuperacao de calor do
HRYV do modelo de OGULATA e DOBA (1997), representado anteriormente na figura
2.2. Tal andlise consiste na modelagem numérica das dimens@es disponiveis do modelo,
reproduzidas na tabela 6.3 e nas figuras 6.2a, que apresenta uma simplificacdo da vista

lateral do HRV, e 6.2b, que reproduz a se¢éo transversal triangular dos seus minicanais.
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Figura 6.2 Esquema simplificado da vista lateral do HRV (a), e detalhes da se¢éo
transversal dos canais de escoamento (b), adaptado de OGULATA e DOBA (1997). O
simbolo @ representa o sentido da corrente de exaustéo, perpendicular ao sentido da

corrente de ar exterior, indicada na figura pelo fluxo de massa 114 canq:- A quantidade
de canais indicada na figura 6.2a é meramente ilustrativa, sendo tal quantidade

determinada na equacéo 6.4.

Tabela 6.3 Dados geométricos do HRV, extraidos de OGULATA e DOBA (1997)

Dimensdo caracteristica da se¢do transversal dos canais, a 1,7 x1073m
Razéo de aspecto (altura/base) da se¢éo transversal dos canais, a* 0,3494
Comprimento dos canais, L.qna 0,35m
Altura Gtil do HRV, H 0,35m
Espessura da superficie primaria, &; e das aletas, 8,014 0,35x 1073 m
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Nas figuras 6.2a e b também é possivel observar que 0s minicanais sao
formados pelos espacgos entre as placas horizontais que impedem a mistura de fluidos e
atuam como uma superficie primaria de transferéncia de calor, e as aletas que formam
uma superficie estendida de transferéncia de calor. Esta observacdo é aplicada na
sequéncia da analise, onde a capacidade de recuperacdo de calor do HRV é identificada
como a taxa de transferéncia de calor (Q,..), que ocorre da corrente de ar exterior na
condigdo de projeto de resfriamento, citado no item 3 da se¢do 6.1 (tp4 = 36,9°C,
toa = 25,0°C); para a corrente de exaustdo, cujo ar é proveniente do recinto na
condi¢do de conforto, indicada na tabela 6.1 como (tgs = 24°C, ¢ra = 50%). Na

figura 6.2b, a taxa de transferéncia de calor foi indicada por canal através do termo

Qrec,canal-

A obtencdo de Q,.. depende de outras grandezas obtidas na analise do
escoamento nos minicanais do HRV. Assim sendo, os dados geométricos da tabela 6.3
foram aplicados nas equacdes 6.4 e 6.5 para determinar a quantidade de canais por
fluido (n.qnq) € as velocidades médias do ar exterior e da exaustdo por canal (i, canai)
do HRV, idénticas conforme o critério de determinacdo das suas respectivas vazoes,
descrito anteriormente no item 5 da se¢éo 6.1.

L L 1
Neanal = Neanais,fila X Nfila = (2 : CZ“Z“I) ( “;"“‘ o 7a) = 205 x 146 = 29930
(6.4)
{VOA /Meanal _ I./OA,canal
u 1= % Acanal Acanal
m,canal — . .
VEX /ncanal — VEX,canal
Acanal Acanal
. Veanal
Voa = Vex - Um,canal = %
(6.5, b)
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Com estas defini¢fes, também foi possivel a identificacdo do regime laminar

do escoamento, através da determinacéo do nimero de Reynolds (Re) na equacao 6.6;

_ PUm,canaiPn _ PUm canal 4a(0,7a/2) ~ PUm,canal

Re =
u ko a++az+4(0,7a/2)2 Iz

0,63a

(6.6)

onde p é a massa especifica do ar, e u é a viscosidade do ar, obtidas para as condi¢fes
de temperatura e umidade do ar exterior através de tabela indicada em INCROPERA et
al. (2014). O diametro hidraulico D;, da secdo triangular isosceles foi aplicado conforme
SHAH e SEKULIC (2003).

Para avaliagdo da regido de entrada hidrodinamica (RE-H) do escoamento, foi
aplicada uma correlacgdo indicada por SHAH e SEKULIC (2003) para escoamentos em
regime laminar em canais de se¢do transversal triangular isésceles, apresentada a seguir
na equacéo 6.7, em funcdo da razdo de aspecto a*, indicada anteriormente na tabela 6.3.
Esta correlacdo possibilita a determinagdo do fator de atrito de Fanning (f) para o
escoamento totalmente desenvolvido hidrodinamicamente (ETD-H). Assim, o grafico
da figura 6.3 representa a variagdo do produto (fz,, - Re), que inclui o efeito do atrito

na entrada do canal, em funcdo do comprimento adimensional x* = x/(DyRe).

fRe =12(1-0,0115a" + 1,7099a** — 4,3394a*> + 4,27332a** — 1,5817a*"
+0,0599a"°)

fapp-Re=;i++(f-Re)

(6.7a, b)
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Figura 6.3 Variagéo de f,, - Re pelo comprimento adimensional x* para o

escoamento nos canais do HRV

Similarmente, também foi aplicada a correlacdo indicada na equacdo 6.8 para
transmissdo do calor no regime laminar do escoamento propostas por SHAH e
LONDON (1978) para determinacdo do numero de Nusselt local (Nu,) na condigédo de
fluxo de calor constante na superficie de transferéncia de calor do canal. Tais valores,
obtidos em funcdo do comprimento adimensional x* = 1/Gz = x/(D,RePr) do canal,
sdo aplicados no grafico da figura 6.4, que permite identificar a regido de entrada
térmica (RE-T) e a condigdo de escoamento totalmente desenvolvido (ETD-T).

Nu, = 0,517(f - Re)Y/3(x*)~1/3

(6.8)

79



30 T T I T T

Nusselt local

25 ’ = === |imite da RE-T

' T
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
| | | | ’\; +
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 1.4

1

|

|

| g

Figura 6.4 Variagdo de Nu, pelo comprimento adimensional x* para o escoamento nos
canais do HRV

Para a determinacdo dos comprimentos da RE-H e RE-T, designados pelas cotas
Lt e L* nas figuras 6.3 e 6.4, foi adotado um critério de avaliagio em que os
comprimentos adimensionais dos canais x* e x* foram tomados em nove pontos,
identificados pelos simbolos e nas respectivas figuras. Avaliando (fapp : Re) e Nuy para

cada ponto, os desenvolvimentos hidrodinamico e térmico foram considerados para 0s
pontos em que tais grandezas variavam menos de 5% do valor obtido para ponto

anterior. As equacdes 6.9a e b apresentam a formulagéo deste critério.
L* =x{ > (fapp " Re) > (fapp " Re )xi+ > 0,95(fupp * Re) e
L* =x; > Nuy: > Nuy: > 0,95Nu,: |

(6.9 a, b)

Concluidos estes levantamentos sobre os desenvolvimentos hidrodindmico e
térmico do escoamento nos canais do HRV, a tabela 6.4 apresenta a lista dos grupos
adimensionais obtidos até este ponto da analise. Como foi citado na determinagdo do

namero de Reynolds, os nimeros de Mach (Ma) e Prandtl (Pr) também foram obtidos
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em funcéo das condic¢des de temperatura e umidade do ar exterior, utilizando tabelas das
propriedades de calor especifico (Cp), condutividade térmica (k) e velocidade do som
(c) de OLIVIERI et al. (1996), INCROPERA et al. (2014), e KUNDU e COHEN
(2008). Observando os valores obtidos, foi confirmado que o escoamento do ar através

dos minicanais do HRV se d& no regime subsoénico, incompressivel e laminar.

Tabela 6.4 Grupos adimensionais calculados na analise do HRV

Fator de Fanning corrigido, fa,p,

Ndmero de Mach, Ma 98 x 1073 0,061
para ETD-H
) Numero de Nusselt, Nu, para
Numero de Reynolds, Re 236 1,089
ETD-T

Comprimento adimensional da

Numero de Prandtl, Pr 0,723 0,257
RE-H, Lt
Fator de Fanning, f, para Comprimento adimensional da
0,055 1,381
ETD-H RE-T, L*

Na sequéncia, a variacdo do coeficiente de conveccao € visualizada no gréfico da
figura 6.5 em funcdo do comprimento dimensional do canal, sendo aplicado o mesmo
critéerio de avaliacdo local, destacando os calculos realizados em um ponto muito
proximo da entrada do canal (x — 0) e o ponto dimensional correspondente a L*, onde
se identifica um coeficiente de conveccdo associado ao ETD-T, indicado como
h.erp-r. EStes pontos correspondem também aos pontos inicial e final da RE-T, e
permitem a obtencdo de um valor médio do coeficiente de conveccdo do canal para

situacdo estudada, identificado a seguir com o termo h ,,.

_hexso+ heprp-t

hC,m - 2
Nu *50 k
hc,x—>0 = X’T
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Nux*zL* - k

h =
c,ETD-T D,
(6.10 a, b, )
onde k corresponde a condutividade térmica do ar exterior.
600 . T T T \ 1 T T
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Figura 6.5 Variacdo do coeficiente de conveccdo h,. em funcdo do comprimento dos

canais de escoamento do HRV

Com o coeficiente de conveccdo médio determinado, utiliza-se o procedimento
indicado em SHAH e SEKULIC (2003), para determinagdo do produto do coeficiente
global médio pela respectiva area efetiva de transferéncia de calor do HRV (U,,A4)
através da soma das resisténcias térmicas a conducdo (Ry) e a convecgao (R.), descrita
na equacao 6.11a. N&o ha diferenca entre as resisténcias a conveccdo dos canais de ar

exterior e de exaustdo, permitindo concluir o desenvolvimento com a equacéo 6.11b:

1 1 0 1
—=R,OA+Rk+R,EX= + +
UmA ‘ ‘ (hc,mrIOA)OA kAlAP (hc,mTIOA)EX
1 0 1
= + +
hc,m(Ap + naletaAaleta)OA kAlAp hc,m(Ap + 77alet:aAaleta)EX

__5 2
kAlAp hc,m(Ap + naletaAaleta)
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logo:

-1

é 2

U,A= +
m kAlAp hc,m (Ap + naletaAaleta)

(6.11a, b)

onde k4; € a condutividade térmica do material (aluminio) da superficie primaria de
transferéncia de calor, indicado em OGULATA e DOBA (1997), cuja area corresponde
ao termo A,; e Agerq € a area da superficie de contato das aletas com a corrente de ar.
Estas areas, avaliadas por canal, sdo obtidas com aplicacdo dos dados da figura 6.2 e da
tabela 6.3:

Ap canal = 24 Legnar

a
Aaleta,canal =2 (COS 350 ’ Lcanal)

(6.12a, b)

Ainda sobre a equacdo 6.11, o termo 7, indica a eficiéncia global da superficie
de transferéncia de calor, enquanto n,.:, indica a eficiéncia das aletas, expressa para
secédo triangular por SHAH e MUELLER (1985) conforme reproduzido na equagao
6.13. A aproximacdo indicada na equacdo 6.14 é aplicada por SHAH e SEKULIC
(2003) para a condicao &,perq K Leanarr justificada para esta analise atraves dos valores
indicados anteriormente na tabela 6.3. O mesmo material da superficie primaria foi
considerado para construcdo das aletas, consistindo na aplicacdo de k,; na equacgédo
6.14.

tanh(m-1/2)

Nateta = m-1/2
(6.13)
m = [ thm ( 6aleta>]1/2 ~ th,m ]1/2
kAl5aleta Lcanal B kAlaaleta
(6.14)
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SHAH e SEKULIC (2003) também propdem a correcdo do coeficiente global
médio U, devido o efeito do comprimento de entrada para trocadores de fluxo cruzado,

através da aplicagdo do fator de correcdo x, determinado conforme a equagéo 6.15.

0,44 + 0,23R; (2nohe mA)

k=1-
6,1 + 3R (2nohemA) + 2R (NohemA)’

)
0,44 + 0,23 m [th,m (Ap + naletaAaleta)]

6[2hc,m(Ap + naletaAaleta)] 5[hc,m(Ap + 77alemAale1:a)] :
6,1+ 3{ T, +2 N

(6.15)

Desta forma, o coeficiente global corrigido U é determinado conforme a equacio 6.164a,

permitindo a aplicacdo da relacdo indicada na equacéo 6.16b.

S|

=Up-k
UA=U,A k
(6.16a, b)

Definindo a area total de transferéncia de calor do HRV (A) como a soma entre
as areas A, € Agerq, Valores locais e médios do coeficiente global podem ser
quantificados. Portanto, assim como foi avaliada a variagdo de h, na figura 6.5, 0
grafico da figura 6.6 representa o comportamento local de U em funcdo do comprimento

do canal, e compara seus respectivos valores de U,, e U, obtidos através da aplicacdo

das equacdes 6.11 e 6.16.
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Figura 6.6 Variagao do coeficiente global de transferéncia de calor U em fungéo do

comprimento dos canais de escoamento do HRV

Outra a determinacdo possivel pela definicdo A = A, + Agerq € da eficiéncia

1o, conforme a seguinte expressao:

Agtet
n =1 _%(1 _naleta)

(6.17)

Assim, o produto UA, obtido anteriormente na equacéo 6.16b, é empregado na

aplicacdo do método e-NTU para trocadores de fluxo cruzado sem mistura, indicado em

INCROPERA et al. (2014) conforme as equacdes a seguir:
1
e=1—exp {(C_> NTU®?2[exp(—C,NTU®78) — 1]}

T

(6.18)

NTU = —
C

(6.19)
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Coa
C:COA:CEX .'.CT:C—:1
EX

(6.20)

onde NTU é nimero de unidades de transferéncia do HRV, e C = mCp, representa a

taxa de capacidade calorifica da corrente de ar. A efetividade (¢) do HRV e as demais

grandezas relacionadas a transferéncia de calor obtidas na analise tém seus valores

indicados na tabela 6.5.

Tabela 6.5 Grandezas relacionadas a transferéncia de calor no HRV

Coeficiente médio de convecgdo na RE-T, h 310,1 W/m?K

Coeficiente global médio de transferéncia de calor, U,, 159,1 W /m?K

Coeficiente global de transferéncia de calor corrigido, U 147,7 W /m?K
Eficiéncia da superficie de transferéncia de calor do HRV, 7, 0,998
NUmero de unidades de transferéncia do HRV, NTU 48,3
Efetividade do HRV, ¢ 0,898

Por fim, as temperaturas médias das correntes de ar na saida do HRV sdo obtidas

através das equacgdes 6.21a e b aplicando as temperaturas ja conhecidas das condi¢cdes

de entrada (tp4 = 36,9°C e tg, = 24°C); e os célculos da taxa de transferéncia de calor,

Q,ec, € do fluxo de calor pela area total de transferéncia, ", do HRV sdo realizados

conforme as equacdes 6.22a e b, sendo seus valores indicados na tabela 6.6.

toa — toa

£€=————>tog =tog— (toa — tra)
toa — tra
tex — tra

g=———>tpgx = tra + &(toa — tra)
toa — tra
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Qrec = €Qmax = €C(toa — tra)

q” = Qrec/A

(6.22a, b)

Tabela 6.6 Resultados da aplicagdo do HRV nas condi¢fes de projeto de resfriamento

Temperatura de bulbo seco do ar exterior na saida do HRV, t, 4+ 25,3°C
Temperatura de bulbo seco da exaust&o, tgy 35,8°C
Taxa de transferéncia de calor, Q... 2,8 kW
Fluxo de calor equivalente, q"’ 35,4 W /m?

Vale aqui o destaque de que as correntes de ar ndo apresentam perfis de

temperatura uniformes na saida de trocadores de calor de fluxo cruzado, conforme

representado na figura 6.7. Assim, as temperaturas indicadas na tabela 6.6 devem ser

entendidas como temperaturas médias de mistura adiabatica, avaliadas numa estacdo

imediatamente posterior a saida do HRV, ja dentro do duto que realiza uma mistura das

diversas correntes que atravessam 0s minicanais.

TEX

lifiigie

OA TOA*

THEttiTee

T

RA

Figura 6.7 Perfis de temperatura das correntes de ar na entrada e na saida dos
canais de escoamento do HRV, extraido de OGULATA e DOBA (1997)
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Este entendimento é valido tanto para o duto de ar exterior pré-resfriado (OA¥),
quanto para o duto de exaustdo (EX). Entretanto, s6 haveria interesse no detalhamento
térmico da exaustdo se houvesse algum outro tipo de recuperacéo para outros sistemas
prediais. Precaucdes especificas sobre a saida de exaustdo se restringem ao seu
posicionamento e velocidade, indicadas em ABNT (2008), devidas a possibilidade da
exaustdo ser captada por outros sistemas de HVAC ou impelida pelo vento as aberturas

de janelas ou tomadas de ar de edificacGes vizinhas.

Assim, concluindo esta andlise, a capacidade de recuperagdo do modelo de
OGULATA e DOBA (1997) nas condi¢Oes de projeto simuladas foi de 2,8 kW,

aplicada a seguir no sistema HRV+UTA da analise exergética da proxima se¢éo.
6.3. Anélise exergética em condicdes de projeto

Na revisdo bibliografica foi apresentada a abordagem de célculos
psicrométricos utilizando o modelo de gas real, detalhada em OLIVIERI et al. (1996).
A aplicacdo desta abordagem sera feita sobre as condi¢cdes de projeto de resfriamento
dos sistemas de HVAC indicados na secdo 5 desta dissertacdo, permitindo elaboracédo
da analise exergética de cada sistema. Estes resultados serdo comparados com 0s

resultados de calculos realizados na abordagem de gases ideais.

Iniciando pelo sistema HRV+UTA, observa-se que a analise da secao anterior
permite a determinacdo da carga sensivel de ar exterior pré-resfriado (OASH) na

equacdo 6.23, aplicando o valor de t, 4+ da tabela 6.6.
OASH = 1p4Cpa(toar — tra)
(6.23)

Aplicando uma razédo de calor sensivel do recinto RSHF = 0,8, sobre a carga
térmica total do recinto definida na se¢do 6.1 como 10 kW, definem-se os ganhos de
calor sensivel RSH, e de calor latente RLH, respectivamente com 8 kW e 2 kW.
Aplicando o valor de RSH, e o fator de by-pass (FBP) da serpentina de resfriamento da
UTA, também definida como pardmetro na secdo 6.1, é determinada a carga sensivel

efetiva sobre o recinto (ERSH) na equag&o 6.24.
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ERSH = RSH + (FBP - 0ASH)
(6.24)

Conforme CARRIER AIR CONDITIONING COMPANY (2000), a definicdo
ERSH ¢ aplicada na determinacdo da vazdo de insuflacdo de ar necesséria para o
resfriamento do recinto, como descreve a equacdo 6.25. Esta é a vazdo de ar do
ventilador da UTA, correspondente aos termos mg, € my 4, Visualizados nos balancos
de propriedades da UTA (equag0es 5.33 e 5.34).

_ ERSH
Cpa(l - FBP)(tRA - tadp)

Myyg = Mgy

(6.25)

Onde t,qp,, € a temperatura do ponto de orvalho da serpentina da UTA. Assim, a

condicdo do ar insuflado no recinto (SA) é definida em funcdo da temperatura e da
razdo de umidade, aplicando o balanco de energia do recinto em termos das cargas

sensivel e latente, conforme as equacgoes 6.26 e 6.27.

RSH = 1 Cpy(tpa — tsa)

R RSH
SA — “RA mSACpa
(6.26a, b)
RLH = 1ig4hl,(Wra — Ws,)
RLH
w =w - . 0
4 k4 mSAh?v
(6.27a, b)

Definidas as propriedades da condicdo SA, a condicdo do ar renovado (VA)
pode ser obtida tanto pelo balango de propriedades do médulo de mistura como pelo
modulo de resfriamento (novamente as equacdes 5.33 e 5.34). Assim, todas as
propriedades psicrométricas para as seis condicdes do ar ao longo do sistema (OA, OA”,

RA, EX, VA, SA) séo obtidas. Os resultados desta aplicacdo, resumidos na tabela 6.7,
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foram calculados na abordagem de gases reais, onde as exergias especificas foram

determinadas através da equacéo 3.58.

Tabela 6.7 Propriedades das condic¢des do ar na aplicacéo do sistema HRV+UTA para

projeto de resfriamento com RSHF = 0,8, calculadas pela abordagem de gases reais

Condigdo | t[°C] | wlkgy,/kga] | hlk]/kga] | s[k]/kg.K] | ex[k]/kg,]
OA 36,9 0,0151 75,793 0,2662 0,3525
OA* 25,3 0,0151 64,804 0,2268 0,1132
RA 24,0 0,0093 47,808 0,1717 0,5371
EX 35,8 0,0093 59,798 0,2115 0,6747
VA 24,5 0,0113 53,460 0,1914 0,3156
SA 12,0 0,0081 32,469 0,1188 0,9761

Através deste levantamento de propriedades, determina-se a capacidade de
resfriamento do sistema pela equacdo 5.4. Na sequéncia, também é determinada a taxa
de destruicdo de exergia do sistema, conforme a equacdo 5.36, ou pela identificacdo de
um volume controle do sistema completo, cujo balango de exergia desenvolvido com

base nas exergias especificas da tabela 6.7 permite a definicdo da equacéao 6.28.

EXgest sistema = Moa(€Xpa — expx) + Mga(expy — €xsy) + My (eXpac — €Xsac)

— my,ex,,
(6.28)

De modo similar, verifica-se também a equacgdo 6.29, para eficiéncia exergética do

sistema.

' _ mga(exsy — exgy) + Moa(expx — €Xpa) + My exyy
Texsistema Mag(eXgag — €Xsac)

(6.29)
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Estas grandezas também sdo obtidas da mesma forma na abordagem para
gases ideais, diferenciando apenas pela determinacdo das exergias especificas pela
equacdo 3.55. Isto permite comparar os resultados de cada abordagem aplicados ao
mesmo sistema atuando sob as mesmas condi¢Ges. A tabela 6.8 apresenta os resultados

de ambas as abordagens.

Tabela 6.8 Resultados da andlise exergética da aplicacédo do sistema HRV+UTA para

projeto de resfriamento com RSHF = 0,8, em ambas as abordagens de calculo

Grandezas resultantes da anélise Gés real Gés ideal
Vazéo de insuflacdo requerida (mg,) 0,663 kg/s 0,663 kg/s
Capacidade de resfriamento requerida (GTH) 13,9 kW 13,9 kW
Taxa de destruigéo de exergia (Exdest,sistema) 0,39 kW 0,39 kW
Eficiéncia exergética (1ex sistema) 48% 47%

Uma expansdo da analise consiste na verificagdo do comportamento do
sistema diante de diferentes situacOes previstas para as cargas do recinto. Nesta
perspectiva, serdo apresentados os resultados quando se aplicam diferentes valores de
RSHF, através das figuras 6.8a, b, ¢ e d, que consistem em adaptacdes do diagrama de
Grassmann, representando a variagdo de exergia nos estagios do sistema e no recinto, e
das figuras 6.9a, b, c, e d que representam a proporcdo da destruicdo de exergia para

cada maodulo do sistema.
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Figura 6.8 Diagramas de Grassmann representando os fluxos de exergia do sistema
HRV+UTA em condicdes de projeto de resfriamento, calculadas na abordagem de
gases reais, para RSHF =0,9 (a), 0,8 (b); 0,7 (c) e 0,6 (d)
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Figura 6.9 Proporcdo da destruicdo de exergia por modulo do sistema HRV+UTA em
condig0es de projeto de resfriamento, calculadas na abordagem de gases reais, para
RSHF =0,9 (a); 0,8 (b); 0,7 (c) € 0,6 (d)

Para os outros tipos de sistemas, a analise exergética segue uma sequéncia
similar, de modo que aplicando os balangos de exergia no contexto de cada sistema,
visualizam-se os efeitos de cada processo nos diagramas de Grassmann, e nos graficos
das proporcdes de destruicdo de exergia por modulo nas figuras 6.10a e b, e 6.11a e b,

considerando a abordagem de gases reais e a zona térmica com RSHF = 0,8.
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Figura 6.10 Diagramas de Grassmann dos fluxos de exergia nos sistemas UTA
convencional (a), UTA com damper (b) e DOAS+UTA (c) obtidos para
condigdes de projeto de resfriamento para RSHF = 0,8, calculados na

abordagem de gases reais
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Figura 6.11 Proporcéo da destruicao de exergia por modulo dos sistemas UTA
convencional (a) e DOAS+UTA (b) obtidos para condicdes de projeto de

resfriamento para RSHF = 0,8, calculada na abordagem de gases reais

96



Destaca-se que sem a variagdo do RSHF, o sistema UTA com damper de
desvio apresenta a mesma distribuicdo de destruicdo de exergia por mddulo que o
sistema UTA convencional, ja que todo o ar recirculado é transportado para o primeiro

modulo de mistura como indicou a figura 6.10b.

Assim, verificando os efeitos da aplicacdo dos sistemas em zonas com cargas
latentes mais relevantes, as figuras 6.12a, b e c; 6.13a, b e ¢ representam diagramas de
Grassmann e as proporcGes de destruicdo de exergia nos modulos dos sistemas
simulando uma zona térmica com RSHF = 0,6, mantendo a mesma carga total de

10 kW da simulacéo anterior.
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Figura 6.12 Diagramas de Grassmann dos fluxos de exergia dos sistemas UTA
convencional (a), UTA com damper (b) e DOAS+UTA (c) obtidos para
condigdes de projeto de resfriamento para RSHF = 0,6, calculados na

abordagem de gases reais
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Figura 6.13 Proporcao da destruicdo de exergia por modulo dos sistemas UTA
convencional (a), UTA com damper (b) e DOAS+UTA (c) obtidos para
condigdes de projeto de resfriamento para RSHF = 0,6, calculada na

abordagem de gases reais

Neste caso, o sistema UTA com damper de desvio realiza o segundo processo
de mistura adiabatica a jusante do mddulo de resfriamento como é observado na figura
6.12b. As composic¢des da massa de ar insuflado no recinto (rmmg,) neste e nos demais
sistemas, que proporcionalmente tem maior demanda de ar exterior, também s&o

representadas nas figuras 6.14a, b, c e d.
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57%

(d)
% Ar recirculado & montante Ar exterior pré resfriado por  [J] Ar exterior pré resfriado
do resfriamento recuperagio sensivel (HRV) por serpentina (DOAS)
%% Arrecirculadoajusante [ Ar exterior

do resfriamento

Figura 6.14 Composicéo do ar insuflado no recinto para os sistemas HRV+UTA (a),
UTA convencional (b), UTA com damper (c) e DOAS+UTA (d) obtidos para condicoes
de projeto de resfriamento para RSHF = 0,6, calculada na abordagem de gases reais

Concluindo a comparagdo entre os sistemas, as figuras 6.15, 6.16 e 6.17
apresentam graficamente a comparagdo entre os quatro sistemas em diferentes valores
de RSHF, através das capacidades de resfriamento, taxas de destruicdo de exergia e

eficiéncias exergéticas, calculadas nas duas abordagens.
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Figura 6.15 Capacidades de resfriamento requeridas, calculadas nas abordagens de
gases reais (a) e gases ideais (b) para cada sistema em condicGes de projeto, com

diferentes valores de RSHF
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Figura 6.16 Taxas de destruicao de exergia, calculadas nas abordagens de gases reais
(@) e gases ideais (b) para cada sistema em condicOes de projeto, com diferentes
valores de RSHF
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Figura 6.17 Eficiéncias exergéticas, calculadas nas abordagens de gases reais
(@) e gases ideais (b) para cada sistema em condicGes de projeto, com diferentes
valores de RSHF

Por fim, A tabela 6.9 consiste na apresentacao dos mesmos resultados das
figuras anteriores, sumarizados numericamente para facilitar a comparacéo. No
anexo C sdo apresentados os diagramas psicrométricos de todos 0s casos
estudados nesta segdo. Verificou-se que os resultados obtidos nas duas
abordagens ndo apresentaram diferencas relevantes entre si no contexto de
comparacdo entre os sistemas. Nenhum deles foi considerado mais ou menos
eficiente que o outro apenas alterando a metodologia de gas real para ideal, ou

vice-versa.
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Tabela 6.9 Resultados da analise exergética comparativa entre 0s sistemas nas
condicdes de projeto calculadas por ambas as abordagens psicrométricas. Os melhores

resultados obtidos de cada parametro estao sublinhados.

Gés real Gés ideal
Sistema . -
GTH Nex EXgest GTH Nex EXgest
[kW] [%] (kW] [kW] [%] (kW]
RSHF =0,9
HRV+UTA 139 42 0.43 139 41 044
DOAS+UTA 15,1 31 0,56 15,1 29 0,57
UTA 16,7 30 0,63 16,7 28 0,64
UTA DAMPER 16,7 30 0,63 16,7 28 0,64
RSHF =0,8
HRV+UTA 13,9 48 0,39 13,9 47 0,39
DOAS+UTA 15,5 36 0,53 15,4 34 0,55
UTA 16,7 35 0,58 16,7 33 0,60
UTA DAMPER 16,7 35 0,58 16,7 33 0,60
RSHF = 0,7
HRV+UTA 13,9 59 0,30 13,9 58 0,31
DOAS+UTA 16,1 44 0,48 15,9 42 0,50
UTA 16,7 43 0,51 16,7 40 0,53
UTA DAMPER 16,7 43 0,51 16,7 40 0,53
RSHF = 0,6
HRV+UTA 16,7 53 0,36 16,7 52 0,38
DOAS+UTA 18,7 58 0,42 17,6 58 0,40
UTA 19,1 41 0,54 19,1 38 0,57
UTA DAMPER 155 27 0,60 154 27 0,61

6.4. Anélise exergética com efeitos da variacao climatica

Conforme citado na revisao bibliogréfica, a variacdo climatica do ambiente
externo sempre tera efeito sobre um sistema de HVAC qualquer, se este possuir, pelo

menos, as cargas externas referentes ao fluxo de ar de renovagdo, mesmo que a zona
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térmica atendida por este sistema ndo possua interacfes de transferéncia de calor com
ambiente externo através da envoltoria, como conducdo de calor pelas paredes e

telhados, infiltracdo de ar externo por vaos de janelas e portas, ou radiacéo solar.

Neste contexto, a analise exergética a seguir apresenta a simulacdo da
operacdo anual do sistema de recuperacdo de calor sensivel da analise anterior, atraves
da aplicacdo das médias horarias das condi¢Ges externas do periodo de 2008 a 2017,
geradas por ICEA (2018) reproduzidas para cada més no anexo D da presente

dissertacéo.

A sequéncia de andlise segue 0 mesmo procedimento da segdo anterior,
substituindo os dados de entrada da condicao do ar externo de projeto pelas condicdes
apresentadas nas tabelas do anexo D para os horarios de um determinado periodo de
operacao do sistema, aqui considerado das 8 as 17h. Assim, sdo determinadas a taxa de
recuperacdo de calor do HRV, as cargas de ar exterior e a carga sensivel efetiva do
recinto, a vazao de insuflacdo e a capacidade de resfriamento requeridas a UTA, e a taxa
de destruicdo de exergia nos processos aplicados ao sistema em cada hora do periodo

citado. Os célculos citados utilizam a abordagem psicromeétrica de gases reais.

Inicialmente, as figuras 6.18a e b apresentam a variacdo da taxa de
recuperacdo do HRV aplicado em uma simulacdo com RSHF = 0,8, sendo que cada
grafico aborda um grupo de diferente de seis meses, divididos entre mais quentes e mais
frios. Como a recuperagdo de calor sensivel associada a sistemas de resfriamento
depende da condicdo t,, > tgry, destaca-se que os valores nulos de taxa de recuperagao
observados correspondem a um desvio da corrente de ar exterior diretamente ao médulo
de mistura da UTA nos periodos em que tal condicdo ndo ocorre, como € visto
principalmente nos meses mais frios. Em tais periodos, o sistema atuaria como uma

UTA convencional em boa parte do dia.
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Figura 6.18 Perfis mensais de variacédo da taxa de transferéncia de calor do HRV
aplicado a operacao do sistema HRV+UTA, com RSHF=0,8, sendo (a) os meses mais

quentes e (b) os meses mais frios

Seguindo este contexto, sdo apresentados nas figuras 6.19a e b, e 6.20a e b os
perfis mensais da variacdo da taxa de destruicdo de exergia e da eficiéncia exergética do
sistema.
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Figura 6.19 Perfis mensais de variacdo da taxa de destruicéo de exergia do sistema
HRV+UTA, com RSHF=0,8, sendo (a) 0s meses mais quentes e (b) os meses mais frios

106



56

54 -4~ jan
:x‘ == fev
<
= § e—e- mar
V
= <+ abr
<+ Nov
*—% dez
46 T T T T T T T T T 1
8 9 10 11 12 13 14 15 16 17
Horaério
(a)
60
-—¢ mai
-+ jun
g S jul
% -+—4 3go
=
-o-o- set
=—= Out
50 T T T T T T T T T 1
8 9 10 1 12 13 14 15 16 17
Horario
(b)

Figura 6.20 Perfis mensais de variagdo da eficiéncia exergética do sistema HRV+UTA,

com RSHF=0,8, sendo (a) os meses mais quentes e (b) os meses mais frios

Diversificando a simulagdo, as figuras 6.21a e b apresentam os perfis da
variacdo da exergia destruida e da eficiéncia exergética no sistema ao longo de um dia
médio de fevereiro, 0 més de maiores temperaturas, comparando quatro situacoes
diferentes das cargas internas (RSHF = {0,9;0,8; 0,7; 0,6}).
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Figura 6.21 Perfis de variagdo da taxa de destruicdo de exergia (a) e da eficiéncia
exergética (b) aplicada a operacao do sistema HRV+UTA no més de fevereiro com

diferentes valores de RSHF

Uma interpretacdo inicial destes graficos sugere que a analise se refere a
quatro zonas distintas, com cargas de sensiveis em diferentes proporc¢des, tendo em
comum o tipo de sistema aplicado com recuperagdo de calor sensivel. Entretanto, uma

interpretacdo alternativa permite a visualizagdo de uma mesma zona térmica, onde
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ocorra uma variacdo do RSHF, sem variar a carga total. Ou seja, o0 recinto estudado
pode apresentar mediante seus processos internos, variacGes entre cargas sensiveis e
latentes em determinados periodos do dia. Esta proposta pode ser visualizada na figura
6.22, onde se indicam os efeitos na eficiéncia exergética do sistema causados pela
variacdo da carga interna da zona que indiqgue RSHF = 0,7 das 8 as 10h e de 15 as 17h,
e RSHF = 0,9 de 11 as 14h, mantendo os dados climatolégicos do més de fevereiro

aplicados ao ar exterior.
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8 9 10 11 12 13 14 15 16 17

Horario

Figura 6.22 Perfil de variacéo da eficiéncia exergética do sistema HRV+UTA no més
de fevereiro considerando uma variacéo de cargas internas que implique em RSHF =
0,7das 8 as 10h e de 15as 17h, e RSHF = 0,9 de 11 as 14h

Assim, o comportamento do sistema ao longo do ano também pode ser
avaliado em horas especificas do dia, utilizando seus dados médios de temperatura e
umidade. Este perfil pode ser utilizado na andlise de processos especificos ocorridos
para um determinado horéario. A figura 6.23 apresenta o perfil de eficiéncia do sistema
para o periodo das 15h nos diferentes meses do ano, considerando novamente quatro
situacOes de carga da zona térmica (RSHF = {0,9;0,8;0,7; 0,6}).
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Figura 6.23 Perfis de variacdo da eficiéncia exergética do sistema HRV+UTA as 15h

ao longo do ano, considerando diferentes valores de RSHF

Por fim, é proposta uma comparacdo simplificada de simulagdes de sistemas
HRV+UTA, DOAS+UTA e UTA convencional e UTA com damper de desvio, através
das suas respectivas eficiéncias exergéticas. Nas figuras 6.24a e b, e 6.25a e b séo

comparados resultados obtidos para os meses de fevereiro e julho, em duas condig¢Oes

de cargas internas fixas, indicadas nas razbes RSHF = 0,8 e RSHF = 0,6. Com

RSHF = 0,8, a UTA com damper ndo apresenta recirculacdo do ar a jusante do modulo

de resfriamento, operando de modo idéntico a UTA convencional. Por isto, tal sistema

foi omitido nas figuras 6.24a e b.

110



Nex [%]

Nex [%]

60
55
50
45
40
35
30
25
20

70

|

\.\’\*\’_—.—’.//. == HRV + UTA

-—4 DOAS + UTA

\\‘W ¢ UTA convencional

8 9 10 1 12 13 14 15 16 17

Horario

(a)

65

60

55 A

m == HRV + UTA

50
45

-—4 DOAS + UTA

40

A———A\\ -o—e UTA convencional

35

30

8 9 10 11 12 13 14 15 16 17

Horario

(b)

Figura 6.24 Perfis da variacdo da eficiéncia exergética aplicada a operacgéo dos

sistemas HRV+UTA, DOAS+UTA e UTA convencional para os meses de fevereiro (a) e

julho (b), considerando RSHF = 0,8
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Figura 6.25 Perfis da variacdo da eficiéncia exergética aplicada a operacgdo dos
sistemas HRV+UTA, DOAS+UTA, UTA convencional e UTA com damper de desvio

para os meses de fevereiro (a) e julho (b), considerando RSHF = 0,6

Esta andlise permite verificar a aplicagdo destes sistemas nos meses onde as
cargas externas sao extremas, avaliando o comportamento diante de cargas sensiveis de
maior e menor relevancia. Destaca-se que no més de julho, boa parte do periodo diario
analisado apresenta a condicdo tp4 > tga, implicando no desvio do ar exterior em
relacdo ao HRV, no sistema HRV+UTA.
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7. CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

A partir dos trés grupos de analises realizadas e dos seus respectivos
resultados, foi possivel considerar que um sistema de recuperacgéo de calor sensivel com
emprego de um trocador de calor de placas fixas € uma opc¢éo viavel para solucionar um
problema tipico de HVAC, que engloba conforto ambiental, qualidade do ar e
eficiéncia, considerando as condicdes tipicas de uma localidade da zona bioclimatica 8

do Brasil, no caso a cidade do Rio de Janeiro.

Iniciando pela analise do escoamento através do HRV, foi confirmada a
importancia da aplicacdo da matriz de sec@es triangulares, com uma efetividade de 89%,
indicada na tabela 6.5. Com outras geometrias, como as secdes retangulares, a
efetividade do recuperador seria prejudicada devido a reducdo da superficie das aletas e
do aumento da resisténcia térmica no contato superficie primaria com as aletas. Nas
secdes triangulares, este contato se resume ao ponto entre o apice do triangulo e a
superficie primaria. Entretanto, a questdo considerada mais relevante na simulacdo do
escoamento foi a verificacdo da intensificacdo da transferéncia de calor devido ao fato
do HRV operar na regido de entrada térmica, caracterizada pelo alto valor do coeficiente
convectivo e, consequentemente também, do coeficiente global obtidos, também
indicados na tabela 6.5. No caso estudado, foi demonstrado o alcance desta
intensificacdo com canais lisos, 0 que demonstra que excelentes condi¢es de troca
térmica sem mistura podem ser obtidas com trocadores de fluxo cruzado mesmo sem a
aplicacdo de obstaculos nos canais que retardam o desenvolvimento do perfil de
temperatura, aproveitando a influéncia dos altos valores dos coeficientes convectivos da
regido de entrada. A aplicacdo de obstaculos é uma técnica eficaz, porém com efeitos

indesejados como aumento da perda de carga e custo de construgdo superior.

Nas anélises exergéticas realizadas nas condigdes de projeto de resfriamento e
desumidificacdo, verificou-se que os resultados obtidos na abordagem de calculo
psicrométrico de gases reais foram muito similares aos obtidos para gases ideais.
Concluiu-se que na faixa tipica de aplicacdo de HVAC ndo ha restri¢des a aplicacdo da
anélise exergética com a abordagem de gases ideais, utilizando a determinagdo da
exergia especifica das condi¢Bes do ar ao longo do sistema conforme a equagdo 3.55.
Esta formulacdo é bem mais simples que formulacdo desenvolvida no anexo A para

determinacédo da exergia especifica do ar tmido na abordagem de gases reais, baseada
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na metodologia de determinacéo de propriedades proposta por OLIVIERI et al. (1996),
e sua aplicacdo ndo trouxe diferencas relevantes que justificassem sua aplicacdo em

detrimento do método mais tradicional da psicrometria.

Especificamente sobre as condi¢Ges de projeto, os resultados confirmaram que
0 sistema com recuperagdo de calor sensivel obteve niveis de eficiéncia superiores aos
demais sistemas nas condic¢des de altas cargas sensiveis. Na aplicacdo com RSHF = 0,7
a mais eficiente dentre as estudadas, obteve-se eficiéncia exergética de 59%, calculada
na abordagem de gases reais, conforme indicado na tabela 6.9. Do mesmo modo, para
RSHF = 0,9, foi obtida eficiéncia de 42%, e para RSHF = 0,8, a eficiéncia foi de 48%.

Com RSHF = 0,6, que representa a condicdo de carga latente mais relevante
dentre as estudadas, o sistema HRV+UTA destriu quantitativamente menos exergia que
o sistema DOAS+UTA (0,36 kW contra 0,42 kW), mas este Ultimo apresentou maior
eficiéncia (58% contra 53%), considerando que também recebe mais exergia do sistema
de &gua gelada, a fonte térmica de remocdo de calor aplicada na simulacdo. Também foi
verificado através das figuras 6.15a e b, que o sistema que apresenta a menor demanda
de capacidade de resfriamento para a aplicacdo RSHF = 0,6, foi 0 arranjo da UTA com
damper de desvio, embora este ndo seja o0 mais eficiente conforme a segunda lei. Isto se
explica por que a analise exergeética indica o desperdicio de resfriar o ar para em seguida

aquecé-lo novamente no modulo de mistura localizado a jusante da serpentina.

Na préatica, a vantagem da reducdo de capacidade requerida neste sistema
estaria associada principalmente aos custos de aquisi¢do associados a uma UTA de
menor capacidade, porém ndo significam que os custos de operacdo do sistema como
um todo possam ser reduzidos, caso algum padrdo de custo pudesse ser associado ao
desperdicio de exergia nestes sistemas. Em valores, isto se explica no resultado de uma
capacidade requerida de 15,5 kW pelo sistema com damper de desvio, contra 16,7 kW
no sistema com recuperacdo sensivel, porém com uma eficiéncia exergética quase duas
vezes maior no segundo caso, conforme os dados indicados na tabela 6.9 e nas figuras
6.17a e b. Em resumo, foi identificado que a vantagem do sistema HRV+UTA sobre os
demais é plena nas aplicagdes que ndo impliqguem na inclusdo ou acionamento de
reaquecimento da UTA, ocorrida apenas na condicdo RSHF = 0,6 dentre aquelas que

foram estudadas.
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Os resultados obtidos nas condi¢bes de projeto foram confirmados nas
simulacdes de condicdes varidveis do ar exterior, utilizando os dados médios de ICEA
(2018). Os meses e horarios criticos indicados em ASHRAE (2017c) para o Rio de
Janeiro também foram confirmados como criticos em relagéo a eficiéncia exergética dos
sistemas quando RSHF € suposto como constante. Entretanto, alteracdes nas cargas
internas, podem descaracterizar este padrdo como foi demonstrado na figura 6.22. Isto
demonstra que assim como qualquer sistema de HVAC, os sistemas com recuperacgao de
calor ndo podem ser simulados na préatica sem considerar os regimes de ocupacao e de

utilizacdo de equipamentos e iluminacéo.

Voltando as simulagfes com RSHF constante, foi avaliado que o sistema
HRV+UTA obteve um perfil de eficiéncia praticamente constante ao longo dos dias
tipicos dos meses extremos, representados nas figuras 6.24a e b, e 6.25a e b, enquanto
0s demais sistemas tiveram variagdes mais acentuadas. Compreende-se esta vantagem
através da atuacdo sobre a carga externa no sistema HRV+UTA, comprovada nas
reduzidas taxas de destruicdo de exergia apresentadas pelo HRV, identificando que a
recuperacdo sensivel € normalmente mais eficiente que o tratamento do ar exterior com
uma fonte térmica externa como a agua gelada, aplicada tanto no sistema DOAS+UTA
como no sistema a UTA convencional. A baixa destruicdo de exergia pelo HRV
também foi demonstrada nas condi¢des de projeto, visualizada graficamente nas figuras
6.8 e 6.9, onde ¢ possivel verificar proporcionalmente a superioridade da destruicdo de

exergia pelo modulo de resfriamento.

A simulacdo ao longo do ano demonstrou através figuras 6.25a e b que para 0s
meses de inverno, com a auséncia da condicdo ty4 > tgs em alguns periodos do dia, a
recuperacdo sensivel torna-se inviavel, confirmando o contexto desta condi¢do proposta
em ASHRAE (2017f), citada na revisdo bibliografica, tornando necessario um desvio
direto do ar exterior para UTA. Este desvio transforma o sistema com recuperacéo
exatamente em um sistema de UTA convencional. O estudo desta condi¢do para 0 més
de julho mostrou nas figuras citadas que, ainda assim, este arranjo se mantém mais
eficiente que os sistemas DOAS+UTA e UTA com damper de desvio. Isto consolida o
fato de que nas condig0es estudadas, verdo ou inverno, nas quatro aplicacdes de RSHF,
0 sistema que possuir um HRV serd o mais eficiente, pois desperdica a menor

quantidade do ar na condicdo RA, e de agua gelada de 7 °C, gracas ao processo
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preliminar de resfriamento sensivel, através de uma fonte térmica energeticamente

gratuita: o ar de exaustao.

Este ar de exaustdo, ainda nas condi¢des RA, € a maior justificativa para o tipo
de recuperacdo aqui estudado. Isto porque sua inclusdo no processo, exigida em ANSI
ASHRAE 62.1 (2010) para determinadas aplicagfes, excluiu o emprego de
recuperadores com mistura de fluidos, e esta conclusdo ndo omite este fato. Outra
particularidade importante foi que a simulacdo abordou uma zona térmica de apenas um
anico recinto, onde sistemas com DOAS ndo sdo muito utilizados. Aplicagdes prediais
podem ser bem mais amplas, no sentido de tipos de projetos, sistemas auxiliares ou até
mesmo na aplicacdo de recuperacdo sensivel de exaustdo forcada de outros recintos.
Entretanto, também ¢ factivel que ndo sdo excluidas opcdes de aplicacdo de HRV em
sistemas com multizonas, cabendo ao projeto estabelecer condi¢cdes de que o HRV

opere em condicdes de eficiéncia similares ou superiores as demonstradas neste estudo.

No contexto citado, a continuidade desta pesquisa podera consistir na
simulacdo numeérica aplicada a um sistema com multizonas atendidas por diversas UTA.
Esta opcdo pode incluir a analise exergética do “lado agua” do sistema, através do
balanco de propriedades em volumes de controle de valvulas, bombas e chillers, e a
aplicacdo do efeito da variacdo térmica em zonas submetidas a transferéncia de calor do
ambiente externo atraveés de paredes, janelas e coberturas. Também poderdo ser
incluidos na comparacdo sistemas com outros tipos de arranjos ou com diferentes
técnicas de recuperacOes calor, como os citados em ZENG et al. (2016). Outro rumo de
continuidade poderd ser a confirmacdo experimental dos resultados encontrados na
analise, de forma similar ao estudo realizado por OGULATA e DOBA (1998),
diferenciando-se da referéncia citada pela aplicacdo das condi¢des climéticas do Rio de

Janeiro.

Por fim, conclui-se que 0 emprego do HRV n&o esta limitado a recuperacédo de
calor para sistemas de aquecimento, onde tal equipamento costuma ser mais empregado.
Os resultados de eficiéncia superiores do sistema HRV+UTA em um contexto
geografico e ambiental que depende praticamente durante todo ano de processos de
resfriamento para atingir o conforto ambiental, indicam que este sistema é aplicavel de
forma eficiente as trés areas que denominam o conceito de HVAC: aquecimento,

ventilacdo e ar condicionado.
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ANEXO A

DESENVOLVIMENTO E APLICACAO DA EQUACAO DA EXERGIA DO AR
UMIDO NA ABORDAGEM DE GAS REAL

Em OLIVIERI et al. (1996) sdo apresentadas as seguintes equacfes para
volume, entalpia e entropia molares do ar umido na abordagem de gases reais;
RT B C

v=— 1+—_+_—2
p v U

(A1)
5 5
f_l = l/)a (Z GiTi + }_la,()> + l/)v (Z Hl'Ti + }_lv’()> +
i=0 i=0
vrrl(5_r9B\L (s T.4C\1
ar ) s 241 )52
(A2)
4 5
5= 1, (Z JiTt 4 Js - In(T) + s-a,o) +, <Z KiT? + K - In(T) + s-,,,()) +
i=0 i=0
— p - pv _ pv
TR (101325) T ¥aR - In (¢aET> TR (w,,ﬁT)
(5, 79B\ (s, p4C) 1
ar ) " 2 dr | 72
(A3)

onde os seguintes valores do estado de referéncia das fases ar seco e vapor d’agua sdo
indicados como:

o = —7,941982 kJ /mol

Ry = 35,99417 kJ /mol
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Sa0 = —0,196125465 kJ /(mol - K)
$p0 = —0,06331449 kJ / (mol - K)
e os coeficientes molares séo:
B = 4" Baa + 2YatuBay + ¥u" By
(A.4)
C =Wa" Caaa * 3%a " ¥vCaav + 3Vaty” Cavv + ¥ Comm
(A.5)

sendo B, Baws Buvs Caaar Caavr Cavvr € Cuppy 0S COeficientes viriais definidos como
funcBes da temperatura nas equacfes 3.18 a 3.26 desta dissertacdo, reproduzidas de
OLIVIERI et al. (1996).

Aplicando os termos referentes as fases ar seco e vapor d’agua;

5
o = (Z GiTi + rla_O)
i=0
5
h, = (Z H;T' + 71,,,0>
i=0

reescreve-se equacao A.2 para entalpia molar.

h=aia + pofi, + R |(B-79E) 24 (¢ T.40) 1
= Waha * Yoy + “tar )\ T2 ar) v
(A.6)

Similarmente para a entropia molar, aplicam-se;

4
Sq = ]iTi +Js5- In(T) + §a,0)
2
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5
5, = (z KT + K - In(T) + s‘,,,())

i=0

considerando a aplicacdo em pressdo atmosférica;

p = 101325 Pa — In (101’9325) =

e 0 seguinte desenvolvimento dos termos logaritmicos e aplicacdo do fator de

compressibilidade Z = p/RT:

YR In <¢a ) + YR - In (z/)f;T> [l/)aln <¢a> + Y,ln (lli)]
R[aln(Z) = Yaln(o) + oln(2) — yln(y)]
= R[In(Z) = Yaln(a) — Poin(¥,)]
—R[Yaln(a) + oin(yy) — In(2)]

Assim, reescrevendo a equacdo A.3 para a entropia molar como:

B 1+ C_+Td€ 1
% dT | 292

—-R Yaln(Wy) + PpIn(y,) — In(Z) + <§ + TZ_T>

(A7)

Aplicando as equacdes A.6 e A.7 em (}_z - EO) — To (5 — 5p), supondo que a

componente quimica esta implicita, obtém-se:

_ /- dB\ 1 _ T dC _
{lpaha-l_lpvhv-}_RT[(B_Td_T>5+<C_E d_T> l—ho}—To

_ R dB
{lpasa + lpvsv —R Ilpaln(lpa) + l/)vln(lpv) - ln(Z) + <B + T_>

T
C+TdC_ 1 5
dT So

Q|-

(A8)

agrupando os termos do estado de referéncia no final da expresséo, entre chaves;
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_ _ dB\ 1 _ T dC\ 1
{l/)aha+lpvhv+RTl<B Td—T>—+<C—E'd—T)ﬁ

_ o dB\ 1
{lpasa + lpvsv —R Ilpaln(lpa) + lpvln(lpv) - ln(Z) + <B + Td_T>_

dc\ 1 _
<C +T dT) ]} —{ho — To50}
(A.9)

e expandindo-os conforme as equacfes A.6 e A.7,;

({waha + wohy + RT[(B - T%2) 2 + (€ = 2-29) L -1 {yusa + 905, -
R[$aln(o) +uln@p,) — n(2) + (B+TE) 24 (C+TE) L)) -
(sl a3 (B~ To2) 2 (6 22) L]},
PuoSu0 = R [Waotn(bao) +uoln(buo) — n(Zo) + (Bo + To4r2) oo+ (Co +

Totre) 72l

(=

(A.10)

Rearranjando a equagéo A.10, separando os termos ideais dos termos viriais,

[(lpaﬁa - lpa,oﬁo,a)_To (¢a5_a - wa,os_o,a)] + [(¢v}_lv - ¢v,0E0,v)_TO(¢v§v -
Yy,0500)| + RTo[Waln(Wa) = Yaoln(ao) + Yuln(y) — yoln(Pyo)] +

RTo[~In(2) + n(Z)] + R{T (B -T22) 2+ (¢ - 1-4) 2] - 1, (B, -

T ot (G- 3 ) mal = SR [(B+7R) 3+ (C+75) ] +
RI(Bo+ o)+ (o + To2) o}
(A.11)

e evidenciando os termos RT e RT,,
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[(lpa}_la - lpa,OEO,a)_TO (lpaga - I.[)11,0§0,(1)] + [(lpvﬁv - lpv,OEO,v)_To(lpvgv -
lpv,OS_O,v)] + ETO [djaln(lpa) - ¢a,01n(¢a,0) + d’vln(wv) - wv,oln(lpv,o)] +

RTo[~1n(2) + In(Z)] + RT (B —T2) 2+ (¢ - 2. L) L] 4 R, [(B+T72) 2 +
(C+75) 3] = RIo[(Bo = To 52) 3+ (G0 = 2 52) 5| — R [(Bo +
TOZ—'?S)%+ (CO + Toi—%)ﬁ]

(A.12)

chega-se a expressao para exergia molar do ar tmido correspondente a equacao 3.58:

ex = [(lpa}_la - ll}a,O}_lo,a)_TO(l/)as_‘a - lpa,OS'_'O,a)] + [(1/)1;’_11; - l/Jv,of_lo,v)_TO(1/)1;5_‘17 -
l/)v,OS_O,v)] + ETO [d)aln(lpa) - ¢a,oln(¢a,0) + Y, In(y,) — d’v,oln(d)v,o)] +

RTo[-In(Z) + In(Zy)] + R [(T + To)§+ (T + %)ﬁ—c; + (TT, — T?) (éz_f n %Z_S)] _
(A13)

que pode ser simplificada como:

ex = [(lpa}_la - l/Ja,O}_lO,a)_TO(l/)a-s_‘a - lpa,0§0,a)] + [(l/)v}_lv - ¢U,OEO,V)_TO(¢U§U -
wv,OS_‘O,v)] + ﬁTO [waln(wa) - l1l}a,Oln(l»ba,0) + valn(%) - lpv,oln(wv,o) - ln(Z) +

In(Z)] +R[T(§+§z) + T, (g—@+£_ﬂ) + (TT, — T?) (ld_§+Ld_C')]

Ty = 202 202 TdT 202 dT
(A.14)

onde o estado de referéncia fica em funcdo de (To,po,ﬁo,l[)i,o), pois podem ser

identificadas as fungdes:
hoi = f(To, Vo, i)
S0 = f(To, Do, ¥i0)
Bo = f(To,i0)
Co = f(To¥i0)
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Zy = f(To,Po, Vo)

Logo, a exergia molar pode ser definida com quatro propriedades do estado avaliado e
quatro do estado de referéncia, sendo aplicada uma das fragdes molares (vapor d’agua

ou ar seco) devido a relacéo y,, + Y, = 1:

ex = f(T' pl 17' lpv' TO' p(): 170' lpv,O)
(A.15)

Considerando as equacfes A.1, A.4 e A.5 também ¢é valido afirmar que:

ex = f(Tl p' l/),,, TO' pOl 1:[}17,0)
(A.16)
reduzindo para trés a quantidade de propriedades necessarias de cada estado.

Também ¢é possivel escrever a expressdo da exergia molar do ar umido
evidenciando parcelas que representem o comportamento ideal do ar Uumido e sua
respectiva corregdo para o comportamento real. Para isso, deverdo ser evidenciados 0S
termos da expressdo da exergia molar do ar imido como gas ideal, reproduzida de
MORAN et al. (2014) na equacéo 3.54, e repetida a seguir:

p

exg =Ty {(wac_pa +1,Cpy) [Tlo —1-in (Tlo)] +Rin (%)}

- Ya Py
+ RT, llpaln <l/Ja,0> + Y,ln <¢v,0>l

Assim, voltando a equacdo A.13;

ex = [(d’aﬁa - ll’a,OEO,a)_TO(waEa - 1:ba,OS_'O,a)] + [(lpvi_lv - ¢v,OEO,v)_TO(¢v§v -
¥,0500)] + RTo[Waln(a) = Yaoln(Wao) + ¥oln(hy) = Puoln(yo)] +

RTo[~In(2) + n@)] + R + T) 2+ (T +2) S + (1T, - 72 (L + 11| -

RT, [ﬁ + ﬁ]

Ty  20p2
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a qual aplicam-se os termos Yehoa VaSoa Wohow WuSow Waln(Wao), €
1/),,loln(1,b,,,0) somando-os e subtraindo-os simultaneamente, desenvolvendo a expressao
até a equacdo A.17;

ex = [(Yaha — Yaohoa — Yahoa + Yahoa)—To(WaSa — Ya,050a — WaSo,a +
YaSoa)] + [(Wohy = Yo0hon — Wohoy + Wuhon) =To(YuSy — Wu0800 — YuSop +
YoSop)| + RTo[aln®Wa) = Yaoln(Wao) + Yaln(Wao) — Yaln(Wao) + duln@y,) —
Yool (W,0) + o ln(W,.0) = Woln(y0)] + RTo[=In(2) + In(Z)] + R [(T + To) 2 +

(r+3)5+ o= (a7 + 5ip)] - R [+ 58] =

= [l/)a(ﬁa - Eo,a) + (¢a - l/)a,O)EO,a_TO(lpa(Ea - S_O,a) + (% - ¢a,0)§0,a)] +
[lpv(ﬁv - EO,V) + (IIJ,; - l/JV,O)EO,U_TO (lpv(gv - §0,v) + (l/)v - ¢v,o)§o,v)] +
RTo [aln () + (0 = Wao)in (o) + ol () + (% = o) (o) +

RT[—In(Z) + In(Zy)] + R [(T + To)§+ (T + ) + (TT, — T?) (1 db | 1 d_c‘)] _

vdT  292dT
- [230 3Co ]

Vo 27,°

= l»ba[(ﬁa - Eo,a)_TO (§a - §0,a)]+lpv[(i_lv - Eo,v)_To(STv - §0,v)] + [(l/)a -
lpa,o)}_lo,a_TO(lpa - l/)a O)§O a] + [(lpv - lpv O)EO v_TO(lpv - ¢v,0)§0,v] +

RTo [atn (32) + watn (32)] +
ETO [(wa - d’a,o)ln(d)a O) + (¢v - ¢v O)ln(lpv 0)] + RTO [—In(Z) + ln(ZO)] +

R[(T+TO)§+(T+) +(TT0—T2)(1dB+iE)] RT, 2B"+3C_"]=

vdT  292dT Ty = 202

ex = {tha|(ha = Roa)=To(Sa = So,0) [+ wu[(ho = hop)=To(Ss = So,)]} +
{RTo [atn (L) + ot (22|} + (e = ao)hoaTo(e — ao)5ual +
(o = ¥o.0)hos=To(¥o = ¥,0)S0] + RTo[ (Wa = Wa,0) n(Wao) + (W -
Pu,0)In(y0)] + RTo[—In(2) + In(Ze)] + R [(T + To) 2+ (T + 2) S +

oy (1dB | 1 dC 230 3G
(TTy T)(vdT+2v2dT)] RTy o 2v02]

(A.17)
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onde os dois primeiros termos entre chaves sdo identificados com as componentes fisica
(ex2') e quimica (exg}) da exergia molar do ar Gimido como mistura de gases ideais,

formando a equagdo 3.54, conforme havia sido previsto:

{lpa[(}_la - Eo,a)_TO(ga - §0,a)]+¢v[(}_lv - }_lo,v)_TO(gv - §0,v)]}

= To{($aTPa + $,0p) [Tlo ~1-n (Tlo)] +Rin(B)} = ez

(o i (G2 ) + ot (12 )|} = e

(A.18a, b)

Assim, conclui-se que a equacao A.17 se resume a:

_ ==bh | —ch | ==cor _ == —=cor
ex = eXp, +exgl +exsy = exg + exsy
(A.lg)

onde exgcy € interpretado como a correcdo da exergia molar para gas real,

correspondente aos termos da equacdo A.17 ndo visualizados nas equacbes A.18a e b.

Portanto, concluiu-se que a forma original do desenvolvimento, a equagéo
A.13, inclui implicitamente a composicdo da exergia do ar umido em parcelas que
representam seu comportamento hipotético como gas ideal (ex;;), e a respectiva

correcdo para o seu comportamento real (ex&%"), como indicou a equacgao A.19.

Assim sendo, a tabela A.1 apresenta a comparagéo entre os resultados da
exergia do ar umido na abordagem de gases reais, obtidos através da equagdo A.13, com
resultados de gases ideais, obtidos das equacfes 3.54 e 3.55, extraidas de MORAN et al.
(2014), para condi¢6es de temperatura e umidade do ar indicadas em GATLEY (2013)
para validacdo de modelos, considerando pressdo atmosférica ao nivel do mar. Tais
resultados foram obtidos através do mesmo programa de calculo desenvolvido para as
simulacdes desta dissertacdo, e considera 0 mesmo estado de referéncia indicado

anteriormente na equacao 3.59.
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Tabela A.1 Comparacao de resultados das exergias molar e especifica do ar itmido

obtidas pelas abordagens de gas real e ideal

Gas real Gas ideal
t[°C] | t* [°C]
ex [k]/kmol] | ex[k]/kga] | ex [k]/kmol] | ex [k]/kgal
5 5 49,2926 1,8026 47,9736 1,6707
5 2 63,0015 2,2860 61,4837 2,1335
25 25 —0,0209 —0,0047 0,0400 0,0014
25 20 5,8584 0,2482 5,2232 0,1840
25 15 23,5078 0,8993 22,3184 0,7786
25 10 56,3732 2,0608 54,7365 1,8944

A similaridade dos resultados obtidos preconiza que ambas abordagens
devem produzir resultados similares na analise exergética de sistemas de HVAC. Esta
similaridade é visualizada através da figura A.1, que aplica as exergias molares obtidas

parat = 25°C, indicadas na tabela A.1, em um grafico t* X ex.

A
P

ex [k] /kmol]

\ -A-4-gas real
-®-9-gas ideal

10 15 20 25
#°C]

_ N
o o

o

Figura A.1 Variacao da exergia molar do ar umido nas abordagens de gés real e ideal

para diferentes valores de t*, com t = 25°C
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ANEXO B

RESULTADOS DA VALIDAGCAO DO PROGRAMA DE CALCULO
PSICROMETRICO COM ABORDAGEM DE GAS REAL

As tabelas a seguir apresentam os resultados da comparacdo dos célculos
de propriedades psicrométricas conforme a sequéncia de calculos descrita por
OLIVIERI et al. (1996), considerando o ar tmido como uma mistura de gases reais; e 0
padrdo indicado por GATLEY (2013) para comparacdo de modelos e teste de acuracia
de programas de calculo psicrométrico. Nas tabelas B.1, B.2, B.3 e B.4, os dados de
entrada foram as temperaturas de bulbo seco e bulbo Umido, enquanto nas tabelas B.5,

B.6 e B.7 foram utilizadas a temperatura de bulbo seco e a razdo de umidade.

Tabela B.1 Resultados de w na validacéo do programa desenvolvido para célculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e t* como dados de entrada

w [kgy/kgal
t[°C] | t*[°C] Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 5 0,00540 0,00542 -0,37
5 2 0,00315 0,00317 -0,63
25 25 0,02008 0,02017 -0,46
25 20 0,01260 0,01266 -0,47
25 15 0,00652 0,00656 -0,61
25 10 0,00153 0,00155 -1,29
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Tabela B.2 Resultados de h na validacao do programa desenvolvido para calculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e t* como dados de entrada

h[k]/kgal
t[°C] | t*[°C] Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 5 18,585 18,639 -0,29
) 2 12,932 12,971 -0,30
25 25 76,278 76,503 -0,29
25 20 57,239 57,384 -0,25
25 15 41,766 41,853 -0,21
25 10 29,045 29,096 -0,17

Tabela B.3 Resultados de s na validagdo do programa desenvolvido para calculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e t* como dados de entrada

s [k]/kg.K]

t[°C] | t*[°C] Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 5 0,06947 0,06968 -0,30
5 2 0,04889 0,04904 -0,30
25 25 0,26904 0,26986 -0,30
25 20 0,20433 0,20487 -0,26
25 15 0,15025 0,15058 -0,22
25 10 0,10369 0,10389 -0,19
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Tabela B.4 Resultados de v na validacao do programa desenvolvido para calculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e t* como dados de entrada

v [m®/kgal
t[°C] | t*[°C] Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)

5 5 0,7944 0,7944 -

5 2 0,7916 0,7915 0,01
25 25 0,8716 0,8716 -
25 20 0,8615 0,8615 -

25 15 0,8532 0,8532 -

25 10 0,8465 0,8464 0,01

Tabela B.5 Resultados de h na validacéo do programa desenvolvido para célculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e w como dados de entrada

h[k]/kgal
t[°C] | wlkgy/kgal Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 0,00152 18,629 18,639 -0,05
5 0,00317 12,984 12,971 0,10
25 0,02017 76,499 76,503 -0,01
25 0,01266 57,387 57,384 0,01
25 0,00656 41,858 41,853 0,01
25 0,00155 29,100 29,096 0,01
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Tabela B.6 Resultados de s na validacdo do programa desenvolvido para calculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e w como dados de entrada

s [k]/kgaK]
t[°Cl | wilkg,/kgql Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 0,00152 0,06963 0,06968 -0,07
5 0,00317 0,04908 0,04904 0,08
25 0,02017 0,26978 0,26986 -0,03
25 0,01266 0,20484 0,20487 -0,01
25 0,00656 0,15058 0,15058 -
25 0,00155 0,10390 0,10389 -

Tabela B.7 Resultados de v na validacao do programa desenvolvido para calculo

psicrométrico na abordagem de gases reais, aplicando t e w como dados de entrada

v [m®/kg,]
t[°Cl | wlkgy,/kgql Desvio (%)
Resultado obtido | GATLEY (2013)
5 0,00152 0,7944 0,7944 -
5 0,00317 0,7916 0,7915 0,01
25 0,02017 0,8717 0,8716 0,01
25 0,01266 0,8615 0,8615 -
25 0,00656 0,8533 0,8532 0,01
25 0,00155 0,8465 0,8464 0,01
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ANEXO C

DIAGRAMAS PSICROMETRICOS DAS SIMULAGCOES REALIZADAS EM
CONDICOES DE PROJETO DE RESFRIAMENTO

0.02
0.018
0016
0.014
0.012

0.01
0.008
0.006 -
0.004
0.002

w (kgy/kg,)

10 15 20 25 30 35
£ (°C)

X ADP O RA + oA
* SA O VA

(a)

0.018

0.016
0.014
0.012

0.01
0.008

w (kgy/kgy)

0.006
0.004 -
0.002 |-

10 15 20 25 30 35
t(°0)

X ADP % CA O RA
¥ SA o VA + oA

(b)
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0.025

0.02 -
~
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o
=
=2 0015 +
4
N
2

0.01

0.005 |- g

10 15 20 25 30 35
t(°C)
X ADP 4 SA O VA + 0A
O RA % OA X EX
()

Figura C.1 Diagramas psicrométricos dos processos realizados nos sistemas UTA
convencional (a), UTA+DOAS (b) e UTA+HRYV (c), obtidos para condi¢des de projeto

de resfriamento, com RSHF = 0,9

0.02
0.018
0.016
0.014
0.012

0.01
0.008
0.006
0.004 | 1
0.002} 1

w (kgy/kg,)

10 15 20 25 30 35
t (°C)

X ADP O RA + oA
+ SA O VA

(a)
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0.016
0.014
0.012

0.01
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w (kgv/ kga)

0.006
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0.002 |-

X ADP
¥ SA

20 25
t (°C)

¥ CA
O VA

(b)
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O RA
+ oA
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O RA

¥ SA
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Figura C.2 Diagramas psicrometricos dos processos realizados nos sistemas UTA
convencional (a), UTA+DOAS (b) e UTA+HRYV (c), obtidos para condi¢des de projeto

de resfriamento, com RSHF = 0,8
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Figura C.3 Diagramas psicromeétricos dos processos realizados nos sistemas UTA
convencional (a), UTA+DOAS (b) e UTA+HRYV (c), obtidos para condic¢des de projeto

de resfriamento, com RSHF = 0,7
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X ADP * SA O VA + 0A
O 1A O RA % OA r EX
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Figura C.4 Diagramas psicrometricos dos processos realizados nos sistemas UTA
convencional (a), UTA com damper (b),UTA+DOAS (c) e UTA+HRYV (d), obtidos para

condig0es de projeto de resfriamento, com RSHF = 0,6
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ANEXO D

DADOS DE ENTRADA DO AR EXTERIOR NAS SIMULAGOES
CONSIDERANDO A VARIAGAO CLIMATICA

Tabela D.1 Médias horéarias das temperaturas e umidades relativas de janeiro, medidas
no Aeroporto do Gale&o - Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medicdes
(°C) padréo Relativa (%0) padrio
00:00 25,25 1,86 79,83 7,58 628
01:00 24,99 1,73 80,90 7,05 624
02:00 24,74 1,69 81,96 6,93 630
03:00 24,49 1,62 82,80 6,61 628
04:00 24,35 1,53 83,43 6,29 628
05:00 24,22 1,47 83,88 5,96 634
06:00 24,53 1,54 83,10 6,02 626
07:00 25,58 1,84 78,79 7,82 630
08:00 26,70 2,10 74,44 8,77 636
09:00 29,21 2,40 69,64 9,69 622
10:00 30,18 2,72 64,25 10,77 626
11:00 30,85 2,91 60,41 11,49 625
12:00 31,21 3,06 57,94 11,98 632
13:00 31,04 3,31 56,74 12,85 637
14:00 30,52 3,38 57,75 13,64 647
15:00 31,87 3,30 59,24 13,29 651
16:00 29,64 3,28 62,15 13,44 670
17:00 28,85 3,16 64,81 13,15 670
18:00 27,82 3,09 68,64 13,07 666
19:00 26,93 2,66 72,26 11,62 662
20:00 26,46 2,43 74,11 10,67 644
21:00 26,16 2,25 75,36 9,64 636
22:00 25,80 2,06 77,14 8,66 636
23:00 25,54 1,95 78,43 8,10 628
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Tabela D.2 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de fevereiro,

medidas no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de

ICEA (2018)
Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrio Relativa (%0) padréo
00:00 25,82 1,47 77,64 6,46 571
01:00 25,52 1,40 78,91 6,45 569
02:00 25,24 1,31 80,12 5,95 565
03:00 24,98 1,27 81,01 5,92 569
04:00 24,75 1,20 82,06 5,46 571
05:00 24,59 1,19 82,63 5,36 577
06:00 24,54 1,19 82,99 531 575
07:00 25,80 1,43 78,30 6,32 581
08:00 27,12 1,64 72,84 7,51 569
09:00 28,36 1,94 68,18 8,36 570
10:00 29,83 2,29 62,12 9,82 569
11:00 31,08 2,45 56,81 10,40 567
12:00 31,89 2,72 53,65 11,06 577
13:00 32,34 2,75 52,21 11,04 576
14:00 32,37 2,91 52,48 11,67 573
15:00 31,87 2,96 54,18 11,97 585
16:00 31,01 2,86 56,81 11,44 602
17:00 29,96 2,88 60,47 12,14 611
18:00 28,67 2,73 65,29 11,96 621
19:00 27,84 2,44 68,40 11,15 583
20:00 27,32 2,17 70,33 10,12 579
21:00 26,87 2,05 72,16 8,97 577
22:00 26,51 1,81 73,80 8,38 575
23:00 26,17 1,63 75,64 7,41 571
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Tabela D.3 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de marco, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 24,60 1,63 82,03 6,60 622
01:00 24,37 1,53 83,22 5,96 614
02:00 24,16 1,51 84,38 5,36 612
03:00 23,99 1,46 85,08 5,33 608
04:00 23,78 1,41 85,93 4,88 614
05:00 23,67 141 86,45 4,81 618
06:00 23,59 1,43 86,64 4,79 632
07:00 24,34 1,53 84,18 5,28 625
08:00 25,44 1,79 79,52 6,39 626
09:00 26,61 2,05 74,31 7,55 626
10:00 27,90 2,44 68,55 9,12 614
11:00 28,98 2,73 64,18 9,88 611
12:00 29,56 2,95 61,52 10,61 623
13:00 29,71 3,27 60,91 12,32 631
14:00 29,65 3,25 61,28 12,34 620
15:00 29,05 3,17 63,16 12,02 634
16:00 28,39 2,90 65,32 11,60 626
17:00 27,50 2,64 68,49 11,03 632
18:00 26,63 2,27 72,03 10,02 634
19:00 25,95 2,13 75,20 9,77 643
20:00 25,65 1,99 76,41 9,01 623
21:00 25,43 1,89 77,49 8,46 627
22:00 25,10 1,73 79,30 7,84 620
23:00 24,86 1,65 80,67 7,14 619
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Tabela D.4 Médias horéarias das temperaturas e umidades relativas de abril, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 23,25 1,73 82,21 5,53 608
01:00 22,97 1,69 83,35 5,33 606
02:00 22,65 1,70 84,73 4,90 604
03:00 22,46 1,70 85,77 4,33 600
04:00 22,21 1,74 86,40 4,37 602
05:00 22,12 1,73 86,99 4,27 612
06:00 22,02 1,73 87,24 4,50 634
07:00 22,65 1,72 85,43 4,72 624
08:00 23,81 1,84 80,56 6,18 624
09:00 25,04 2,10 75,08 7,76 626
10:00 26,18 2,27 70,09 8,95 616
11:00 27,26 2,53 64,75 10,10 602
12:00 27,89 2,75 61,94 10,92 612
13:00 28,22 2,90 60,28 11,87 612
14:00 28,00 2,87 61,37 11,99 608
15:00 27,59 2,90 63,11 12,07 630
16:00 26,94 2,71 65,17 11,60 616
17:00 25,93 2,48 69,09 10,54 620
18:00 25,16 2,14 72,22 9,44 611
19:00 24,77 2,05 74,43 8,32 613
20:00 24,43 2,01 76,07 8,21 619
21:00 24,11 1,95 77,53 7,58 620
22:00 23,78 1,85 79,32 6,63 607
23:00 23,47 1,81 80,70 6,12 610
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Tabela D.5 Médias horéarias das temperaturas e umidades relativas de maio, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 20,94 1,58 82,54 5,50 628
01:00 20,58 1,55 84,43 5,10 620
02:00 20,28 1,56 85,54 4,67 624
03:00 20,05 1,62 86,22 4,67 624
04:00 19,81 1,67 86,95 4,71 626
05:00 19,71 1,71 87,18 5,01 632
06:00 19,67 1,73 87,25 5,40 682
07:00 19,95 1,72 86,51 5,69 654
08:00 21,19 1,68 82,26 6,21 657
09:00 22,44 1,85 76,74 7,97 662
10:00 23,72 2,14 70,43 9,54 634
11:00 24,78 2,40 65,29 10,14 634
12:00 25,57 2,68 61,38 11,47 632
13:00 25,99 2,92 58,97 11,79 632
14:00 26,00 2,99 58,89 11,84 630
15:00 25,69 3,00 60,53 12,30 630
16:00 24,99 2,79 63,58 11,33 638
17:00 23,93 2,31 68,21 9,72 630
18:00 23,11 1,92 72,07 8,40 624
19:00 22,72 1,79 73,99 7,84 630
20:00 22,37 1,76 75,70 7,83 628
21:00 22,01 1,70 77,20 7,07 628
22:00 21,66 1,70 79,13 6,67 627
23:00 21,26 1,66 80,94 5,98 630
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Tabela D.6 Médias horéarias das temperaturas e umidades relativas de junho, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 19,82 1,73 83,15 6,02 603
01:00 19,47 1,76 84,48 6,08 599
02:00 19,17 1,80 85,72 6,13 608
03:00 18,88 1,84 86,54 5,94 603
04:00 18,66 1,85 87,27 5,88 621
05:00 18,55 1,88 87,81 5,83 629
06:00 18,44 1,85 88,28 5,68 673
07:00 18,58 1,83 87,90 5,85 647
08:00 19,80 1,82 84,32 7,21 633
09:00 21,06 1,86 78,96 8,48 641
10:00 22,26 1,95 73,00 9,21 617
11:00 23,37 2,30 67,68 10,41 604
12:00 24,33 2,52 62,96 10,62 598
13:00 24,78 2,78 60,54 11,56 605
14:00 24,93 2,95 59,41 12,89 607
15:00 24,70 3,03 61,06 12,99 601
16:00 24,05 2,86 63,91 12,46 603
17:00 23,01 2,40 68,52 10,75 611
18:00 22,12 1,99 72,57 9,47 608
19:00 21,66 1,88 74,49 8,71 602
20:00 21,30 1,85 76,18 8,08 608
21:00 20,95 1,75 77,93 7,18 601
22:00 20,57 1,75 79,65 7,11 603
23:00 20,21 1,70 81,52 6,55 605
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Tabela D.7 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de julho, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 19,61 1,64 81,74 6,20 623
01:00 19,27 1,73 83,07 6,53 623
02:00 18,91 1,75 84,21 6,63 616
03:00 18,59 1,80 85,33 6,50 620
04:00 18,35 1,78 86,01 6,25 620
05:00 18,22 1,84 86,59 6,38 630
06:00 18,16 1,81 86,94 6,11 705
07:00 18,26 1,82 86,46 6,17 640
08:00 19,67 1,80 82,01 7,73 641
09:00 21,03 2,16 76,27 9,59 651
10:00 22,31 2,56 70,07 11,25 635
11:00 23,51 2,87 64,42 12,09 618
12:00 24,46 3,05 60,10 12,23 622
13:00 24,90 3,19 57,75 12,70 626
14:00 25,13 3,29 56,59 13,31 615
15:00 24,88 3,37 57,90 13,92 617
16:00 24,20 3,22 60,96 13,66 623
17:00 23,11 2,69 65,68 11,84 624
18:00 22,01 2,17 70,49 9,56 624
19:00 21,63 1,92 72,29 8,47 618
20:00 21,22 1,84 74,23 8,04 620
21:00 20,88 1,85 75,97 7,83 630
22:00 20,39 1,67 78,13 6,83 622
23:00 20,03 1,69 79,67 6,69 618
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Tabela D.8 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de agosto, medidas
no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de ICEA (2018)

Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigdes
(°C) padrao Relativa (%0) padrao
00:00 19,88 1,65 79,57 6,09 621
01:00 19,52 1,66 80,83 6,29 623
02:00 19,23 1,71 82,03 6,26 623
03:00 18,87 1,74 83,09 6,15 621
04:00 18,60 1,80 83,99 6,30 623
05:00 18,46 1,87 84,48 6,25 627
06:00 18,38 1,95 84,92 6,45 665
07:00 18,87 1,88 83,72 6,95 643
08:00 20,46 1,94 77,81 7,97 631
09:00 21,86 2,27 70,97 9,90 627
10:00 23,10 2,61 65,48 11,17 633
11:00 24,37 3,00 59,69 12,06 620
12:00 25,27 3,30 55,80 12,87 620
13:00 25,80 3,57 53,59 14,00 625
14:00 25,95 3,85 53,30 15,01 633
15:00 25,72 3,79 54,28 14,82 623
16:00 25,12 3,68 56,77 14,67 630
17:00 23,93 3,19 61,50 13,04 632
18:00 22,69 2,50 66,78 10,52 632
19:00 22,18 2,25 69,12 9,67 624
20:00 21,68 2,00 71,56 8,31 624
21:00 21,19 1,89 73,95 7,72 634
22:00 20,76 1,81 75,68 7,26 626
23:00 20,35 1,78 77,55 6,75 624
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Tabela D.9 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de setembro,

medidas no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de

ICEA (2018)
Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigbes
(°C) padréo Relativa (%0) padrio
00:00 21,11 1,96 77,53 7,17 542
01:00 20,78 1,93 78,85 6,76 544
02:00 20,47 1,92 80,20 6,65 544
03:00 20,20 1,94 81,45 6,13 548
04:00 19,93 1,93 82,51 5,96 540
05:00 19,82 2,02 82,90 6,16 550
06:00 19,78 2,06 82,94 6,32 558
07:00 20,78 2,00 80,11 7,05 552
08:00 22,10 2,26 73,97 8,89 553
09:00 23,32 2,62 68,45 10,68 543
10:00 24,67 3,12 62,49 12,47 548
11:00 25,72 3,48 57,84 13,49 544
12:00 26,55 3,84 54,70 14,47 546
13:00 26,84 3,97 53,56 14,77 551
14:00 26,81 4,09 53,60 15,37 545
15:00 26,49 4,03 55,15 14,99 550
16:00 25,77 3,89 57,76 14,21 548
17:00 24,89 3,53 61,26 12,99 546
18:00 23,76 2,85 65,84 10,84 554
19:00 23,16 2,54 68,30 10,03 554
20:00 22,71 2,36 70,49 9,02 540
21:00 22,28 2,18 72,58 8,23 560
22:00 21,91 2,06 74,15 7,54 545
23:00 21,55 2,06 75,65 7,28 546
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Tabela D.10 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de outubro,

medidas no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de

ICEA (2018)
Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medicbes
(°C) padréo Relativa (%0) padréo
00:00 22,18 1,82 78,35 6,20 498
01:00 21,91 2,05 79,32 6,54 498
02:00 21,62 2,03 80,16 6,32 498
03:00 21,37 2,07 81,42 5,88 498
04:00 21,23 2,11 81,99 5,89 500
05:00 21,21 2,19 82,44 5,79 506
06:00 21,48 2,25 81,89 6,03 516
07:00 22,63 2,33 77,10 7,36 516
08:00 23,69 2,45 72,04 8,43 502
09:00 24,79 2,76 67,53 9,70 504
10:00 25,84 3,12 63,19 11,27 508
11:00 26,65 3,52 59,74 12,59 504
12:00 27,28 3,74 57,66 12,72 500
13:00 27,50 3,92 56,97 13,06 506
14:00 27,33 3,73 57,43 12,76 502
15:00 26,97 3,68 58,67 12,37 506
16:00 26,30 3,67 61,18 12,71 510
17:00 25,58 3,38 63,89 11,89 510
18:00 24,58 2,90 67,95 10,46 514
19:00 23,98 2,55 70,37 9,31 512
20:00 23,59 2,34 72,16 8,78 512
21:00 23,18 2,20 73,77 8,09 504
22:00 22,89 2,14 75,07 7,57 498
23:00 22,53 2,05 76,71 6,97 502
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Tabela D.11 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de novembro,

medidas no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de

ICEA (2018)
Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigbes
(°C) padréo Relativa (%0) padrio
00:00 23,16 2,06 79,64 8,38 547
01:00 22,93 2,06 80,42 8.06 541
02:00 22,75 2,08 81,27 7,89 541
03:00 22,53 2,06 82,08 7,72 545
04:00 22,36 2,02 82,91 7,17 545
05:00 22,26 2,09 83,58 7,03 555
06:00 22,91 2,05 81,69 7,36 552
07:00 23,86 2,23 77,30 8,97 563
08:00 2477 2,37 73,14 9,89 543
09:00 25,80 2,60 68,88 10,99 543
10:00 26,65 2,89 65,69 11,87 550
11:00 27,36 3,18 62,84 12,88 546
12:00 27,81 3,44 61,34 13,74 547
13:00 27,93 3,60 60,94 13,93 549
14:00 27,79 3,71 61,57 14,22 554
15:00 27,50 3,63 62,09 14,22 548
16:00 26,88 3,49 64,18 13,84 566
17:00 26,02 3,24 67,24 13,05 569
18:00 25,28 2,91 70,05 11,69 554
19:00 24,77 2,61 72,63 10,75 570
20:00 24,32 2,38 74,97 10,61 572
21:00 24,03 2,32 75,83 10,03 558
22:00 23,76 2,20 77,21 9,42 553
23:00 23,48 2,06 78,38 8,89 545
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Tabela D.12 Médias horarias das temperaturas e umidades relativas de dezembro,

medidas no Aeroporto do Galedo — Rio de Janeiro entre 2008 e 2017, adaptada de

ICEA (2018)
Horario | Temperatura Desvio Umidade Desvio Medigbes
(°C) padréo Relativa (%0) padrio
00:00 24,81 1,93 80,15 7,38 564
01:00 24,59 1,82 81,28 6,99 566
02:00 24,34 1,78 82,20 6,54 558
03:00 24,15 1,74 83,10 6,51 564
04:00 23,98 1,64 83,66 5,99 564
05:00 23,88 1,65 83,99 5,83 582
06:00 24,45 1,70 81,96 6,76 570
07:00 25,50 2,05 77,50 7,69 566
08:00 26,59 2,30 72,96 8,46 562
09:00 27,75 2,67 68,20 9,77 560
10:00 28,84 3,03 63,63 11,08 568
11:00 29,71 3,30 60,64 12,07 562
12:00 30,26 3,49 58,80 12,61 566
13:00 30,34 3,59 58,69 13,02 578
14:00 30,11 3,62 59,58 12,83 582
15:00 29,58 3,49 61,19 13,09 604
16:00 28,73 3,38 63,97 13,06 600
17:00 27,89 3,01 66,59 12,25 600
18:00 27,07 2,80 69,64 11,73 601
19:00 26,43 2,42 72,75 10,23 589
20:00 25,97 2,29 74,80 9,63 578
21:00 25,64 2,16 76,45 9,02 582
22:00 25,36 2,03 77,90 8,41 575
23:00 25,09 1,88 79,34 7,50 572
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