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RESUMO

O ar-condicionado tem-se tornado um dos grandes responsaveis pelo aumento da demanda de
energia elétrica no Brasil e no mundo, pois com o desenvolvimento econdomico combinado a
reducdo de prego dos equipamentos de ar-condicionados, mais residéncias e comércios os utilizam
em busca de conforto térmico. Mas o uso pode acarretar em um aumento considerdvel na conta de
energia, ja que o ar-condicionado ¢ o aparelho doméstico com alto consumo de energia. A solugdo
imediata apontada por Sivak (2009) e Shan et al. (2013) para que o crescimento do uso de ar-
condicionado ndo provoque uma crise energética no mundo seria desenvolver aparelhos com a
mesma qualidade de refrigeracao dos atuais, mas que consumiriam bem menos energia. O aparelho
mais utilizado em residéncias, pequenos comércios e escritorios, € o split system, com o evaporador
do tipo Hi-wall, equipamento que tem algumas limitagdes em relagdo a sua distribui¢do de ar, que
provoca bolsdes de ar quente e frio no mesmo ambiente, além de provocar desconfortos localizados.
O controle desse evaporador ¢ baseado na temperatura de retorno, ou seja, se a temperatura no
retorno ndo atingir a temperatura estabelecida o mesmo opera em sua poténcia maxima por um
tempo maior que o necessario, desperdigando assim energia elétrica, ou a temperatura pode ser
alcancada antes no retorno do que no ambiente, provocando assim desconforto térmico por mais
tempo. Assim, serd proposta neste trabalho uma solugdo numérica, utilizando um cédigo CFD, a
partir das equagdes diferencias de energia combinada com as equacdes de Navier—Stokes, em um
modelo turbulento semi empirico k-epsilon de duas equacdes, considerando as trés dimensdes.
Partindo de um caso padrao foram outros 11 casos alterando a altura do evaporador e o angulo de
insuflamento. Com os resultados pdde-se avaliar qual dos 11 casos foi mais eficiente do ponto de
vista energético o qual produz melhor conforto térmico, para assim avaliar melhorias que podem ser

aplicadas no evaporador hi-wall.

PALAVRAS-CHAVE: Mini Split, Distribuicdo de Temperatura, CFD, OpenFoam, Conforto

Térmico
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ABSTRACT

Air conditioning has become one of the main factors responsible for the increase in the electric
demand in Brazil and in the world, since with economic development combined with the price
reduction of air conditioning equipment, more residences and businesses use them to reach thermal
comfort. But the use can lead to a considerable increase in the energy bill, since air conditioning is
the household appliance with a high energy consumption. The immediate solution pointed out by
Sivak (2009) and Shah et al. (2013), so that the growth of the use of air conditioning does not cause
an energy crisis in the world, would be to develop devices with the same quality of refrigeration of
the present, but that would consume much less energy. The most commonly devices used in
residence, small shops and offices, are Split System, whit a high wall as internal unit, this
evaporator has some limitations in the air distribution, which causes hot and cold zones in the same
environment, as well as causing localized discomfort. The evaporator control is based on the return
temperature, so if the return temperature does not reach the set temperature, the Air Conditioner will
operate at its maximum power for a time longer than necessary, thus wasting electrical energy or the
set temperature can be reached before in the evaporator than in the environment, thus causing
thermal discomfort for longer. Thus, a numerical solution, using a CFD code, will be proposed
using the energy-difference equations combined with the Navier-Stokes equations, considering a
turbulent flow based in a semi-empirical k-epsilon turbulent model of two equations, considering
the three dimensions. And using a model as standard, another 11 models were simulated by
changing the height of the evaporator and the angle of inflation. With the results, it can be evaluated
which of the 12 cases is more energy efficient and which causes better thermal comfort. And than

identify improvements that can be applied in hi-wall units.

KEYWORDS: Split System, Temperature distribution, CFD, OpenFOAM®, Thermal comfort.
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1 INTRODUCAO

Com o desenvolvimento econdmico combinado a redug¢do de prego dos equipamentos de ar-
condicionados, mais residéncias ¢ comércios buscam o conforto térmico. Assim o ar-condicionado
tem-se tornado um dos grandes responsaveis pelo aumento da demanda de energia elétrica no Brasil
e no mundo.

O consumo residencial, setor que representa aproximadamente 37% do consumo total de
energia elétrica no Brasil, utiliza 20 % desse total, parao do ar-condicionado, ELETROBRAS
(2007b). Ja& os consumidores comerciais respondem por cerca de 24% do consumo de energia
elétrica, sendo esse consumo devido ao ar-condicionado, iluminag¢dao e outros com os sistemas de
condicionamento de ar respondem por até 47% do consumo final de energia, Pessoa e Ghisi (2015).

Esses setores sdo responsaveis pela mudanga na curva de carga brasileira, indicada no relatorio
da ONS (2016), para justificar a implantacdo do horario de verdao. A Figura 1 mostra que a curva de
carga, de meia em meia hora, com o horario de ponta ocorrendo entre 14h e 17h, e ndo mais entre
17h e 20h. Essa mudanga ¢ principalmente justificada pela utilizacdo do ar-condicionado apds o

almoco, horario mais quente durante o verao.
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Figura 1: Curva de carga brasileira- fonte ONS

Mas como ressaltado em Tuan e Huang (2011) “E dificil para um sistema de ar-condicionado
tradicional satisfazer as exigéncias de conforto térmico de todos os ocupantes de uma sala, além de
metas de economia de energia”. Isso ocorre porque, tradicionalmente, o fluxo de ar ¢ distribuido de

maneira concentrada e seu selecionamento ¢ feito baseado apenas em capacidade térmica.
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E segundo Pessoa e Ghisi (2015) os sistemas de condicionamento de ar instalados no setor

residencial e comercial sdo predominantemente do tipo split e existe ainda uma tendéncia de
aumento de vendas desses sistemas de condicionamento de ar.

Esses sistemas sdo compostos de duas unidades, uma unidade interna, evaporadora e uma
externa, condensadora, que € composta por compressor, serpentina, valvula de expansdo e
ventilador. Estas unidades sdo interligadas por linhas frigorificas, sistemas elétricos e de controle.
Podendo ser classificado conforme o tipo de evaporador utilizado e pelo tipo de funcionamento do
COMpressor.

Em relagdo ao funcionamento do compressor, pode-se ter um funcionamento intermitente ou
continuo, sendo o compressor continuo ¢ também chamado de inverter. No compressor intermitente,

o sistema liga e desliga o mesmo, conforme esquenta ou esfria o ambiente, conforme Figura 2.

MUITO
QUENTE
LIGA

CONFORTAVEL
DESLIGA

MUITO
FRIO

Figura 2:Desempenho Convencional- Fonte site Frigerlar
Ja& o compressor inverter nunca ¢ desligado, diminuindo ou aumentando sua rotacdo, conforme
Figura 3. Isso se deve ao fato da presenca de um inversor de frequéncia que controla a velocidade
do motor do compressor fazendo com que ele gire a velocidades adequadas para manter a

temperatura constante no ambiente.

MUITO
QUENTE

CONFORTAVEL

MUITO
FRID

Figura 3:Desempenho Inverter - Fonte site Frigerlar

Um outro modelo de Split que funciona com compressor inverter ¢ o VRF, Fluxo de Gaés
Refrigerante Variavel, que ¢ um sistema de ar-condicionado central, do tipo Multi Split, que
funciona com uma unica condensadora (unidade externa) ligada a varios evaporadores através de
um ciclo tUnico de refrigeracao, com sistema de expansao direta onde o fluxo de gas refrigerante ¢
variavel.

Em relagdo aos principais tipos de evaporadores utilizados no modelo split tem-se:
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* Hi-Wall: Evaporador que deve ser instalado na parede, proximo ao teto. Seu insuflamento ¢

feito através de uma abertura, controlada por palhetas, localizadas na frente do equipamento
e seu retorno ¢ feito na parte superior do equipamento. Figura 4 (a).

+  Piso Teto: Modelo que traz a possibilidade de ser instalado tanto no piso, quanto no teto. E
um evaporador para maiores capacidades térmicas. Quando instalado no teto tem
insuflamento pela parte frontal e retorno pela parte de baixo. Figura 4 (b).

* Cassete: Modelo que possui até quatro vias para a saida do ar, que podem ser controladas
individualmente. Sendo Instalado no teto ou no forro, de maneira embutida. Seu
insuflamento e retorno e feito na parte de baixo do equipamento que fica exposta ao
ambiente.Figura 4 (c).

* Quatro-Lados: Modelo também possui até quatro vias para a saida do ar, que podem ser
controladas individualmente, mas sua instalacdo ¢ feita no teto de maneira exposta. Seu
insuflamento ¢ feito pela lateral e seu retorno por baixo .Figura 4 (d).

* Dutado: Normalmente utilizado em splits de grande capacidade, o evaporador ¢ ligado a
uma rede de dutos, que distribui o ar pelo ambiente de maneira mais homogénea. Ha
também evaporadores dutados que podem ser utilizados em mini-split, chamados Built-in,
porém com rede de dutos limitada devido a seu ventilador com baixa pressdo estatica
disponivel. Figura 4 (e).

Neste cenario, dentre os equipamentos de ar-condicionado, o split inverter se destaca como um

dos equipamentos mais eficientes. A economia de energia pode variar de 40% a 60%, de acordo

com a tecnologia de cada fabricante.

Ja em relagdo aos tipos de evaporadores citados, o mais utilizado ¢ o Hi-Wall, pois ¢ de facil
instalacdo e tem o preco mais acessivel entre os evaporadores apresentados. Mas como tem apenas
uma saida de ar, tem limitagdes em relagdo a distribui¢dao de ar, que cria bolsdes quente e frio no
mesmo ambiente e gera fluxo direto de ar nas pessoas, provocando nestes casos desconforto térmico

em vez de sana-lo.

Mesmo sendo uma das principais fungdes do ar-condicionado atender o conforto térmico,
muitas vezes devido a erros de selecionamento e instalacdo, esses equipamentos causam exatamente
o contrario. Por ndo se atentar as normas de conforto e se optar pela solucdo mais simples, que de

maneira equivocada nao se utiliza de projeto de engenharia.

Se com o aumento da utilizagdo de ar-condicionado, ja citado, se continuar optando por esses
equipamentos de baixa eficiéncia tanto energética quanto para se atender o conforto térmico, podera
se fazer necessaria o desenvolvimento de novos equipamentos. Para evitar tanto desperdicio de

energia quanto desconforto térmico.



(c) (d)

(e)

Figura 4: Tipos de Evaporadores - (a) Hi-wall - (b) Piso Teto - (c) Cassete - (d) Quatro lados -

(e) Dutado ou built-in



1.1 OBJETIVO

Shah et al. (2013) estimam que até 30% de reducdo no consumo energético de novos produtos
poderia ser alcancado dentro do potencial de mercado, com tecnologia ja dominada pela industria.
J& Para Michael Sivak (2013) a solu¢do imediata apontada para que o crescimento do uso de ar-
condicionado ndo provoque uma crise energética no mundo seria desenvolver aparelhos com a
mesma qualidade de refrigeracdo dos atuais, mas que consumiriam bem menos energia. Também
nessa linha Shah et al. (2013), indica, na Tabela 1 onde os sistemas de ar-condicionado tipo split, os

mais utilizado nos setores comercial e residencial, podem melhorar.

% de redugdo do consumo
~ .~ energético
0p§a° Desc"gao correspondente
Minimo Maximo
Trocador de calor eficiente Trocadores de calor mais eficientes, trocadores de calor maiores. 9,1% 28,6%
Compressores eficientes Compressores rotatorios de duas fases, compressores rolantes 6,5% 18,7%
eficientes com motores DC
Inversor/Velocidade variavel Compressores comandados por inversores AC, AC/DC ou DC. 20,0% 24,8%
Valvula de expansdo Valvulas de expansdo termostdticas e eletronicas 5,0% 8,8%
Aquecimento do crankcase Redugdo da poténcia de aquecimento do crankcase 9,8% 10,7%
Carregamento em standby Reduzir o carregamento no modo standby 2,2% 2,2%

Tabela 1: Possiveis Melhorias indicadas por Shah et al. (2013)

Ainda ¢ possivel observar uma grande evolucdo tecnoldgica na parte da condensadora dos split
disponiveis no mercado, com o desenvolvimento do compressor inverter e de controle de fluxo de
refrigerante variavel, VRF. Porém se pouca evolugdo na eficiéncia dos evaporadores,
principalmente nos utilizados em residéncias e em comércios e prédios de servigos de pequenos e
médios porte, que utilizam principalmente o evaporador do tipo Hi-wall.

E um fator importante ndo mencionado por Shah ¢ a melhoria na distribui¢do de ar no ambiente,
que pode determinar quanto tempo o aparelho trabalhara em sua poténcia maxima. Assim se houver
um conhecimento melhor, tanto da temperatura no ambiente quanto da temperatura de retorno do
aparelho, pois isso influi no controle de poténcia do ar-condicionado e consequente economia de
energia.

Assim este trabalho buscou entender a distribuicdo de temperaturas em ambientes
condicionados por aparelhos comumente utilizados em residéncia e pequenos comércios, o ar-
condicionado do tipo mini split utilizado com evaporadores do tipo Hi-Wall, que como ja

mencionado anteriormente ¢ o mais comumente utilizado no Brasil, pois ¢ de fécil instalacdo e tem
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um custo reduzido quando comparado aos centrais. Mas este evaporador tem algumas limitagdoes em

relacdo a sua distribui¢do de ar, que provoca bolsdes quente e frio no mesmo ambiente, além de
provocar desconforto devido a fluxo direto de ar em pessoas locadas no ambiente.

Estes desconfortos fazem com que a temperatura de retorno no equipamento demore ou nunca
atinja o desejado, fazendo com que o mesmo opere em sua poténcia maxima por um tempo maior
que o necessario, desperdicando assim energia elétrica. Isso muitas vezes ¢ provocado devido a
instalacdo e ate mesmo selecionamento do mini split sdo feitas de maneira equivocada em diversos
ambientes, de quartos e salas residenciais a escritdrios coletivos e salas de aulas.

Observa-se também a crescente utilizagdo da ferramenta CFD, para modelar diversos tipos de
sistemas de ar-condicionado, desde dos sistemas centrais aos individuais ¢ com diversos meios de
insuflamento. Assim utilizando o OpenFOAM, se determinou a distribui¢do de temperaturas com o
intuito de futuramente se propor alternativas de melhorias na distribuicdo de ar e no controle, que

visam economia de energia e maior conforto térmico, que sera melhor explicado no capitulo 3.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O interesse em quantificar o consumo, referente aos sistemas de ar-condicionado, ¢
internacional, como em Sivak (2013), que se pergunta “O ar-condicionado vai fazer o sistema de
energia global entrar em colapso?” e indica que os Estados Unidos usam mais energia para o ar-
condicionado do que todos os outros paises combinados. Porém essa condi¢do pode ndo permanecer
verdadeira por muito tempo, pois com o aumento do poder aquisitivo de varios paises em
desenvolvimento, que tem as areas mais populosas e mais quentes do mundo, o uso do ar-
condicionado podera aumentar a demanda energética sem precedentes. Sivak (2009), examinou a
demanda de energia potencial para o resfriamento nas 50 maiores areas metropolitanas do mundo,
muitas delas em paises em desenvolvimento, e avaliou o aumento da demanda devido ao
resfriamento, mostrando que essa demanda ultrapassara a demanda global atual de energia devido a
aquecimento, essa muito significativa em paises desenvolvidos. Nesse estudo ele mostrou que nos
EUA 87% das residéncias tinham ar-condicionado, enquanto paises como Brasil ¢ India tinham
entre 11% e 2%, respectivamente, das suas residéncias. Porém o estudo indica que ha aumento na
demanda de ar-condicionado nos paises em desenvolvimento de maneira mais acentuada que nos
desenvolvidos.

No Brasil, estudo especifico sobre o consumo foi feito por Pessoa e Ghisi (2015), mostra a
influéncia do ar-condicionado na cadeia de demanda energética brasileira e discute as possibilidades
tecnologicas disponiveis. O consumo de energia elétrica com sistemas de condicionamento de ar no
Brasil, em 2013, foi de 84 TWh, ou aproximadamente 12,6% do consumo total de energia elétrica
no pais ( ELETROBRAS, 2007). Assim o Brasil se beneficiaria de niveis minimos de EER, Indice
de Eficiéncia de Energia, mais restritivos para sistemas de condicionamento de ar, pois o
conhecimento da industria sobre a tecnologia permitiria isto. O custo de implementacdo de sistemas
mais eficientes seria mais vantajoso, tanto para o Estado quanto para o consumidor final, do que o
custo da energia em excesso usada por produtos ineficientes. O mesmo estudo indicou que o mini-
split ¢ o equipamento mais utilizado no mercado brasileiro, que possui hoje com EER na faixa de
3,0 W/W, fazendo assim necessaria a melhoraria no desempenho desse aparelho, igualando o indice
de eficiéncia energética aos niveis mundias, como por exemplo na faixa de 4,0 W/W na Australia e
EUA e de 6,0 W/W no Japao. Utilizando o estudo de Shah et al. (2013), como base para
comparagao entre as eficiéncias e possiveis melhorias dos equipamento do tipo mini-split.

Em estudos mais especificos sobre consumo em prédios comerciais Morsoletto (2016), estudou
a possibilidade de reforma no sistema elétrico de um prédio localizado em Florianopolis utilizando

as medigdes dos principais sistemas desse prédio, Central de dgua gelada (CAG), elevador, exaustor
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e iluminacao. Foram feitas curvas de cargas para conhecer as rotinas de uso de cada aparelho. Com

os consumos medidos, foi possivel identificar dois dos maiores consumidores de energia do predio,
o Chiller com 20,21% e a Iluminag¢do + Fan-coils com 17,09%. Como conclusao Morsoletto,
indicou a instalagdo de inversores de frequéncia, que faria o Chiller trabalhar com poténcias mais
baixas que a sua poténcia nominal, evitando o pico de demanda em dias de clima ameno, e
instalacdes de medidores especificos no Fan-coils, para uma analise minuciosa do consumo
individual dos mesmos.

Um dos parametros importantes no consumo do ar-condicionado ¢ climatico, que indica
principalmente como a temperatura ¢ umidade externas influenciam no funcionamento do ar-
condicionado. No Brasil os principais estudos sdo relacionados a estimativa do uso final de energia
elétrica.

No trabalho de Fedrigo, et al. (2009), estudaram os usos finais de energia elétrica no setor
residencial das regides geograficas das oito Zonas Biocliméticas brasileiras, baseando-se em dados
obtidos pelo PROCEL/Eletrobras. Mostrou-se que, além do aumento do consumo elétrico no verao,
a porcentagem de consumo relativa ao ar-condicionado aumenta conforme se aumenta a latitude, ou
seja, quanto mais proximo do equador maior € a utilizagdo do ar-condicionado.

Lam et al. (2009) fizeram uma estimativa do consumo do ar-condicionado de 2009 a 2100
usando dados meteoroldgicos como temperatura de bulbo seco, bulbo umido e radiagdo solar no
periodo de 1979 a 2008, em Hong Kong na China, com intuito de criar duas séries estatisticas Z e
assim cruzar com os dados de consumo de ar-condicionado em 2008. O aumento do consumo
estimado foi de 5,7%, 12,8% e 18,4% para os periodos de 2009 — 2038, 2039-2068 ¢ 2068-2100
respectivamente. Neste trabalho se resaltou que estas estimativas podem nao ser tdo exatas devido a
variaveis socioeconomicas ndo consideradas, mas sdo bons indicadores do futuro consumo do ar-
condicionado na China.

Ja Li et al. (2013) estudaram o consumo energético de ar-condicionado devido ao mercado de
centros urbanos (UHIE) utilizando Pequim com referéncia. Também foi considerado nesse trabalho
o efeito acumulativo (CE) devido a sucessivos dias quentes, fazendo com que a percep¢ao da
temperatura fique maior com o passar dos dias, a temperatura ¢ umidade (THE). Através de
equagdes empiricas e estatisticas, chegou-se na influéncia de cada aspecto no consumo elétrico do
ar-condicionado, sendo no verdo a influéncia total ¢ igual a 47% do consumo e individualmente
28,88% (UHIE), 10,18% (CE) e 7,72% (THE).

Ding et al. (2013) na procura de melhorar o conforto térmico e a eficiéncia energética,
calcularam o consumo dos principais equipamentos de um sistema de ar-condicionado, através de
formulas analiticas e medi¢cdes em trés prédios publicos na China, enquanto se mantinha o

parametro de conforto, PMV, entre -1 e 1. Assim, além dos resultados de poténcias consumidas,
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também se observou a influéncia da umidade do ambiente no consumo elétrico. Como resultado,

observou-se 0 aumento de consumo com a diminui¢ao da umidade relativa no verao.

Outro fator importante no consumo elétrico e no conforto térmico ¢ o arquitetdnico como no
trabalho de Baltar (2006), que avaliou a influéncia sobre o conforto térmico € o consumo de energia
utilizando tipos de vidros; cores das fachadas e revestimentos internos com isolamento térmico
como parametros de constru¢do, em um Hospital situado em Lajeado-RS. Isso foi feito utilizando o
programa de simulagdo computacional EnergyPlus, que permite simular e avaliar alternativas
arquitetonicas que minimizem a demanda de energia para fins de condicionamento ambiental e
atendam a todos os requisitos de conforto, de acordo com a NBR-16401. Em seu resultado pode-se
observar a influéncia desses pardmetros no consumo de energia elétrica, sendo que em alguns casos
simulados pode-se observar uma reducao de 7,14% na modificagdo dos vidros, de 0,23% quando se
adota a cor branca e 10,8% quando se utiliza revestimento térmico nas paredes. J4 no estudo de
Nguyen (2011) se estudou um outro parametro importante a configuracdo do teto, que pode
favorecer ou ndo a circulagdo de ar, interferindo assim no consumo elétrico.

Entre as ferramentas utilizadas por um engenheiro ou projetista na resolugdo de um problema,
as trés fundamentais sdo: métodos analiticos, métodos numéricos (modelagem numérica) e
experimentacdo em laboratdrio.

O método analitico consiste na utilizagdo de equacdes para descrever o comportamento das
variaveis de interesse do sistema estudado, procura se usar sempre que possivel pois apresentam os
resultados mais precisos; no entanto sao aplicados a geometrias e condi¢des de contorno simples, o
que dificulta muito os estudos na influéncia dos parametros de distribui¢do de ar aplicada.

Um exemplo de estudo ¢ o de Silva (2006), que teve como objetivo apresentar um modelo
matematico e computacional para o estudo da distribuicdo de temperatura tridimensional (3-D)
para escoamento em dutos retangulares, usando dois modos de transferéncia de calor: condugdo e
conveccdo. Assim a analise de um elemento infinitesimal localizado nas paredes do duto, permitiu
realizar o balancgo de energia que estabeleceu as relagdes entre os fluxos de calor devido aos modos
de transferéncia de calor no modelo, obtendo a solugdo por um sistema de equagdes resolvido em
codigo Fortran. Foram apresentados os resultados para escoamento de ar, agua e 6leo com paredes
construidas em ago-carbono, aluminio puro e cobre puro, cujas aplicagdes praticas estao associadas
a dispositivos trocadores de calor e ar-condicionado.

O estudo de Hesaraki (2015) mostrou a influéncia de diferentes vazoes de ventilagdo na
qualidade do ar interior (IAQ) e economia de energia em uma casa unifamiliar ocupada por dois
adultos e um bebé, situado em Borldnge, Suécia., de maneira experimental e analitica. Essa casa
possuia um sistema de exaustdo com uma gama de configuracdes de taxa de fluxo de ar. Para

encontrar taxas de ventilacdo adequadas para manter os niveis de CO,, umidade relativa (HR) e as
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temperaturas adequadas, foram considerados quatro niveis de ventilagdo. O método analitico foi

usado para calcular os niveis de CO2, usando o modelo de Fanger de 1988, ja4 a umidade e
temperatura foi encontrada de forma experimental.

A experimentagdao em laboratorio ¢ muito utilizada em problemas com auséncia de solugdes
matematicas consolidadas/validadas ou em geometrias extremamente complexas, através da
construcdo de um protdtipo do equipamento ou sistema estudado e submeté-lo a condi¢des de
operacao reais, sendo necessaria a realizagdo de diversas leituras para a obtencdo de um resultado
consistente e a sua principal vantagem ¢ o tratamento das configuragdes reais do problema; no
entanto ¢ de alto custo e muitas vezes nao pode ser realizada por questdes de seguranca ou pela
dificuldade de reproducao das condic¢des reais do problema.

Lin (2005) apresentou um modelo simplificado de um sistema de distribui¢do de ar pelo piso
com de uma unica fonte de calor e um tnico ponto de insuflamento. No trabalho mostrou-se, apesar
das dificuldades construtivas, as duas grandes vantagens desse sistema de insuflamento: o ar frio de
insuflamento chega em temperatura mais baixa nos ocupantes e os ganhos de calor na parte de cima
da zona ocupada nao precisam ser computados no célculo de suprimento de ar. O modelo proposto é
baseado na teoria da pluma para a fonte de calor e o insuflamento ¢ feito em dois pontos de fluxo de
ar, prevendo uma camada estdvel. Assim os experimentos de laboratério foram realizados para
simular esse fluxo de ar, utilizando um tanque de agua e sal e dois bocais de tamanhos diferentes.
Por ser utilizado um tanque de salmoura os resultados sdo inversos ao caso real de insuflamento
pelo piso. E para validagao do experimento foram comparados os resultados com fluxo turbulento
teorico.

Karadeniz (2013) usou o método de stereo particle image velocimetry, para medir o fluxo de ar
combinado a meshed infrared thermography para definir a temperatura de saida de ar da unidade
evaporadora de ar condicionados do tipo mini split. Justificou que devido ao complexo fluxo no
interior da evaporadora, causado pelos componentes internos, ha o interesse em se definir esses
parametros, para assim poder propor melhorias que possam oferecer economia de energia. Com as
medi¢des em varios pontos da saida do evaporador, pode-se plotar graficos tridimensionais, que
mostram que o fluxo retangular bidimensional previsto ndo condis com o medido, que indica que os
componentes internos provocam flutuacdes que causam ruido, problemas de vibragdo e de
desempenho. Também mostra uma distribui¢do de temperatura ndo uniforme devido principalmente
a unidade de controle e ao motor da unidade evaporadora.

Um fator relevante apontado por Sobrinho (2011) experimentalmente, foi o efeito da umidade
relativa do ar externo no coeficiente de desempenho (COP) de um sistema de ar-condicionado.
Através de uma bancada de teste variou-se a temperatura de bulbo umido, mantendo-se a rotagdo de

um compressor scroll no seu melhor rendimento. As condigdes de pressdo barométrica e vazao de ar
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se mantiveram constante, a temperatura de bulbo seco entre 22°C e 27°C e a umidade relativa entre

40 e 92%. Nos resultados obtidos identificou-se que entre a faixa de 40 a 65 % de UR ndo tem-se
grandes variagcdes no desempenho do sistema, porém a partir deste valor o COP pode variar até
70%, em dias de chuva, o que resulta em Umidade Relativa elevada. pois a mesma influéncia no
coeficiente de pelicula responséavel pelo rendimento do condensador.

Por fim, a mais utilizada atualmente ¢ a modelagem numérica que pode resolver problemas com
complicadas condi¢gdes de contorno, em geometrias complexas apresentando resultados com
elevada rapidez. No entanto, exige cuidados especiais com relacao aos possiveis erros gerados, ou
seja, o método numérico deve resolver corretamente as equagdes diferenciais do modelo
matematico proposto, o qual representa fielmente a realidade fisica do problema estudado. Os
estudos ligados a possiveis melhorias de eficiéncia nos sistemas de ar-condicionado tem se
aproveitado da modelagem numérica, j& que tem geometrias complexas dos equipamentos e
condigdes de contorno muitas vezes complexas nos ambientes a serem condicionados.

Como os exemplos de Kumlutas, Karadeniz e Kuru (2012) e Wu, Liu e Pan (2011) que
apresentaram estudos sobre a evaporadora do tipo Hi-Wall através de modelagem numérica e
verificacao experimental. Em Kumlutas (2012) ¢ utilizado uma sec¢ao transversal onde se representa
o trocador de calor, o ventilador, a parede traseira e a parede Vortex. E assim utilizando um modelo
turbulento do tipo k-epsilon e pardmetros contantes, inclusive a rota¢do do ventilador, chegou-se a
resultados condizentes com o experimental através de Stereo Particle Image Velocimetry (SPIV). J&
Wu (2011) usa modelagem semelhante porém propde duas possiveis mudancas, na posi¢do da
parede vortex, para melhorar a vazdo e o nivel de ruido, verificando posteriormente o modelo
através de protétipo.

A quem estude alternativas de insuflamento, como a ja citado Tuan e Huang (2011), que
apresentaram um mecanismo de ar-condicionado regional ou RACM, da sigla em inglés) que nao so6
pode proporcionar conforto térmico individual, mas também pode ajudar significativamente a
economizar energia. Em seu estudo considerou os pardmetros de entrada; temperatura, vazao e
angulo do insuflamento e angulo de saida de ar; para determinar o ajuste adequado do RACM para
criar a circulacdo melhor possivel. Nove casos foram simulados por meio do Software de CFD
Fluent, utilizando como premissas; Fluido Newtoniano, estado transiente, efeito da gravidade e de
flutuagdes (buoyancy), velocidade uniforme na entrada e Fluxo turbulento pelo modelo k-epislon.
Os nove casos simulados foram analisados utilizando o parametro de conforto térmico Voto Médio
Predito (PMV), para chegar-se nos parametros ideias para o RACM.

Nos estudos de Srebric e Chen (2002) propuseram modelos numéricos, através de CFD, para
simplificar a modelagem de oito difusores de ar usualmente instalados em sistemas de ares-

condicionados centrais. Através de dois métodos; o de Momento resultante e “Caixa”. Nos dois
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métodos se faz necessaria a informagdo da temperatura ¢ do método de turbuléncia, no caso

estudado k-epsilon. Enquanto no Método “Caixa” ¢ necessaria distribui¢ao da velocidade na area do
difusor, normalmente através de experimentos, no caso do momento resultante a area efetiva ou da
velocidade, combinado a vazdo, informagdes encontradas em catdlogos, ¢ suficiente. Como
resultado se recomendou o uso do Método de momento resultante em difusores que insuflam ar
através de jatos e o uso do Método “Caixa” quando houver um fluxo de ar mais complexo com

mistura de varios fluxos. Como listado na tabela 2.

Difussores Metodo Caixa Metodo Momento |Metodo Recomendado
Bocal Injetor Adequado Pobre Caixa
Linear Adequado Pobre Caixa
Valvulado Adequado Pobre Caixa
Teto Quadrado Adequado Adequado Momento
Teto Redondo Adequado Adequado Momento
Rotacionais Adequado Adequado Momento
Grelha Adequado Adequado Momento

Tabela 2: Métodos recomendados de simplificagdo de difusores - adaptado Srebric, J.

(2002)

Ha varios estudos sobre a distribuicdo de temperaturas e os campos de velocidades em
ambientes condicionados por diversos tipos de sistemas. Wan e Chao (2005) utilizaram CFD para
comparar a distribuicdo de temperaturas ¢ de campos de velocidades de um sistema de ar-
condicionado com insuflamento pelo piso, no caso de retorno no teto e retorno no proprio piso,
variando o pardmetro definido como “comprimento térmico”, que depende da altura do pé direito
do ambiente e da condicdo do insuflamento, natural ou for¢ada. Os resultados revelaram que
enquanto a distribuicdo de temperaturas ¢ influenciada pela velocidade de insuflamento e pela
posi¢ao do retorno, as mudangas desses parametros tem pouca influéncia na variacdo do campo de
velocidade. Assim se observa que quando o retorno ¢ feito também pelo piso, tal como uma
velocidade mais baixa de insuflamento provoca um maior o gradiente de temperatura. Em estudo
similar Nomura et al. (2011) utiliza o OpenFOAM, com solver Simple e modelo turbulento K-
epsilon, para definir o campo de velocidades e a distribuicdo de temperaturas em um ambiente
condicionado com insuflamento pelo piso.

Fang et al. (2017) também estudaram um sistema de ar-condicionado com insuflamento pelo
piso, porém utiliza analise modal para se determinar a temperatura e o fluxo de calor no ambiente.
Baseada no modelo de zona pressurizada com difusor de ar (POMA) utilizou-se duas condigdes de
contorno diferentes nas paredes, sendo uma considerando convecgdo natural e a outra convecgao

forcada, comparou-se os resultados das duas com dados experimentais. Assim essa analise modal se
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mostrou eficiente em simular o sistema de ar-condicionado estudado, com menos tempo

computacional que uma simulag¢ao por CFD.

Mahu, Popescu e lon (2012) usou CFD para simular um aquecimento, por meio de uma fonte de
calor, de uma sala, sujeito a um ambiente externo com ventos e temperatura externa baixa,
considerando os parametros fisicos; superficies internas com conveccao forcada, condugao das
paredes, convecgdo externa induzida pelos ventos frios e radiacdo interna e externa. Foram
modelados também janelas, luminarias, computador e uma porta a fim de entender sua influéncia.
Utilizando o modelo turbulento RNG k-epsilon chegou-se a um fluxo ndo uniforme tanto interno
quanto externamente. Internamente isso se deve principalmente ao aquecedor, porém também as
lumindrias e ao computador, ja externamente isso se deve as recirculagcdes. Observou-se também a
influéncia do vento frio na regido interna, principalmente nas partes menos isoladas como a janela e
a porta.

Ja Hanwen (2016) simulou um sistema de ar-condicionado, com insuflamento por difusores
instalados no teto, em um escritorio contendo 11 esta¢des de trabalho, onde cada estagdao se
considerou um computador, um monitor ¢ um ocupante. Utilizando o software FIoOVENT pode-se
incluir diversos parametros arquitetonicos, com suas caracteristicas fisicas e termodinamicos,
temperatura externa, dissipacdes, radiacdo externa e coeficientes de convec¢do, na simulagdo.
Foram avaliados o efeito da temperatura externa e da vazdo de insuflamento de ar na temperatura
interna em cinco (5) desse escritério. Concluindo que a temperatura no ambiente decai linearmente
com diminui¢do da temperatura externa, enquanto decai conforme uma equagdo polinomial com a
diminui¢do da vazao, e com isso pode-se avaliar a redu¢ao de consumo com essas variagdes.

Em Isuka et al. (2011) utilizou-se a ferramenta CFD, para modelar uma sala que foi
condicionada por dois fluxos, uma de ar quente e outra de ar frio, que pode ser dividida em duas
salas de iguais dimensdes. Essa sala foi modelada com 3 paredes adiabaticas e uma com fluxo de
calor, considerando a iluminagdo como tUnica fonte de calor, temperatura externa igual a 5°C e
vazao de ar constante nos fluxos de ar para manter a sala a uma temperatura de 19°C. Se analisou a
distribui¢do de temperaturas e o campo de velocidades para determinar o consumo de energia. Em
comparagdo com o experimento conduzido por Ito, em 1988, pode-se verificar uma diferenga nos
resultados, atribuidos a possiveis vazamentos por frestas, ao modelo da divisoria da sala e ao
modelo turbulento utilizado, mostrando um resultado melhor no modelo k-epsilon padrdao que no
RNG k-epsilon.

Mao et al. (2014), indica que 68% das residéncias de Hong Kong deixam o ar-condicionado
ligado no quarto durante o sono, que devido a baixa eficiéncia dos sistemas tradicionais, distribui o
ar por todo o ambiente. E assim propde um sistema alternativo com insuflamento localizado e

direcionado a 4rea realmente ocupada no quarto. Com o método CFD, se modela um quarto
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tridimensional, com malha de maior refinamento na area de maior interesse, ou seja a cama, € com

condi¢des de contorno pré definidas. Para solucionar esse modelo foi utilizado o algoritimo
SIMPLE, com modelo turbulento SST, variando a altura, a temperatura, a vazao do insuflamento,
com a vazdo de ar externo. Definiu-se entdo a temperatura, a velocidade, a intensidade da
turbuléncia, para serem utilizados em trés parametros; ventilacao efetiva (VE), esbogo de risco
térmico (DR) e coeficiente de utilizacdo de energia (EUC); que serviram para se definir a melhor
configuracao desse novo sistema proposto.

Silva (2013) compara duas configuragdes de insuflamento em camara fria, sendo uma feita por
meio de uma rede de dutos com 9 pontos de insuflamento e a outra por meio de um evaporador do
tipo cassete, que tem 4 vias de insuflamento. Essa comparagdo ¢ feita tanto numérica quanto
experimental. No modelo numérico utilizou-se o CFD, através do software Openfoam, com o
algoritimo SIMPLE e modelo turbulento k-e¢ de duas equacdes. Com os resultados do modelo foi
possivel verificar o diferencial de temperatura na camara fria devido as duas configuracoes,
observando que o diferencial quando se utiliza o evaporador tipo cassete ¢ ate 50% menor que no
caso da rede de dutos.

Yongson (2007), lembra que um estudo numérico do fluxo turbulento em um sistema de ar-
condicionado era impraticavel ha poucas décadas atrds, mas com os avangos tanto no Software
quanto Hardware tornou-se possivel. Em seu trabalho, foi modelado uma sala de escritdrio
individual com alguns moveis e um evaporador instalado em uma das paredes. Inicialmente com a
ferramenta CFD, Fluent, se comparou os modelos de turbuléncia k-epsilon e Reynolds Stress
Model, através da distribuicdo de temperatura em um plano, em trés malhas diferentes, onde o
modelo RNG se mostrou mais adequado devido ao fato de que a distribui¢ao de temperaturas se
manteve semelhante independente da malha, porém o modelo RNG tem um tempo computacional
até duas vezes maior que o do k-epsilon. Com o modelo turbulento escolhido, variou-se a
localizagdo do evaporador, em trés pontos, € se analisou a distribui¢do de temperaturas e
velocidades em varios planos virtuais diferentes, para verificar em qual posi¢do se atinge 0 maximo
de conforto para o ocupante.

Dentro dessa mesma linha de estudo, vale a pena citar alguns trabalhos. Como o de Moukalled
et al. (2010) que usa CFD para avaliar a desempenho de um sistema de ar-condicionado do tipo
RoofTop, simulando o funcionamento com seis diferentes configura¢des do evaporador. J& em
Hiyama e Kato (2011) utilizou-se a mesma ferramenta para chegar em um fator de resposta melhor
para controle de ares-condicionados. O uso da modelagem numérica ¢ extensa na area de
determinagdo de campos de velocidades e de temperaturas, como em Blocken (2015), que estudou
esses campos em ambientes externos urbanos, como regides com alta concentra¢do de prédios. Ha

também diversos outros sistemas de condicionamento de ar que podem se utilizar das ferramenta
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CFD, em Montazeri et al. (2014) se analisou alguns parametros de entrada de agua e ar em

ambientes condicionados por resfriamento evaporativo com microaspersdo de agua.

Uma definicdo importante na simulagdo de um ambiente condicionado ¢ o modelo turbulento
adotado para modelar o campo de velocidades. Em Chen (1996) ja se fazia uma comparagao entre o
modelo Reynolds-stress e o k-epsilon padrdo, nos casos de convec¢do natural, forcada e mista,
indicando melhores resultados com o modelo Reynolds-stress, porém com maior custo
computacional. E assim varios estudos seguiram na linha de descobrir um modelo turbulento ideal.
Em Cable (2009) se compara quatro tipos de modelos de turbuléncia, a fim de definir o melhor
para modelar um fluxo de ar devido a conveccao natural e forcada em um atrio da Universidade de
Concordia. Em Chen et al. (2007) mostrou uma visdo geral da aplicabilidade dos modelos
turbulentos para modelamento de ambientes fechados, indicando como era o desempenho dos

modelos, em cada situacao do passado e atualmente, conforme Figura 5.

LB 2L | 25 | RNG | RSTM | RSTM | RSTM
| Cases ltems ke | k-& | k-g | k- | k= -IP -GY -Ql
Matural Mean velocity B A B B B B B B
convection | Turbulence C C D D C C c C
Temperature B 8] B B B B B B
| _Heat transfer c | B | A C c C C C
Forced Mean velocity c C C E c C c c
convection | Turbulence D D D D D D D B
Mixed Temperature A it c A A A A A
convection | Re-attachment c B B D A D D D
Impinging | Mean velocity C C C A A B B B
jet Tubwlence | D | D | D | c| ¢c | D D D
A = good, B = acceptable, C = marginal, D = poor, F = unacceptable

Figura 5: Resumo de desempenho de modelos turbulentos - Qingyan (Yan) Chen-2007

Wang e Chen (2009) avaliou a desempenho de oito modelo de turbuléncia em fluxo transiente,
sendo 6 modelos do tipo RANS, um LES e um DES. Comparando os resultados da simulacdo com
analise experimental observou-se que entre os do tipo RANS, os com melhores resultados sdo o
RNG e RSM, porém em fluxos de ar mais complexos podem perder precisdo. Sendo o modelo LES
0 mais preciso entre os estudados. J& em Huijuan Chen — 2011 compara-se trés modelos k-epsilon;
k-epsilon padrao, k-epsilon RNG e Realizable k-¢; através de uma simulacdo de escritdrio com o
algoritmo SIMPLE. Tendo em maos os campos de temperatura e velocidade pode-se avaliar, junto

com valores experimentais, que o0 modelo RNG ¢ o de maior precisao.
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3 CONFORTO TERMICO

Além de sua eficiéncia energética um ar-condicionado também tem que ser avaliado quanto ao
atendimento do conforto térmico necessario no ambiente, porém sendo o conforto térmico uma
sensagdo humana, se situa no campo subjetivo e depende de fatores fisicos, fisioldgicos e
psicologicos.

Os fatores fisicos determinam as trocas de calor do corpo com o meio; ja os fatores fisioldgicos
referem-se a alteragdes na resposta do organismo, resultantes da exposi¢do continua a determinada
condi¢do térmica; e finalmente os fatores psicologicos, que sao aqueles que se relacionam as
diferencas na percep¢do e na resposta a estimulos sensoriais, frutos da experiéncia passada e da
expectativa do individuo.

Os estudos em conforto térmico visam principalmente analisar e estabelecer as condigdes
necessarias para a avaliacdo e concep¢ao de um ambiente térmico adequado as atividades e
ocupagdes humanas, bem como estabelecer métodos e principios para uma detalhada analise
térmica de um ambiente.

Para melhor entender os assuntos subsequentes a respeito de conforto térmico, ¢ necessario
apresentar alguns conceitos e defini¢des de conforto e neutralidade térmica. Conforto térmico
segundo a ASHRAE Standard 55 ¢ definido como “A condi¢do da mente que expressa satisfagao
com o ambiente térmico”. E Neutralidade Térmica que segundo o pesquisador dinamarqués Olé
Fanger (1970), ¢ “A condi¢do na qual uma pessoa ndo prefira nem mais calor nem mais frio no
ambiente a seu redor”.

Analisando-se dentro de uma otica fisica dos mecanismos de trocas de calor, sugere-se uma
definicdo para neutralidade térmica como sendo “O estado fisico no qual todo o calor gerado pelo
organismo através do metabolismo seja trocado em igual propor¢cdo com o ambiente ao seu redor,
nao havendo nem acumulo de calor e nem perda excessiva do mesmo, mantendo a temperatura
corporal constante”.

Considerando essas defini¢des, pode-se dizer que a neutralidade térmica ¢ uma condigdo
necessaria, mas nao suficiente, para que uma pessoa esteja em conforto térmico. J& que um
individuo exposto a um campo assimétrico de radia¢do, como uma radiagcdo solar localizada, pode
muito bem-estar em neutralidade térmica, porém nao estara em conforto térmico.

Como o corpo humano ¢ um sistema termodindmico, que produz calor e interage continuamente
com o ambiente para alcancar o equilibrio térmico, existe uma constante troca de calor entre o
corpo ¢ o meio, regidas pelas leis da fisica e influenciadas pelos mecanismos de adaptacao

fisiologica, condigdes ambientais e fatores individuais. A sensagdo de conforto térmico estd
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diretamente relacionada ao esforcgo realizado pelo organismo para manter o balango térmico e assim

sendo, se faz necessario conhecer a termorregulacdo humana e o equilibrio térmico do corpo
humano.

Desta forma pode-se dizer que existem 3 condigdes para que se possa atingir o conforto térmico:
Que a pessoa se encontre em neutralidade térmica; A temperatura da pele e sua taxa de transpiragao
estejam dentro de certos limites compativeis com a atividade metabolica; Nao estar sujeito a

desconforto localizado.

Variaveis que influenciam na sensaciao de conforto térmico

Os célculos analiticos, do conforto térmico, sdo baseados em estudos realizados em camaras
climatizadas, apresentam 9 variaveis que influenciam o conforto térmico:

* Atividade desempenhada, (W/m2);

* Isolamento térmico das roupas utilizadas;

*  Temperatura do ar (°C);

* Temperatura radiante média (°C);

* Velocidade do ar;

* Umidade do Ar - Pressdo parcial do vapor de 4gua no ar ambiente (kPa);

¢ Desconforto Localizado;

* Assimetria de Radiagao Térmica;

* Diferen¢a na temperatura do ar no sentido vertical

Influéncia do movimento do ar no conforto térmico

A Velocidade do ar ¢ um aspecto importante que muitas vezes ¢ deixado de lado quando se
seleciona um equipamento, considerando apenas sua capacidade térmica. Os valores de velocidade
de contato considerados como aceitaveis para um ambiente de atividades sedentdrias podem variar
de 0,05 até 0,3 m/s. Esse limite maximo ¢ baseado no fato de que o contato direto do ar aumenta a

taxa de calor retirado do ocupante, causando um aumento do desconforto.

Normas de conforto térmico

O estudo de conforto térmico teve, nos ultimos anos, um maior interesse por parte dos

pesquisadores, sendo que as normas existentes nesta area englobam estudos sobre todas as variaveis
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que influenciam no conforto térmico, quer sejam em ambientes condicionados ou ndo. As principais

normas e guias de referéncia aos estudos sdo:

ISO 7730/94 - Ambientes térmicos moderados -  Determinacdo dos indices PMV e PPD
e especificacdes das condi¢des para conforto térmico. Esta norma propde um método de
determinagdo da sensagdo térmica e o grau de desconforto por meios de métodos
quantitativos.

ISO 7726/1998 - Ergonomics of the thermal environment - Instruments for measuring
physical quantities.

ASHRAE Standard 55-2010 - Thermal Environmental Conditions for Human Occupancy.
ASHRAE Fundamental Handebook - cap. 8 Thermal Confort - 2009: Guia normativo que
apresenta os fundamentos da termorregulacdo humana e conforto.

A norma brasileira NBR 16401-2, com os parametros listados na Tabela 3:

Verdo
. . . 22,5°Ca25,5°C/ 65%
Temperatura Operativa / Umidade Relativa - -
23,0°Ca 26,0°C/35%
Velocidade média do ar Intensidade de turbuléncia 30% a 50% | 0,20 m/s
(ndo direcional) Intensidade de turbuléncia <10% 0,25 m/s

Tabela 3: Temperatura e velocidade - NBR 16401-2

Norma Regulamentadora do Ministério do Trabalho NR-17 — Ergonomia, que indica:
Temperatura efetiva entre 20°C e 23°C; Velocidade do ar ndo superior a 0,75m/s; Umidade

Relativa do ar ndo inferior a 40%.
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4 METODOLOGIA

O modelo adotado para este trabalho, consiste em uma sala de base quadrada de 4,0 m de lado e
pé direito de 2,9 m. O evaporador ¢ do tipo Hi-Wall, com insuflamento frontal, com angulos
varidveis, e retorno pelo topo do equipamento, conforme detalhe A da Figura 6, posicionado a uma
altura H, do Teto, e a uma distancia L da parede Lateral. A sala ¢ ocupada por trés individuos
sentados a 1,6 m do evaporador. Serdo considerados como fonte de calor, além dos trés ocupantes
da sala, o teto e uma das paredes. Também sdo fixadas para o ar uma temperatura e uma velocidade
de insuflamento, para assim entender, possiveis desconfortos localizados causado por cada uma

destas variaveis.
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Figura 6: Modelo Sala com evaporador Hi-Wall
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Neste trabalho foi considerado que o escoamento na sala ¢ turbulento compressivel de um fluido

Newtoniano e para obté-lo ¢ necessario solucionar um sistema de equagdes diferencias parciais,
formado pela equacao da continuidade, Eq.1, pelas equacdes de Navier Stokes, Eq.2, e a equacdo

de energia, Eq. 3.

Continuidade:

dp B
E"‘V'(,OU)—O (1)

Navier Stokes:

0
p<8—1tl—|—u-Vu):—Vp+V-T+pg (2)
Energia:
J(ph
_(gt ) + V- (phu) = Vq+ @ + ¢ )

Algoritmos de Acoplamento

No caso deste trabalho considerou-se um escoamento tridimensional, com fluxo de energia.
Assim, cada dimensao cartesiana considerada agrega uma equagao da quantidade de movimento, ou
velocidade nesta direcao. Além disto, existe também a grandeza pressdao que precisa ser
determinada. Verificando, com isso, a existéncia de 5 incognitas (u, v, w, T e p) e cinco equagdes;
trés de quantidade de movimento, a de continuidade e a de energia.

A principio o problema pode ser resolvido, porém como apontado por Versteeg ¢ Malalasekera
(2007), existem algumas dificuldades para a solugdo dessas equagdes; a equagdo da quantidade de
movimento ¢ ndo linear e a pressao ndo aparece explicitamente na equacgao da continuidade.

A solucdo para resolver as ndo linearidades encontradas e o acoplamento da pressdo e
velocidades ¢ a utilizagdo de um método iterativo, como o algoritmo ideal para resolver problemas
em regime permanente, SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure-Linked Equations) de
Patankar (1980). Nele os fluxos convectivos especificos nas faces sdo avaliados a partir das
chamadas “velocidades estimadas” e um campo de pressdo inicialmente admitido ¢ usado para
resolver as equagdes de balango de momentos. Por fim uma equagdo de correcao da pressao ¢
obtida a partir da equacdo da continuidade e ¢ utilizada na atualizacdo/correcao dos campos de

pressdo e de velocidade. Assim, o algoritmo comega com a estimativa inicial dos campos de pressao
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e velocidade, os quais serdao progressivamente corrigidos até a convergéncia, conforme resumido na

Figura 7.

Outro algoritmo, o PISO (Pressure Implicit with Splitting of Operators ), ¢ uma extensao do
M¢étodo SIMPLE com um passo corretor adicional para melhora-lo. Calcula o campo de pressdes
duas vezes, o que faz necessario um armazenamento adicional para o termo fonte da 2* equagao de
corre¢do da pressdo, conforme Figura 8 e como no Método SIMPLE, faz-se necessario a inclusao
de um fator de subrelaxacdo para estabilizar o método. Foi originalmente desenvolvido para
escoamentos compressiveis transientes em computacao ndo-iterativa e posteriormente adaptado
para problemas iterativos para resolver regime transiente.

Condigdes Iniciais

p v, propricdades de transporte

1? Passo: Solugio das Equagtes
de Momento Discretizadas

2" Passo: Solugio da quum;.ﬁ:: de
Correcio da Pressao

A tualizacio das Condigdes -u
Iniciais 3® Passo: Corregao da Pressio ¢
r da Velocidade
W

4" Passo: Solucio des demads
Equagics de Transporie Discretizadas

[re]

Convergéncia

Figura 7: Fluxograma do Algoritmo SIMPLE — Adaptado por Gongalves
(2016)



Condigtes Iniciais

p. v, propricdades de transporte

W

Efetua os 3 primeiros passos do SIMPLE
Solugio da Equagio do Mome io disce tiznda
Solugio ds Equagio de Coregio ds Pessio

Cormegio da Pressio e da Velocidade

4" Passo: Solugdo da Sepunda

Atualizagio das Condigtes
Iniciais

Equacio de Comecio da Pressio

Nio

5" Passo: Corregio da Pressio e
da Velocidade

| | Substituigio dos dados iniciais
pelos dados commigidos

6" Passo: Sologdo das demais
Equaghes de Transporte Discretizadas

Converpéncia

Figura 8: Fluxograma do Algoritmo PISO - Adaptado por Gongalves (2016)
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Modelo Turbulento

A turbuléncia ¢ um fendmeno no qual as particulas do fluido se misturam de forma ndo linear,
que ¢ descrito através de diversos modelos de turbuléncia, sendo que o adotado neste trabalho ¢ o k-
€ padrao de duas equacdes. No modelo de turbuléncia k-¢, k € a energia cinética de turbuléncia e ¢
definida como a variacdo das flutuacdes em velocidade. Ja € ¢ a dissipagdo viscosa da energia
cinética turbulenta (a taxa na qual as flutuagdes de velocidade se dissipam).

Esse modelo semiempirico, foi utilizado em diversos estudos de distribuicao de ar, em sistemas
de ar-condicionado, conforme descrito na revisao bibliografica. O modelo k-¢ mostrou bons
resultados tanto quando comparado com outros modelos de turbuléncia, como quando comparado
com estudos experimentais, com um tempo computacional relativamente baixo.

A solucao exata do modelo k-g, contém inumeros termos desconhecidos € incompreensiveis. O
modelo padrao desenvolvido por Launder and Spalding (1974), introduz o conceito de viscosidade
turbulenta () e as duas equacdes de transporte do modelo k-¢, considerando algumas constantes
empiricas Figura 9. Introduzindo assim novas varidveis para resolver o sistema de equagdes, que

contém as trés de quantidade de movimento, a de continuidade e a de energia, conforme descrito a

seguir:
k2
Ht = IOCM? “)
0(pk
% + V- (pkul) =V lg_]zv ki] + 2,utSZ-jSij — pE€ (5)
0(pe L € €
(8t ) +V- (peui) =V [O_—ZVEI + 01€E2,ut5¢j5ij — CQEPE (6)
Transporte Transporte
Parcela da de K ou & de Kk ou & Parcela de Parcela de
variacdo de + pela ro= pela "+ producidode + destruicio
oue convecgéo condugdo one de koue
Onde:
C, C, C o c
£ £ p K €
1,44 1,92 1,44 1 1,3

Figura 9: Constantes do modelo turbulento k-epsilon
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4.1 Condicdes de contorno

Determinado o sistema de equagdes, os possiveis algoritmos que os resolvem e a malha do
modelo proposto, resta apenas a defini¢do das condi¢des de contorno. No OpenFOAM ®, cada
variavel de entrada possui um arquivo independente, no qual sdo implementadas as condigdes de
cada superficie da geometria. Como ja dito anteriormente cada STL deve ser feito para cada
superficie e assim em cada arquivo que represente uma variavel, tera listado essas superficies.

Segue na Tabela 4 a lista dessas superficies e suas descrigdes:

Superficies Descrigao
inlet Insuflamento, Entrada de ar no ambiente
outlet Retorno do ar, entrada no evaporador
sala paredes Adiabaticas do modelo, incluindo o piso
parede Parede com fluxo de calor
teto Teto onde tambem ha fluxo de calor
pessoal Ocupante a direita —Fonte de calor
pessoa2 Ocupante ao centro — Fonte de calor
pessoa 3 Ocupante a esquerda — Fonte de calor

Tabela 4: Superficies e Descri¢oes

Para analise do problema proposto foram avaliadas doze situag¢des distintas com diferentes
condi¢des de contorno, sendo que aquela que utiliza os dados de referéncia foi chamada de padrao.
As condigdes de contorno e iniciais utilizadas neste problema foram estabelecidas a partir de

condigdes tipicas de sistemas de condicionamento de ar e podem ser vistas na Figura 10 e na Tabela

5.
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Figura 10: Esquema das condi¢oes de contorno utilizadas na sala.
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. Dissipacao
Vv 0 Te Too Ti H L Upreae U.. interna
o o o o 0,808 W/|0,384 W/
2,0m/s 15 8°C 30°C 30°C 0,3m 2,0m (m2K) (m2K) 3x120W

Tabela 5: Condigoes de Contorno e Iniciais
Este conjunto de condigdes foi implementada no OpenFOAM através das condigdes pré-

determinada na forma observada naTabela 6.

Superficies U (m/s) T(K) k (m?/s?) epsilon (m?/s?) P( kg/(m*s2))| L(m) | H(m)
inlet (-1.95-0.450) 282 0,01 0,004 101325
outlet inletOutlet inletOutlet zeroGradient zeroGradient 101325
sala (000) zeroGradient kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField
parede (000) externalWallHeatFluxTemperature | kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField 20 03
teto (000) externalWallHeatFluxTemperature | kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField ! !
pessoal (000) FixedGradient=1670 W/m? kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField
pessoa2 (000) FixedGradient=1670 W/m? kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField
pessoa 3 (000) FixedGradient =1670 W/m? kgRWallFunction | epsilonWallFunction | internalField

Tabela 6: Condigoes de contorno - caso padrdo

TABELAR A Velocidade representada de forma vetorial, tem o valor escalar igual a 2 m/s em
um angulo igual a 15°, essa velocidade foi estipulada tomando como base um evaporador hi-wall de
um mini-split com capacidade de 12000 BTUs (3500 W) da Carrier, quando operado em vazao
maxima. A temperatura foi estipulada em 9° C, ou 282 K, para simular uma condi¢do extrema, de
operacao de um mini-split, que quando em dias quentes se configura a temperatura da sala em torno
de 18° C. Esse procedimento ¢ caracteristico de escritorios e salas de aulas, para se ter conforto
térmico mais rapido. Esse delta de 9° C na temperatura ¢ baseado na ASHRAE, que indica no verao
um delta entre 6,7 a 11,1 °C.

Outras condi¢des de contorno sdo definidas com fungdes do proprio OpenFOAM ®. Foram
utilizadas, o kgRWallFunction e epsilonWallFunction, para calcular o k e o epsilon,
respectivamente, na parede. Ja a zeroGradient indica gradiente igual a zero, ou seja, sem fluxo de
calor nas paredes modeladas no modelo sala.stl. A fun¢do inletOutlet, utiliza um valor de referéncia
ou o zeroGradient da melhor forma para manter a convergéncia. E o FixedGradient, como o préoprio
nome mostra, fixa um gradiente que no caso da temperatura um fluxo de calor igual a 1670 w/m?.

A superficie denominada parede, representa a parede fronteira com o meio ambiente, que no
caso Padrio ¢ a lateral ao evaporador. E através da fungdo externalWallHeatFluxTemperature, que
se determina um fluxo de calor, nessa superficie, onde a temperatura externa e a inicial do ambiente
¢ igual a 30°C, fixando um coeficiente global igual a 0,808 W/K/m?. Na superficie teto, também se
utilizou essa funcdo com um coeficiente global igual a 0,343 W/K/m?. No Anexo A, a composicao
dessas superficies sdo descritas de maneira detalhada. H4 também outras condigdes de contorno
necessarias para resolver o algoritimo de acoplamento buoyantSimpleFoam, no OpenFOAM, porém

elas estdo descritas no Anexo B.
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4.2 OpenFOAM

Definidas as equagdes diferenciais parciais e seus algoritimos de acoplamento, observa-se que
tem-se uma geometria complexa que exige a solucdo desse conjunto de equacdes por métodos
numérica. A solu¢do poderia ser implementada ou ser feita através de codigo de Fluidodinamica
computacional, ou CFD, de sua sigla em inglés. Com a capacidade de solucionar o problema com as
restrigdes impostas neste trabalho, essa ferramenta apresenta versdes livres ou licenciado. Em sua
versdo livre mais conhecida e estudada, o software OpenFOAM ® possui um conjunto de
programas capazes de manipular malhas estruturadas e ndo estruturadas, em codigos especificos
para realizar a solu¢do de problemas em fun¢do da natureza dos pardmetros envolvidos. E por isso
serd feito o uso do OpenFOAM ® para modelagem, solucao e verificacdo dos resultados desse
trabalho.

Embora o OpenFOAM ®, por se tratar de um cddigo aberto, permita que o usuario crie seu
proprio solucionador a partir de suas bibliotecas, o procedimento mais simples ¢ utilizar um cédigo
que ja esta implementado e previamente testado. Isso facilita tanto na criacdo das estruturas dos
diretérios (pastas) de configuragdao da simulacao, quanto na elaboragdo da biblioteca em C++, que
contém as condic¢oes de contorno, informagdes da construcao da malha e métodos de solugao. Desta
forma, utilizou-se os tutoriais de heatTranfer como base para elaboragao deste trabalho.

Dentre a série de escolhas que o OpenFOAM ® permite, uma importante ¢ o tipo de
acoplamento entre pressao e velocidade que foi utilizado. Como ja explicado o SIMPLE foi um
deles. Outro algoritmo, tipicamente utilizado pelo OpenFOAM ®, ¢ o PIMPLE que possui
basicamente os mesmos procedimentos do PISO com a adi¢do eventual de dois outros
procedimentos: uma repeti¢ao de corre¢do externa, ou seja, multiplos ciclos de calculos no mesmo
periodo de tempo usando o valor da iteracdo final como valor inicial da préxima iteragdo; e
subverbetacdo das variaveis como consequéncia das iteragdes externas descritas anteriormente. As
simulagdes envolvendo este algoritmo frequentemente demanda maior tempo computacional que o
algoritmo SIMPLE, devido a seu maior numero de iteragdes para obtencdo da solugdo em um
determinado instante de tempo.

No presente trabalho foram utilizados os dois algoritmos de acoplamento para resolver um
escoamento compressivel, turbulento, sendo incorporado ao algoritmo de acoplamento as equagdes
de transporte. O buoyantSimpleFoam, para escoamentos permanente ¢ buoyantPimpleFoam para
escoamentos transientes. Sendo este ultimo utilizado apenas para conferéncia e aprimoramento dos

fatores de conversdo a serem utilizados no buoyantSimpleFoam.
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4.2.1 snappyHexMesh

Antes da solucdo de qualquer modelo numérico ¢ necessario efetuar a criagdo da malha que
representara o modelo a ser estudada. No OpenFOAM ®, pode-se criar uma malha através de um
dos seus geradores de malhas, o blockMesh para malhas estruturadas e consequentemente mais
simples e o snappyHexMesh para malhas ndo estruturada ou ate mesmo utilizar uma malha
devidamente importada.

Usando o blockMesh na construgdo de uma geometria no OpenFOAM ® ¢ necessario
identificar os seus vértices, unindo-os formando as superficies. E valido ressaltar que o processo de
construc¢do das faces no software implica que o vetor area deve sempre apontar para a parte externa
da geometria. Por fim, deve-se estipular qual papel cada uma das superficies criadas ird
desempenhar durante a simulacdo, por exemplo, se a mesma corresponde a entrada de fluxo ou a
uma parede impermeavel.

No caso desse trabalho, por se modelar uma geometria com uma certa complexidade, se optou
por utilizar o snappyHexMesh para gerar uma malha ndo estruturadas formadas por blocos que se
auto adaptam a superficie da geometria a ser estudada. Esta utilidade do OpenFOAM gera malhas
hexagonais automaticamente a partir de superficies triangulares como as do formato
Stereolithography (STL), que pode ser extraido de diversos softwares de modelagem 3D. A
especificacdo do nivel de refinamento de malha ¢ muito flexivel e o manejo da superficie ¢ robusto
com uma qualidade de malha final pré especificada.

Para essa pré especificacdo ha diversas variaveis que podem ser trabalhadas na elaboracao da
malha, porém como em Roger, A. (2012), se utilizou como base o diretério snappyHexMesh do
tutorial wingMotion, para assim modificar algumas variaveis de interesse nesse trabalho.

O primeiro passo para elaboracdo da malha pelo snappyHexMesh ¢ a constru¢do de uma
geometria auxiliar usando blockMesh. Essa geometria devera ser suficientemente grande para que o
a geometria gerada usando o arquivo .STL esteja inserido totalmente dentro dela. Ou seja, no caso
deste trabalho o volume deve ser maior que o da sala. Sendo que, neste trabalho, o arquivo
blokMesh gera um cubo de aresta 6,0 m.

No arquivo system/snappyHexMesh, que define a malha criada, da referéncia citada, ha
algumas variaveis que merecem destaque, tanto por terem sido adequadas a esta modelagem, como
por serem importantes na construcdo da malha. Essas varidveis, de maneira resumida, seguem

descritas na Tabela 7, a seguir.
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Variaveis modificadas no snappyHexMesh
geometry Carrega os arquivos STL;
nCellsBetweenLevels Fator de expansdo entre o os niveis de refinamento menor e maior
features Deternima o nivel de refinamento das bordas e arestas
refinementSurfaces Defini o nivel de refinamento das superficies
refinementRegions Defini os niveis de refinamento da malha
locationInMesh Defini em qual lado do seu modelo STL sera elaborado a mallha, dentro ou fora.

Tabela 7: Variaveis de interesse - snappyHexMesh

Com as variaveis definidas, realizaram-se os procedimentos computacionais necessarios para
geracao da malha. Para diminuir o tempo computacional foi realizado a particao do processamento.

Assim estdo descritos, na Tabela 8, os procedimentos necessarios.

Procedimentos para criagdo da malha por snappyHexMesh
1 Criar arquivo system/snappyHexMesh Arquivo com as definicdes da malha
2 Criar arquivo system/surfaceFeatureExtractDict Arquivo com as defini¢des das superficies
3 Renomear folder 0 — 0.org Para evitar interferéncia com o folder 0 criado
4 blockMesh Cria malha auxiliar
5 surfaceFeatureExtract Define o limite, bordas e arestas das superficies externas, da malha
6 decomposePar Divide o processador
7 mpirun -np 8 snappyHexMesh -overwrite -parallel Roda em paralelo o snappyHexMesh
8 reconstructParMesh -constant Reagrupaamalha
9 Excluir folders dos processadores Limpa os dados
10 Excluir folder 0 criado Folder vazio
11 Renomear folder 0.org — 0 Reativa as condi¢Ges de contorno
12 constant/polymesh/boundary Remover referencias da malha auxiliar

Tabela 8: Procedimento de geragdo da malha — snappyHexMesh

Alguns processos do uso do snappyHexMesh, merecem melhor descri¢cao. No carregamento do
modelo em arquivo STL ¢ necessario salientar que cada superficie que contenha uma condicao de
contorno deverd estar contida em um arquivo STL separado, ou seja, o modelo deve ser uma
montagem de partes, que formaram a malha final.

A Localizacao da malha ¢ outro aspecto que merece melhor esclarecimento. Ao se criar a malha
auxiliar através do blockMesh, o centro das coordenadas ficam no centro desse volume criado.
Assim tem que se ter pleno conhecimento da localizagdo do centro das coordenadas no modelo 3D
criado, pois na hora de importar os arquivos STL, pelo snappyHexMesh, esses dois pontos serdo
coincidentes. Com isso a escolha do lado que se construird a malha fica facilitado.

Como tultima observacgdo das definicdes do arquivo system/controlDict ¢ aconselhavel utilizar o
modo binary, ao invés do ascii, na variavel writeFormat, pois se evita algum problema de

diferengas de erro de tolerancia, quando se for reconstruir a malha depois do processo em paralelo.
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4.3 Escolha da malha

Definidas as condigdes de contorno, realizou-se algumas simulagdes com o caso padrao, a fim
de se determinar uma malha adequada para esse trabalho. Uma malha inadequada e/ou grosseira
pode gerar resultados incompativeis. Por outro lado, malhas refinadas em excesso aumentam
significativamente o tempo de processamento para a convergéncia e obtengao dos resultados finais.
Assim realizou-se quatro testes com diferentes configuracdes de malha, conforme descrito na
Tabela 9 e nas figuras 12, 14, 16 e 18. Observando entdo a temperatura de retorno no evaporador,

através de graficos da temperatura em fun¢do do tempo, descritos nas Figuras de 13, 15, 17 e 19.

Defnicdes das diferentes Malhas testadas - snappyHexMesh
Malhas | nCellsBetweenLevels features refnementSurfaces refiementRegions
Malha 1 2 Level 3 Level (22) e (55) ((0.16) (0.155) (0.204) (0.253) (0.32) (0.35 1))
Malha2 ) Level 1 Level (22) ((0.16) (0.155) (0.204) (0.253) (0.32) (0.35 1))
Malha 3 2 level 1 Llevel (11) (0.125) (0.204) (0.283) (0.36 2) (044 1)
Malha? 2 Level 1 Level 22) ((0.125) (0204) (0.283) (0.42) (055 1)

Tabela 9: Definicoes das diferentes malhas
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Figura 13: Gradfico Temperatura no Retorno X

Figura 12: Malha 1 Tempo - Malha 1
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Figura 19: Grdfico Temperatura no Retorno X
Figura 18: Malha 4 Tempo - Malha 4

Tendo esses graficos associados ao tempo computacional, descritos na Tabela 10, se define a Malha
4, como a ideal para simular as outras condi¢gdes. Pois tem-se um tempo computacional reduzido,
em comparacao as malhas 1 e 2, com uma representacdo da temperatura decrescente e nao linear ao

longo do tempo, ao contrario da malha 3.



Malhas Pontos Tempo (s)
Malha 1l 7720146 38480
Malha 2 3237318 25151
Malha 3 3250573 8508
Malha 4 4911055 13416
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Tabela 10: Tempo Computacional por malha

Como ultimo teste, realizou-se uma simulagdo utilizando o algoritimo buoyantPimpleFoam para
conferéncia e aprimoramento dos fatores de relaxamento a serem utilizados no
buoyantSimpleFoam. O algoritimo buoyantPimpleFoam apesar de mais preciso, demanda um
tempo computacional muito maior. Na simulacdo desse trabalho, utilizando o caso padrdo no
intervalo de 3600 s, foram necessarios em torno de 15 dias (1.300.000 s) para se obter um resultado.
Para o aprimoramento se modificou os fatores de relaxamento da Velocidade (U) e do coeficiente de
conveccao (h), analisando a temperatura do retorno em fungao do tempo.

Depois de vérios testes, com o algoritimo buoyantSimpleFoam, chegou-se a fatores de
relaxamento conforme descrito na Tabela 11, que descrevem a temperatura de retorno, em fungao
do tempo, de maneira similar ao algoritimo buoyantPimpleFoam, porém com um tempo
computacional, para o caso padrdo no intervalo de 3600 s, de 145.000 s. Além dos fatores de
relaxamento foi necessario o teste com diferentes delta t de simulacdo, chegando a um valor de 0,2
s. ao invés do 1 s utilizado nos testes de malhas. Essa similaridade pode ser observada nos graficos

que seguem nas Figura 20 e Figura 21.

Fator de ralaxamento _
Variavel Inicial Final
u 0,3 0,6
h 0,7 0,8

Tabela 11: Fator de relaxamento inicial e final
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algoritimo buoyantPimpleFoam
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Figura 21: Grdfico Temperatura no Retorno x Tempo - Simulag¢do usando o

algoritimo buoyantSimpleFoam Aprimorado

Mesmo com a similaridade alcangada, pode-se ver que, quando utilizado o algoritimo
buoyantPimpleFoam o equilibrio ¢ alcangado mais rapido, em um tempo aproximadamente igual a
700 s, enquanto no buoyantSimpleFoam se alcanga no tempo aproximado de 1200 s. Porém a
diferenca de temperatura ¢ no intervalo de 700 a 1200 ¢ na faixa de 2°C, o que pode ser
significativo mas ndo interfere na qualidade do comportamento da distribuicdo de temperatura ao
longo do tempo. Tendo isso em mente, prosseguiu com as outras simulagdes utilizando

buoyantSimpleFoam, com a Malha 4 modificada e delta t de simulagdo igual a 0,2s.



33

S RESULTADOS

Determinadas as condigdes de contorno, a malha a ser utilizada e o algoritimo
buoyantSimpleFoam, aprimorado, para os casos estudados, serdo agora analisados e discutidos os
resultados obtidos, através do uso do OpenFOAM. As principais varidveis analisadas serdo as
distribuicdes de temperaturas; nos Eixos X e Z e planos X-Y e Y-Z; a temperatura de retorno do
evaporador e o campo de velocidades no Eixo X

Serdo assim apresentados graficos e imagens dessas varidveis ao longo do tempo, apresentando
primeiramente os resultados do caso padrdo, para assim comparar com as demais 11 simulagdes,
procurando entender as diferencas e possiveis problemas.

As demais 11 simulacdo podem ser divididas em quatro grupos de analises; Analise da
influéncia da posi¢do da evaporadora, analise do dngulo de insuflamento, anélise da orientacdo da
evaporadora e andlise diversas. Com isso segue a Tabela 12, com as respectivas alteragdes em

relagdo ao caso padrao.

Simulag¢oes

1 | Caso Padrao

Anilise da influencia da posicao da evaporadora
2 H=0,4m
3 H=0,6 m
4 L=1,0m

Anidlise do angulo de insuflamento
5 Angulo ©=0°
6 Angulo ©=30°
7 Angulo ©=60°
8 Angulo O variavel, onda triangular, anexo C
Anidlise da orientac¢do da evaporadora
9 Parede Frontal ao evaporador como Fronteira
10 Parede traseira ao evaporador como Fronteira
Analises Diversas

11 U=1,5m/s eTmlet= 12°C
12 Superficies Fronteiras sem isolamento

Tabela 12: Simulagoes - Modifica¢do em relagdo ao caso padrdo
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As Figuras 22 e 23 mostram os eixos ¢ planos que sdo utilizados nos graficos e imagens

apresentados.
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5.1 Caso padriao

No caso padrao ja € possivel perceber a influéncia das interferéncias e fronteiras na distribuigdo
de temperatura da sala modelada. Podendo ser observado nas Figuras 24 e na 25 de maneira bem
clara o incremento de temperatura localizado devido a presenca das pessoas sentadas, sendo
também observada a influéncia do contato direto do ar de insuflamento na pessoa localizada no
meio da sala. Ja a influéncia das fronteiras, neste caso o teto e a parede lateral, ¢ observado de
maneira mais sutil, como visto na Figura 25, onde mostra um ligeiro aumento de temperatura no
ponto de 4,0 m e na Figura 26 que mostra a parte superior da sala mais quente que a parte de baixo.

Esta ultima, porém, também hé influéncia da convecg¢ao natural na sala.
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Figura 26: Distribui¢do de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - caso padrdo

E possivel observar também nessas figuras que a sala chega a um equilibrio térmico em uma
temperatura aproximada de 285 K, a partir do tempo 1200 s, ou 20 min. Essa temperatura ndo ¢ de
interesse pratico, pois a sala estaria em um desconforto térmico consideravel, porém pode indicar o
caso mais eficiente dentre os estudados.

Outro ponto importante a ser analisado ¢ em quanto tempo a sala chega a uma temperatura
considerada ideal para conforto térmico, com uma temperatura de 22 °C ou 295 K. Observar que a
sala chega nessa temperatura de maneira relativamente rdpida, antes dos 400 s, com
aproximadamente 300 s, como mostrado nas Figuras 24 e 25. Isso se deve ao fato da temperatura e
velocidade de insuflamento, como ja dito, estar propositalmente exagerado, fixados em 282 K e 2,0
m/s ao longo do tempo. Mas mesmo assim € possivel observar, na Figura 26, bolsdes de calor antes
desses 400 s, na regido onde ndo ha contato direto do ar de insuflamento, que enquanto na regido
central j4 estd em uma situagdo de conforto, esta regido estd com uma temperatura de

aproximadamente 300 K no tempo de 200 s.
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Na Figura 27, ¢ possivel observar que o fluxo de ar se mostra plenamente desenvolvido também
em torno de 400 s, porém sua velocidade de contato ¢ alta e na regido entre 2,3 m e 3,4 m, com
valores acima de 0,2 m/s, que sdo maiores do que indicado na NBR 16401-2. E importante salientar
que em um caso real, a velocidade de insuflamento teria sido diminuida caso o controle do ar-
condicionado tipo mini-split tivesse indicando que a temperatura estabelecida pelos ocupantes
tivesse sido alcangada.

Porém antes do fluxo plenamente desenvolvido observa-se uma velocidade ainda mais alta em
uma regido mais central, entre 1,4 ¢ 2,5 metros, e isso ocorre antes mesmo de se chegar a uma

temperatura de conforto térmico, em tempos anteriores a 200 s, como indicado na Figura 27.
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Figura 27: Grdfico - Modulo de U X Posi¢do Eixo X - caso padrado

Descrito o caso padrdo, cabe agora ressaltar as diferengas que cada caso em relagdo a este

modelo, iniciando pela Andlise da influéncia da posi¢ao da evaporadora, que serd descrita a seguir.
5.2 Analise da influéncia da posicio da evaporadora
5.2.1 Evaporadora H=0,4 m
Neste caso simulado houve muitas semelhancas com o caso padrdo descrito anteriormente, tanto
no tempo para se alcangar o equilibrio térmico e a temperatura de conforto, quanto no tempo de

para que o fluxo se torne totalmente desenvolvido. Mantendo os mesmos bolsdes de calor no

ambiente.
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A grande diferenca do dois casos foi o fato do ar de insuflamento tem um contato com o

ocupante central em uma velocidade maior, conforme mostrado na Figura 28, o que ocasionou na
regido uma temperatura inferior do que aquela observada no caso padrao, isso pode ser verificado
nas Figuras 29 e 30. Isso pode ser justificado pelo simples fato do evaporador estar mais baixo, o

que diminui a perda de energia ate a altura do ocupante.
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Figura 28: Grdfico - Modulo de U X Posig¢ao Eixo X — Evap. H=0,4 m
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Figura 30: Grafico - Temperatura X Posi¢do Eixo Z — Evap. H=0,4 m

5.2.2 Evaporadora H=0,6 m

Ja no caso da evaporadora a 0,6 m do teto, se observa um comportamento semelhante ao caso
anterior, porém com mais intensidade da velocidade de contato, que culminou em temperaturas
mais baixas, na regido ocupada, que observadas no caso padrao e ocorrendo também em tempos
menores, como visto nas Figuras 31 e 32.

No caso padriao a temperatura de conforto era alcangada em torno do 300 s, de uma maneira
relativamente uniforme, porém no caso da evaporadora a 0,6 m, ela ¢ alcancada na regido central
bem antes que nas demais regides, em um tempo menor que 200 s. Neste caso, também pode se
observar que os bolsdes de calor se mostraram mais intensos, ndo so6 na horizontal, Figura 32, como

também na vertical, como mostrado a Figura 33.
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Figura 31: Grdfico - Temperatura X Posi¢do Eixo X — Evap. H=0,6 m
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Ja na Figura 34, ¢ possivel observar que o fluxo de ar se mostra plenamente desenvolvido antes

de 400 s, com sua maior intensidade na regido entre 1,2 m e 2,3 m, com valores muito acima do

caso padrdo e consequentemente maiores que os 0,2 m/s indicados na NBR 16401-2.

0,9
0,8
0,7
0,6
0,5
0,4

0,3

Modulo Velocidade (m/s)

0,2
0,1

0

EDOX

S

00 02 04 06 08 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38

Eixo X (m)

s 100 S s 200 S 300s 400 5w 500 5 = 600 s

Figura 34: Grdfico - Modulo de U X Posig¢ao Eixo X — Evap. H=0,6 m

5.2.3 Evaporadora Lateral L=1,0 m

Neste caso do evaporador instalado lateralmente, as diferencas com o caso padrdo ndo se

mostraram significativas, tanto no tempo de equilibrio térmico e de conforto, quanto no tempo de

para o fluxo ficar plenamente desenvolvido, como demonstrado na e na Figura 35 e na Figura 36,

porém apenas valendo ser ressaltado o leve aumento de gradiente de temperatura no eixo Z.
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Figura 35: Grafico — Temp. X Posi¢do Eixo X — Evap.Lateral L=1,0 m
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Figura 36: Grdfico — Temp. X Posi¢do Eixo Z — Evap. Lateral L=1,0 m

O grafico e imagem apresentados nas figuras 37 e 38, respectivamente, seguem para descrever o
comportamento paralelo ao fluxo de ar, que pode ser entendido aos outros casos. Indicando a

velocidade e a temperatura percebida pelo ocupante logo ao lado do fluxo.
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Figura 37: Grafico - Modulo de U X Posi¢do Eixo X — Evap. Lateral L=1,0 m
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Figura 38: Distribuig¢do de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - Evaporador Lateral L=1,0 m

5.3 Anadlise do angulo de insuflamento

5.3.1 Angulo ©=0°

Iniciando a analise da influéncia do angulo de insuflamento, no caso do angulo ®=0°, pode-se
observar que se tem o maior alcance do fluxo de ar e menor velocidade de contato, como indicado
na Figura 39, que também indica um tempo maior para o fluxo se tornar plenamente desenvolvido,
sendo posterior aos 600 s.
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Figura 39: Grdfico - Modulo de U X Posi¢ao Eixo X - angulo 0°
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Porém como pode ser observado na Figura 40 e na Figura 41, o tempo para chegar a

temperatura de conforto ¢ cerca de 100 s a mais, que o caso padrdo, chegando a 400 s para atingir
295 k na regido ocupada. E o equilibrio térmico também ¢ alcangado depois dos 20 min, conforme
acontece no caso padrao.
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Figura 40: Grafico - Temperatura X Posi¢do Eixo X - dngulo 0°
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Figura 41: Grafico - Temperatura X Posi¢do Eixo Z - dngulo 0°

Outra consequéncia percebida desse angulo de insuflamento ¢ uma certa inversao térmica, ou

seja, o ar fica mais frio em cima do que na parte de baixo, conforme mostrado na Figura 42, o que

acaba justificando o maior tempo para a regido ocupada chegar a temperatura de conforto.

Essa inversdao em um evaporador comercial com controle ativo, através do termostato no

retorno, pode ocasionar uma grande dificuldade na determinacao das condigdes de insuflamento e

consequente aumento de consumo de energia
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Figura 42: Distribuigdo de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - angulo 0°
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Ja4 com angulo ®=30°, tem-se comportamentos semelhante ao caso da evaporadora a 600 mm

do teto, com maior intensidade da velocidade de contato e temperaturas mais baixas, na regiao

ocupada, que observadas no caso padrdo, ocorrendo também em tempos menores. Neste caso porém

se tem temperaturas ainda menores na regido ocupada, como observado nas Figura 43 e 44.

Neste caso, também pode se observa os bolsdes de calor, porém de maneira mais amena e mais

similar ao caso padrdo. Apesar da similaridade a distribui¢do da temperatura ocorre de maneira mais

homogenia e rapida como mostrado na Figura 45. Isso se deve ao fato do angulo ser maior que o

Padrdo, que favorece a conveccdo natural e a altura maior que com o Evaporador a 600 mm do teto,

que favorece a difusdo térmica.
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Figura 43: Grdfico - Temperatura X Posi¢do Eixo X - dngulo 30°
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Na Figura 46 ¢ possivel observar que o fluxo de ar se mostra desenvolvido logo aos 100 s,

mostrando pouca variag@o ate os 600 s, tendo sua maior intensidade na regido entre 0,9 m e 2,0 m,

com valores muito acima do caso padrdo e consequentemente maiores que os 0,2 m/s indicados na

NBR 16401-2. Observa-se também uma recirculacdo devido ao ocupante central na distancia de

aproximadamente 1,4 m.
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Figura 46: Grdfico - Modulo de U X Posi¢ao Eixo X - dngulo 30°
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5.3.3 Angulo ©=60°

Observa-se que o tempo para atingir a temperatura de conforto 295 K, ¢ igual a 200 s, tendo
uma temperatura bem mais baixa na regido onde ha contato direto do fluxo de ar, que ¢ em uma
regido anterior a ocupada, Figura 47. Um ponto interessante deste caso ¢ o fato da temperatura ser a
mais homogenia na regido ocupada, mostrando isso no eixo X e ao longo do tempo no gréafico da
Figura 48.

Essa homogeneidade pode ser justificada, quando se observa na Figura 49, que o fluxo de ar
atinge o piso sem nenhuma interferéncia e ao tocar no piso ele se espalha pela sala favorecendo a

convecgao natural, em comportamento similar a um ar-condicionado com insuflamento pelo piso.
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Figura 47: Grafico - Temperatura X Posi¢do Eixo X - dngulo 60°
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Figura 49: Distribui¢do de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - angulo 60°

Ao contrario do angulo ®=0°, no caso do angulo ®=60° se tem o menor alcance e maior
velocidade de contato, Figura 50. Nesta mesma figura também ¢ possivel observar que o fluxo de ar
se mostra totalmente desenvolvido ate antes dos 100 s, se mostrando constante ao longo tempo e
com a maior intensidade dos casos estudados. E como esperado tem sua maior intensidade na regiao
préxima ao evaporador, entre 0,4 m e 0,9 m, e chega a alcangar 0,9 m/s, velocidade bem acima da

NBR 16401-2.
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Figura 50: Grdfico - Modulo de U X Posi¢do Eixo X - dngulo 60°
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5.3.4 Angulo Variavel (Swing)

Devido a sua variacdo no angulo de insuflamento, a velocidade varia tanto na posicdo de
contato quanto na intensidade como indicado nas Figuras 51 e 52. Observa-se que o tempo para
atingir a temperatura de conforto 295 K, ¢ também igual a 200 s, como no caso de angulo ®=60°,

porém sem ter a temperatura bem abaixo do desejado na regiao ocupada.

300

295

290 g

285

Temperatura (K)

280 a0x

275
00 02 04 06 08 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38

Eixo X (m)

s 200§ e 400 5 600 s 800 5w 1000 s s 1200 s

Figura 51: Grdfico - Temperatura X Posi¢do Eixo X - Swing
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Figura 52: Grdfico - Modulo de U X Posigdo Eixo X - Swing

Também se observa uma homogeneidade na distribui¢ao de temperatura no ambiente, conforme
Figura 53, porém com a vantagem de ter uma velocidade de contato menor e ndo direta ao longo do

tempo como no caso angulo ®=60°, Figura 52.
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Figura 53: Distribui¢do de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - Swing

Também na Figura 52 ¢ possivel observar que a velocidade de contato vai diminuindo ao
longo do tempo em situagdes que o angulo se repete, mas, mesmo assim, ha situacdes onde a
velocidade ¢ maior que recomendada pela NBR 16401-2. E segue na Figura 54 o desenvolvimento

do fluxo de ar ao longo do tempo no caso do swing:
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Figura 54: Campo de velocidades - Swing



5.4 Analise da orientacdo da evaporadora

5.4.1 Parede Frontal e traseira ao evaporador como Fronteira

Nesses casos ndo houve diferengas significativas em relacdo ao caso padrao quando se mudou a

orientacdo do evaporador, como pode ser observado nas Figuras 55 e 56, no caso de parede frontal

como fronteira e nas Figuras 57 e 58, no caso de parede traseira como fronteira,

Isso se deve ao fato das fronteiras apesar de serem uma importante fonte de calor, devido a sua

grande drea, ndo tem uma temperatura de parede interna elevada.
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Figura 55: Grdfico - Temperatura X Posi¢do Eixo X - Parede Frontal
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Figura 56: Grdfico - Temperatura X Posi¢do Eixo Z - Parede Frontal
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5.5 Analises Diversas

551 U=1,5m/seT. =12°C
inlet

le

Neste caso se observa uma semelhanca nos graficos e na distribuicao de temperatura com o caso
padrao, porém como esperado, com temperaturas maiores ¢ velocidade menores. Os graficos das
Figuras 59 e 60 parecem deslocado para cima quando comparado com o caso padrdo e isso resulta
em um maior tempo para chegar em conforto térmico, cerca de 400s, e se estabiliza em uma
temperatura maior com aproximadamente 288 K.

Na Figura 61, que mostra a distribui¢dao de temperatura, ndo fica muito evidente a diferenca com
o caso padrdo, mas os graficos e dados extraidos, confirmam essa diferenga no tempo para chegar

ao conforto e de aproximadamente 3 K no equilibrio térmico.
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Figura 61: Distribui¢do de temperatura - Planos X-Y e Y-Z - U=1,5 m/s e Ti nlet™ 12°C

O fluxo de ar demora mais que o caso padrdo para se tornar totalmente desenvolvido, em torno
de 600 s, o que ¢ esperado devido a menor velocidade. A velocidade de contato depois de
desenvolvido ¢ conforme indicado na NBR 16401-2, com Modulo igual 0,15 m/s e na regido entre

2,0me 3,0 m.
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5.5.2 Superficies Fronteiras sem isolamento
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De maneira similar aos casos de orientacdo da evaporadora, ndo se obteve diferenga

significativa em relacdo ao caso padrao sendo de maneira grafica quase imperceptivel a diferencga,

conforme visto nas Figuras 63 e 64. Isso pode ser explicado pelo tanto pelo fato da carga interna ser

mais representativa que a das fronteiras, como que ao se considerar uma temperatura externa de 30

°C ndo se tem um fluxo de calor significativo em nenhum dos casos.
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5.6 Temperatura de Retorno

O grafico de temperatura de retorno em todos os casos € importante para entender o consumo de
cada um dos casos, pois o controle da temperatura e velocidade de insuflamento em evaporadores
do tipo Hi-Wall ¢ feito através de um termostato no retorno. Este Termostato indica quando a
temperatura estabelecida pelo usuario ¢ alcangada, para assim diminuir a temperatura e velocidade
de insuflamento. Assim quanto maior o tempo para que esse termostato chegue na temperatura
estabelecida maior o consumo de energia.

Tendo a temperatura do retorno pode-se também, junto aos dados de distribui¢ao de temperatura
descritos anteriormente, verificar se o ar-condicionado desligard, no caso de compressor
intermitente ou reduzir sua rotagdo no caso do compressor inverter. Essas informagdes podem
ajudar a definir as melhores condigdes de insuflamento para assim melhorar a eficiéncia tanto
energética quanto de conforto térmico.

Se usada em conjunto com a distribui¢ao de temperatura, pode-se identificar se o controle desse
evaporador estd sendo adequado para que toda a regido da sala esteja em conforto térmico. Assim
do mesmo jeito que feito anteriormente sera utilizado como referéncia o caso padrao e assim

comparar em trés graficos divididos, conforme Tabela 13.

Figura 65
2 H=400mm
3 H=600mm
4 L=1000mm
Figura 66
5 Angulo ©=0°
6 Angulo ©=30°
7 Angulo ©=60°
8 Swing
Figura 67
9 Parede Frontal ao evaporador como Fronteira
10 Parede traseira ao evaporador como Fronteira
11 U=1,5m/seT_  =12°C
12 Superficies Fronteiras sem isolamento

Tabela 13: Divisdo do grdficos de temperatura de retorno

Na Figura 65 se observa a sobreposi¢ao da curva do caso do evaporador lateral com o caso
padrdo, o que indica um consumo energético semelhante ou ate iguais. Como descrito anteriormente
ndo houve grandes diferencas na distribui¢do de temperatura nos dois casos, o que resulta em uma
situacao de conforto térmico também semelhante. Porém se a sala fosse nao simétrica, como nos

casos estudados, o caso de evaporador lateral teria um controle de temperatura mais trabalhoso, com
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grande variagdo do funcionamento do compressor € um maior tempo para homogenizacao da

temperatura.

J& quando comparada com os casos em que houve mudanga de altura do evaporador o caso
padrao se mostrou levemente menos econdomico que o caso com evaporador a 400 mm do teto, que
por estar mais baixo chega-se a temperatura determinada antes.

Ja no caso com evaporador a 600 mm do teto o caso padrao ¢ levemente mais econdmico, pois
neste caso o ar tem uma influéncia maior na regido mais préxima do piso, resfriando a regido mais
baixa e posteriormente através da convecgao natural a parte superior, mesmo o evaporador estando
mais baixo. Neste caso a temperatura de conforto na regido ocupada chega-se antes do que no
retorno, entdo para melhorar a economia poderia se fazer uma corre¢do da temperatura estabelecida

em funcao da altura.

305
300
295

290

Temperatura (K)

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
Tempo (s)

—— Pdr30  e— ) 3 —

Figura 65: Comparagdao Temperatura de Retorno — Posi¢do da Evaporadora

No segundo gréfico, da Figura 66, se compara com o caso padrdo os casos onde se variaram o
angulo de insuflamento e pode-se observar uma variagdo maior entre as curvas. No caso com
angulo ®=0°, como ja descrito anteriormente foi o caso onde se demorou mais para alcancar a
temperatura de conforto térmico e a sua curva de temperatura de retorno corrobora com isso
indicando como o caso menos econdmico.

Todos os outros casos mostrados na Figura 66, se mostraram mais eficientes do ponto de vista
energético, pois chegam a temperatura de conforto antes do caso padrao. Nos casos de angulo
0=30° e ®=60°, chega-se na temperatura de 295 K praticamente no mesmo instante, porém como ja

visto o caso com angulo ®=60° tem uma situa¢ao de melhor homogenizagao da temperatura na sala,
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0 que além de gerar um maior conforto térmico, também facilita no controle em um possivel

controle de caracteristicas do ar de insuflamento.

A curva que representa o Caso onde se tem o angulo varidvel, ou swing, foi a que chegou em
menos tempo a temperatura de conforto térmico, ou seja, € aquele que gastaria menos energia para
condicionar o ar da sala do nosso modelo e assim a mais eficiente. Isso se deve ao fato do ar de
insuflamento atingir varias regides da sala ao longo do tempo e assim modificar a temperatura tanto

na regido ocupada como a regido mais alta, onde se localiza o retorno do evaporador tipo Hi-Wall.
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Figura 66: Comparagdo Temperatura de Retorno — dngulo de insuflamento

No ultimo grafico, Figura 67, como ja observado anteriormente e confirmado através das curvas
de temperatura de retorno, ndo houve diferencias significativas entre o caso padrao e os casos onde
se muda a orientagdo do evaporador € no caso com paredes sem isolamento.

No caso onde se diminuiu a temperatura ¢ a velocidade de insuflamento, como esperado, o
tempo para se atingir a temperatura de conforto foi consideravelmente maior. Mas ndo se pode
afirmar que o gasto energético foi maior, pois a calor que ¢ transferido pela serpentina do

evaporador ¢ menor neste caso que no caso do caso padrao.
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Figura 67: Comparag¢do Temperatura de Retorno — Orientagdo do

evaporador, Paredes sem isolamento e Mudanga variaveis de insuflamento
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6 CONCLUSOES

Com a metologia e os resultados apresentados, este trabalho por meio do método numérico CFD

e o Software OpenFOAM obteve resultados satisfatorios na modelagem de uma sala condicionada

por meio de mini split com evaporador tipo Hi-Wall. E alguns pontos sdo destacados e descritos a

seguir.

1.

O uso do OpenFOAM com seu conjunto de programas a partir de um codigo ja
implementado se mostrou a solucdo eficiente para utilizacdo desse software, que pode ser
bem complicado de trabalhar se a elaboragdo dos diretorios e da biblioteca em C++ for feito
desde inicio.

Outra dificuldade no uso do OpenFOAM ¢ a elabora¢ao da malha do modelo proposto, com
o snappyHexMesh a geracdo de malhas ndo estruturada, a partir de modelos 3D gerados em
software de modelagem, fica simplificada depois do entendimento de sua biblioteca.

O uso do algoritmo de acoplamento PIMPLE, se mostrou mais adequado para representar o
comportamento da sala ao longo do tempo e assim ter uma melhor ideia do consumo de
energia, porém o ganho computacional do uso do algoritmo de acoplamento SIMPLE ¢
gigantesco e com aprimoramento dos fatores de relaxamento chega-se a uma solucdo
proxima e também satisfatoria.

Ao se adotar o Modelo turbulento k-¢ padrdao de duas equagdes foi considerado seu menor
tempo computacional, tomando como base outros estudos de distribuicdo de temperaturas e
de campos de velocidades em ambientes condicionados. Porém para trabalhos futuros se faz
necessaria a comparacdo com outros modelos para se verificar a exatiddo do modelo
adotado.

Analisando a influéncia da posi¢do do evaporador, pode observar que as eficiéncias sdo
similares no modelo estudo. Porém um controle da temperatura diferenciado devido a altura
e a localizagdo lateral do evaporador seria de interesse para economia energética e para
conforto térmico. No caso da altura, poderia ser criada uma fungcdo que corrige a
temperatura estabelecida pelo usudrio de acordo com a altura instalada, pois quanto mais
baixo o evaporador mais rapido se chega a temperatura de conforto na regido ocupada, mas
a altura ndo mostrou influencia na temperatura de retorno. J4 na posi¢ao lateral deve se
levado em conta o caso de sala ndo simétricas como o caso do modelo estudado.

A orientacdo ndo mostrou ter importancia tanto na distribui¢do de temperatura quanto na
eficiéncia energética do evaporador, o fato das fronteiras, mesmo sendo uma importante

fonte de calor, devido a sua grande area, ndo tem uma temperatura de parede interna
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elevada. Porém a mudanga do evaporador em relagdo aos ocupantes poderia trazer

diferencgas interessantes a serem analisadas.

J& o angulo de insuflamento se mostrou o que tem mais influenciada tanto na eficiéncia
energética quanto no conforto térmico. E pode-se observar que quanto maior o angulo mais
eficiente o evaporador se torna e maior também sua velocidade de contato. Com o angulo
©=60° tem-se uma situacdo de melhor homogenizagdo da temperatura na sala, por
praticamente simular um insuflamento pelo piso, j& que para o caso simulado ndo ha
interferéncia até o piso. No caso do angulo variavel se obteve a melhor condi¢do tanto
energética quanto de conforto térmico, pois obteve a melhor distribuicdo de temperatura e de
fluxo de ar

As analises diversas serviram para verificar o modelo, pois como esta propositalmente
exagerado em sua temperatura e velocidade de insuflamento, se fez necessaria condig¢des
mais reais de uma sala com ar-condicionado com evaporador Hi-Wall para entender a
distribui¢do de temperatura do ambiente.

De maneira geral o evaporador Hi-Wall modelado neste trabalho causou desconforto
térmico devido ao seu insuflamento localizado, isso muitas vezes pode ser minimizado
direcionando o ar em uma regido nao ocupada, porém em ambientes ocupados por varias
pessoas, como salas de aula e escritorios, isso ¢ de dificil execucdo. Outro aspecto
importante ¢ que esse evaporador, nos casos estudados, ¢ mais eficiente quando se tem uma
maior velocidade de contato, gerando um maior desconforto. A exce¢do a isso ¢ o modelo
Swing, que apesar de apresentar velocidades maiores que indicados na NBR-16401-2, tem
velocidades relativamente menores.

Com base neste trabalho e seus resultados tem-se alguns aspectos que poderiam ser
implementados em trabalhos futuros:
= Modelagem de salas mais fontes de calor e interferéncias, acrescentando fronteiras
como janelas e portas, tornado assim o modelo mais proximo da realidade, podendo
ser estudado sala de aulas, anfiteatro e escritorios.
=  Apresentar melhorias na Evaporadora, tanto no controle de temperatura quanto na
propria distribuicdo de ar, dividindo o insuflamento através de difusores diretos ou
ligados a dutos.
= Acrescentar um valor quantitativo do gasto de energia de cada modelo estudado,
podendo assim entender, mesmo quando hd mudanca de parametros de entrada e

saida, qual € o mais eficiente.
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ANEXO A

Telhado
Espessura Resisténcia Térmica
Camadas
mm (mz-°K)/W
Resisténcia superficial interna 0 0,12064
Bloco de Concreto 250 0,14445
Manta Asfaltica 4 0,0797
Air space 0 0,16026
Telha sanduiche 50 2,04
Resisténcia superficial Externa 0 0,05864
Total 304 2,60368
Coeficiente global - U 0,384 W/(m?3-°K)
Paredes
Espessura Resisténcia Térmica
Camadas
mm (mz-°K)/W
Resisténcia superficial interna 0 0,12064
Placa de gesso 12 0,05333
Manta Térmica 25 0,625
Bloco de Concreto 190 0,33267
Reboco 20 0,02771
Revestimento cerdmico 9 0,0195
Resisténcia superficial Externa 0 0,05864
Total 256 1,23749
Coeficiente global - U 0,8081 W/(m2-°K)
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ANEXO B - CONDICOES DE CONTORNO

Condigoes gerais utilizadas - OpenFOAM

68

inlet outlet sala
type calculated; type calculated; type compre55|ble::alph.atWaIIFunctlon,'
alphat : ) ’ ) Prt0.85;
Value uniform 0; Value uniform 0; ; )
value uniform 0;
. type fixedValue; _— type epsilonWallFunction;
epsilon Value uniform 0.004; type zeroGradient; Value SinternalField;
k type fixedValue; tvpe seroGradient: type kgRWallFunction;
Value uniform 0.01; yp ! value uniform 0.01;
type nutkWallFunction;
type calculated; type calculated; Cmu 0‘09;_
nut . . . . kappa 0.41;
Value uniform 0; Value uniform 0; £98:
Value uniform 0;
type calculated; type calculated; type calculated;
P Value uniform 101325; Value uniform 101325; Value SinternalField;
type fixedFluxPressure; type fixedFluxPressure; type fixedFluxPressure;
_rgh gradient uniform 0; gradient uniform 0; gradient uniform 0;
Value uniform 101325; Value uniform 101325; Value uniform 101325;
) ) type inletOutlet;
Temperatura type ﬁxngaIue, . inletValue SinternalField; type zeroGradient;
Value uniform 282; . -
Value SinternalField;
) ] type inletOutlet; ) ]
Velocidade type fixedValue; . inletValue SinternalField; type f!xedVaIue, .
value uniform (-1.95-0.450); . L Value uniform (00 0);
Value SinternalField;
Condig0es gerais utilizadas - OpenFOAM
parede teto Pessoal/2/3
type compressible::alphatWallFunction; type compressible::alphatWallFunction; type compressible::alphatWallFunction;
alphat Prt 0.85; Prt 0.85; Prt 0.85;
value uniform 0; value uniform 0; value uniform 0;
epsilon type epsilonWallFunction; type epsilonWallFunction; type epsilonWallFunction;
P Value SinternalField; Value SinternalField; Value SinternalField;
k type kqRWallFunction; type kgRWallFunction; type kgRWallFunction;
value uniform 0.01; value uniform 0.01; value uniform 0.01;
type nutkWallFunction; type nutkWallFunction; type nutkWallFunction;
Cmu 0.09; Cmu 0.09; Cmu 0.09;
nut kappa 0.41; kappa 0.41; kappa 0.41;
E9.8; E9.8; E9.8;
Value uniform 0; Value uniform 0; Value uniform 0;
type calculated; type calculated,; type calculated;
P Value SinternalField; Value SinternalField; Value SinternalField;
type fixedFluxPressure; type fixedFluxPressure; type fixedFluxPressure;
p_rgh gradient uniform O; gradient uniform O; gradient uniform 0;
Value uniform 101325; Value uniform 101325; Value uniform 101325;
type externalWallHeatFluxTemperature; type externalWallHeatFluxTemperature;
Ta uniform 303; // temperatura ambiente [K/C] | Ta uniform 303; // temperatura ambiente [K/C]
uniform 0.808; // coef. de transferencia [W/K/m2uniform 0.343; // coef. de transferencia [W/K/m2
Temperatura thicknessLayers (0); // espessura das placas [m] | thicknessLayers (0); // espessura das placas [m] type fixedGradient;
p kappalayers (0); // condut. das placas [W/m/K] | kappalayers (0); // condut. das placas [W/m/K] gradient uniform 1670;
value uniform 303; // temperatura inicial [K/C] | value uniform 303; // temperatura inicial [K/C]
kappaMethod fluidThermo; kappaMethod fluidThermo;
Kappa none; // nome da varidvel Kappa none; // nome da variavel
Velocidade type fixedValue; type fixedValue; type fixedValue;
Value uniform (00 0); Value uniform (00 0); Value uniform (0 0 0);




ANEXO C - ANGULO SWING
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