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Resumo

O paradigma ferroviário é o de veı́culos de grande capacidade (300∼1000 passageiros) e frequência

correspondentemente pequena. Esta dissertação aborda o condicionamento de ar numa nova frota

destinada a operar com muito mais frequência (10 a 20 vezes mais) e com número de passageiros

correspondentemente menor. Os desafios são dimensionar o sistema AVAC, acautelando o caudal de

ar necessário e insuflação de modo a não ser incómodo para os passageiros; ter um baixo consumo

eléctrico e controlar a pressão interior durante toda a viagem. Para tal, a recuperação de calor das

condutas de escape revelou-se vantajoso em cerca de 35% de poupança de energia eléctrica para o

arrefecimento e 42% para aquecimento, nas condições de operação extremas. A admissão de ar é

feita tomando partido da pressão dinâmica do escoamento para poupar energia nos ventiladores. As

simulações CFD serviram para optimizar o escoamento no interior do habitáculo. O melhor resultado

foi obtido utilizando um deflector na grelha de insuflação com alguns frisos no tecto do habitáculo de

passageiros. As soluções foram validadas experimentalmente num modelo reduzido com número de

Reynolds praticamente igual. Os campos de velocidades foram medidos em vários planos com PIV. O

ensaio experimental apresentou resultados concordantes com o das simulações para as disposições

de insuflação e extracção consideradas.

Palavras-chave: ar-condicionado, comboio, alta-velocidade, ensaio com modelo à escala,

CFD, STAR-CCM+, PIV
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Abstract

The railway paradigm is one of large capacity vehicles (300∼1000 passengers) and correspondin-

gly low frequency. This dissertation deals with air conditioning in a new fleet intended to operate much

more frequently (10 to 20 times more) and with correspondingly lower passenger numbers. The challen-

ges are to design the HVAC system, taking care of the necessary airflow and insufflation so as not to be

a nuisance to passengers; to have a low electrical consumption and to control the interior pressure du-

ring the whole trip. To achieve this, heat recovery from exhaust ducts has proved advantageous in about

35% electrical energy savings for cooling and 42% for heating under extreme operating conditions. The

air intake is done taking advantage of the dynamic flow pressure to save energy in the ventilators. CFD

simulations were used to optimise the flow inside the cabin. The best result was obtained by using a de-

flector on the insufflation grille with some ribs on the ceiling. The solutions were experimentally validated

on a reduced model with practically the same Reynolds number. The velocity fields were measured in

several planes with PIV. The experimental tests showed results concordant with the simulations for the

insufflation and extraction arrangements considered.

Keywords: air conditioning, train, high-speed, test with scaled model, CFD, STAR-CCM+,

PIV
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3.8 Parâmetros do balanço de energia no Inverno. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 12

3.9 Temperatura superficial da chapa para diferentes tintas e calor transmitido por condução. 14
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4.9 Planos de velocidades do ar no habitáculo traseiro para a condição sem grelha e 4

extracções. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 44
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Capı́tulo 1

Introdução

1.1 Motivação e Objectivos

O transporte ferroviário pode, em muitos casos, substituir o automóvel diminuindo as emissões de

gases poluentes.

Em Portugal, o transporte ferroviário não sofre significativas alterações desde há muitos anos. O

paradigma actual do transporte ferroviário leva a que as linhas ferroviárias estejam saturadas, o que

sugere uma oportunidade para melhorar. Identifico uma grande importância na melhoria do transporte

ferroviário porque pode não só facilitar a deslocação de pessoas em território nacional, mas também

desenvolver economicamente regiões que possam vir a ser servidas por esta solução ferroviária.

A presente dissertação insere-se no desenvolvimento de um veı́culo ferroviário de alta-velocidade1

e de alta frequência (e por isso de menor lotação) ao invés do habitual: serviço de grande lotação e

baixa frequência. Assim, é possı́vel garantir maior flexibilidade na operação e até em termos comerciais,

uma vez que não seria necessário a venda de um número alargado de bilhetes num curto espaço de

tempo para tornar a viagem rentável. Este conceito teria uma viabilidade económica superior à actual.

Sendo este um novo conceito criado de raiz, tem interesse estudar todos os aspectos do veı́culo

e perceber como se acomodam e interagem todos os sistemas que o compõe. O veı́culo em questão

é composto por uma única carruagem auto-motora projectada para uma velocidade de cruzeiro de 250

km/h.

Existem alguns desafios: em geral, nos veı́culos, e particularmente nestes, o espaço é pequeno e

por isso, difı́cil garantir a renovação de ar e as condições de conforto, que implicam não ter velocidades

de ar incomodativas. O consumo de energia do sistema AVAC é significativo, importando optimizar o

desenho. As condições de conforto para os passageiros passam também pela regulação de pressão

no interior.

Os objectivos são portanto:

– Dimensionar o sistema AVAC, considerando a renovação de ar necessária, cargas térmicas, iso-

1Considera-se a definição de alta-velocidade da União Internacional dos Caminhos de Ferro (UIC). A UIC define alta-
velocidade para uma infra-estrutura com veı́culos circulantes a 250 km/h ou mais [1].
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lamento e demais factores;

– Desenhar um sistema com baixo consumo eléctrico;

– Estudar a localização dos pontos de insuflação e extracção de ar com recurso a análise CFD;

– Validar os resultados de CFD num ensaio experimental com modelo à escala e análise PIV.

1.2 Estrutura da Dissertação

A dissertação apresenta um dimensionamento genérico do sistema AVAC, seguido de um estudo

aerodinâmico interior recorrendo a uma análise com métodos numéricos onde se alterou a geometria de

alguns elementos para cumprir os objectivos. Um modelo à escala foi construı́do para medir velocidades

experimentalmente e confirmar os resultados numéricos.
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Capı́tulo 2

A Climatização nos Comboios

2.1 Os Veı́culos Actuais

Apesar da instalação dos sistemas AVAC na parte superior dos comboios terem vantagens evi-

dentes, tais como, a facilidade de admissão de ar fresco pela proximidade que tem com o exterior e ar

em abundância para trocas de calor, compromete outros aspectos. Um dos aspectos que leva a tentar

arranjar uma solução de compromisso neste veı́culo é ter um centro de gravidade (CG) o mais baixo

possı́vel para facilitar as curvas. Os comboios suburbanos circulantes em Portugal têm os elementos

do sistema AVAC no tejadilho (com excepção da linha de Cascais, com material circulante diferente).

A figura 2.1 mostra o esquema de funcionamento nos comboios suburbanos (semelhante para os Alfa

Pendular) portugueses do fabricante Alstom.

Figura 2.1: Esquema de funcionamento do AVAC de um comboio suburbano da Alstom.[2]

Em veı́culos de maior velocidade como o InterCity Express (ICE) operado pela Deutsche Bahn

(DB) com velocidade máxima na ordem dos 300 km/h, o fabricante Siemens também opta por colocar

o AVAC no tejadilho [3].

Os comboios de alta-velocidade, para regular as oscilações de pressão devido a cruzamentos

entre eles ou entradas em túneis (em maior detalhe na secção 3.8.1) contam com válvulas de pressão

no sistema de ar condicionado para evitar que ocorra um aumento ou redução abruptos da pressão no

3



interior que se tornarão desconfortáveis para os passageiros.

2.2 O Veı́culo em Estudo

O aspecto exterior do veı́culo para o qual se estuda as soluções do sistema AVAC pode ser visto

na figura 2.2.

Figura 2.2: Render em CAD do veı́culo estudado.

O veı́culo é composto por apenas uma carruagem para transporte de passageiros com capacidade

motora integrada, capaz de albergar 40 pessoas divididas em 2 semi-habitáculos. As dimensões e

geometria mais detalhada podem ser vistas na secção 3.2.

2.3 Conforto e Regulamentações

A necessidade de conforto dos passageiros e melhorias das condições de viagem estão associ-

ados ao avanço tecnológico e exigências dos consumidores e, portanto, todos os fabricantes têm em

consideração este facto.

O conforto térmico é influenciado por diversos factores como:

1. Factores individuais (nı́vel de actividade, roupa, metabolismo);

2. Factores espaciais (radiação incidente no veı́culo, temperatura das superfı́cies circundantes);

3. Factores de ventilação (temperatura do ar no habitáculo, velocidade do ar, humidade relativa)

A ventilação e ar condicionado de veı́culos ferroviários têm normas internacionais e europeias

associadas que devem ser respeitadas para o conforto dos passageiros e para que o veı́culo possa ser

certificado.

As normas internacionais (ISO) e as normas europeias (EN) não correspondem exactamente nos

mesmos valores sugeridos. Uma vez que o projecto está a ser desenvolvido em território europeu, foram

consideradas normas europeias (EN). Para o efeito de projecto do sistema AVAC do nosso veı́culo no

que diz respeito à quantidade de ar a admitir, foi considerada a norma NP EN 13129:2016 relativa a ar

condicionado para material circulante de grande linha.
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Capı́tulo 3

Dimensionamento Geral da Instalação

AVAC

3.1 Condições Climáticas Exteriores

De acordo com a norma NP EN 13129:2016 é possı́vel enquadrar as condições de projecto dos

veı́culos ferroviários em 3 grandes tipos de zonas geográficas: zona I, zona II ou zona III. Na tabela 3.1

podemos ver os parâmetros a cumprir consoante o tipo de clima onde o comboio circula.

Tabela 3.1: Condições de projecto para temperatura e humidade relativa no interior e exterior do veı́culo
[4].

Zonas Temperatura/Humidade
relativa

Carga solar
equivalente

Interior do
habitáculo

I 40 oC / 40% 800 W/m2 27 oC / 51,6%
Verão II 35 oC / 50% 700 W/m2 27 oC / 51,6%

III 28 oC / 45% 600 W/m2 25,25 oC / 57,5%

I -10 oC / - — 22 oC
Inverno II -20 oC / - — 22 oC

III -40 oC / - — 22 oC

Para enquadrar Portugal nas zonas climatéricas apresentadas, tem interesse analisar as tempe-

raturas médias, máximas e mı́nimas registadas em território nacional pelo Instituto Português do Mar

e da Atmosfera (IPMA), compiladas nos boletins das normais climatológicas do paı́s, que apresentam

médias referentes a 30 anos (de 1951 a 1980) [5]. Apresentam-se valores para 9 estações meteo-

rológicas, tendo como critério uma razoável cobertura geográfica do território nacional continental 1. Os

meses seleccionados como representativos foram Julho e Agosto para o Verão e Dezembro e Janeiro

para o Inverno.

Foi considerado o valor médio das temperaturas médias máximas e mı́nimas de todas as estações

seleccionadas, tendo-se obtido para a média das temperaturas médias máximas um valor de 29,3 ◦C e

1Estações Metereológicas: Bragança, Braga, Coimbra, Castelo Branco, Santarém, Lisboa, Portalegre, Beja, Quarteira.
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para as temperaturas médias mı́nimas o valor de 5,5 ◦C. Os valores médios das temperaturas máximas

e mı́nimas das 9 estações são 40,0 ◦C e −3,76 ◦C, respectivamente. No Inverno verifica-se uma

humidade relativa média de 78% e no Verão de 69%.

Comparando os valores das normais climatológicas portuguesas com a tabela 3.1, conclui-se que

Portugal se pode enquadrar no Verão na zona II e no Inverno na zona I. Tendo em conta a exposição

solar em Portugal, vamos considerar uma carga solar de Verão de 800 W/m2, superior à da zona II.

Consideraram-se, pois, as seguintes condições exteriores para o ar admitido:

Tabela 3.2: Temperaturas e humidades relativas do ar admitido.

Regime de Operação Text [◦C] HR [%]

Verão 35 69

Inverno 0 78

3.2 Geometria do Habitáculo

A figura 3.1 apresenta a secção do habitáculo.

(a) Cércea da zona cilı́ndrica do comboio. (b) Vista em corte do átrio central (esquerda) e dos comparti-

mentos (direita).

Figura 3.1: Geometria da secção do comboio.

A figura 3.2 é uma vista em planta do comboio. A zona central (10 m de comprimento) é ocupada

por 2 semi-habitáculos separados por um átrio central. As extremidades anterior e posterior do comboio

(4 m de comprimento cada uma) são ocupadas por diverso equipamento, incluindo alguns elementos

do sistema AVAC. Cada semi-habitáculo tem 4,3 m de comprimento e capacidade para 20 passageiros.

Normalmente, a porta de comunicação com o átrio central está fechada. Tendo em conta a simetria

do comboio, vamos projectar dois sistemas independentes de ar condicionado de menor dimensão, um

para cada semi-habitáculo.

6



Figura 3.2: Vista esquemática comboio, em planta.

A tabela 3.3 resume as áreas utilizadas nos cálculos posteriores de trocas térmicas.

Tabela 3.3: Áreas das superfı́cies expostas do semi-habitáculo.

Superfı́cie Área [m2]

Paredes Laterais 11,5
Tejadilho 13,1
Chão 13,1

3.3 Isolamento do Veı́culo

A composição estrutural deste veı́culo não é uma solução convencional: toda a estrutura do veı́culo

em contacto com o exterior é uma estrutura celular OpenCell2 que tem caracterı́sticas de resistência

e peso semelhantes às dos painéis sandwich convencionais. No caso deste comboio os painéis são

construı́dos em aço corrente AISI 1020.

As paredes deste comboio são constituı́das por três camadas: no exterior, um painel estrutural

OpenCell ; uma camada de isolamento intermédia; e o revestimento interior da parede, em plástico.

A face interior dos painéis OpenCell é aberta e tem orifı́cios quadrangulares que podem ser en-

chidos com espuma de poliuretano para evitar correntes de convecção, reduzindo a capacidade de

transmissão de calor na parede. A ligação entre os elementos é feita através de alhetas soldadas que

agirão como pontes térmicas. Por ser construı́do em aço, o painel OpenCell conduz facilmente o calor.

Para efeitos de cálculo, é preciso saber a espessura de cada uma das camadas da parede e a

condutividade térmica associada ao material utilizado. O plástico presente no veı́culo é assumido ser

ABS (acrilonitrila butadieno estireno) porque se trata de um plástico comum e utilizado em moldagem

por injecção, processo tı́pico de fabrico deste tipo de componentes.

A secção entre o plástico e o aço será a que ditará a maioria da capacidade resistiva à passagem

do calor devido ao seu baixo valor de condutividade térmica.

A camada de isolamento intermédia é constituı́da por uma manta de lã de vidro para aumentar a

resistência térmica e simultaneamente, servir de absorsor acústico.

A imagem 3.3 apresenta um segmento da parede do comboio com um painel OpenCell.
2Os painéis OpenCell são uma invenção de António Valente e foram patenteados.

7



Figura 3.3: Representação de um segmento da parede do veı́culo com painéis OpenCell.

Nas paredes do comboio, para além do painel OpenCell existem janelas de vidro duplo. Há al-

gumas soluções no mercado para janelas de vidro duplo com filtros para diminuir a radiação. O vidro

duplo com gases de baixa condutividade entre eles, aumenta a resistência térmica. Uma das soluções

encontradas para o vidro duplo é da empresa Saint-Gobain Sekurit para aplicações ferroviárias. Esta

solução apresenta uma condutância de U = 1,6 W m−2 K−1.

Considera-se que cada camada de material terá uma resistência térmica diferente, que estão

montadas em série e/ou em paralelo, consoante o caso.

A representação das resistências térmicas em circuito da estrutura OpenCell é a seguinte:

Figura 3.4: Circuito de resistências térmicas da parede incluindo os painéis estruturais OpenCell.

A resistência térmica de condução de cada camada é R = L
kA , onde L é a espessura da camada,

k a condutividade térmica e A a área da superfı́cie resistiva à passagem do calor [6]. Vamos modelar

os painéis estruturais OpenCell com enchimento de poliuretano como uma camada de material ho-

mogéneo de resistência equivalente. Os módulos dos painéis OpenCell são quadrados de 17 cm de

lado (área de 0,0289 m2). A espessura do painel é de cerca de 5 cm. As alhetas que ligam as chapas,

por estarem a um ângulo, medem cerca de 5,5 cm.

As chapas de aço (chapa exterior e alhetas) têm 2 mm de espessura. A lã de vidro tem 2,5 cm

de espessura e o revestimento de plástico ABS tem 2 mm de espessura. As propriedades de todos os

materiais considerados são apresentados na tabela 3.4.

O esquema de um módulo quadrado da parede pode ser representado pela figura 3.5.
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Figura 3.5: Representação 2D de um módulo quadrado da parede.

Tabela 3.4: Propriedades dos elementos da parede.

Elemento Chapa aço Poliuretano Alheta Lã vidro ABS

k [W/(m.K)] 51,9 0,03 51,9 0,04 0,1
L [m] 0,002 0,05 0,055 0,025 0,002
A [m2] 0,0289 0,0277 0,0012 0,0289 0,0289

O coeficiente de transferência de calor por convecção no interior do veı́culo será tipicamente na

ordem de h ≈ 30 W m−2 K−1 [7]. A resistência térmica de convecção é Rconv = 1
hA .

As resistências térmicas de cada camada de um módulo quadrado da parede são apresentadas

na tabela 3.5.

Tabela 3.5: Resistências térmicas dos elementos da parede por quadrado de estrutura OpenCell.

Elemento Chapa Poliuretano Alheta Lã Vidro ABS Convecção,i

R [K/W] 0,0013 60,1685 0,8831 21,6263 0,6920 1,1534

A resistência equivalente de um quadrado de 17 cm de lado (ver figura 3.4) é

Req,estrutura = RChapa +

(
1

RAlheta
+

1

RIsolante

)−1

+RLãV idro +RABS +RConv,i = 24,34 K/W (3.1)

A resistência destes módulos corresponde a uma resistência por unidade de área de 0,74 K m2 W−1.

Este valor aplica-se ao tejadilho e ao chão; nas paredes laterais, por existirem janelas, a resistência

térmica tem de incluir estes elementos em paralelo.

Estruturalmente é conveniente que as janelas sejam pequenas, mas nunca mais pequenas que as

de um avião porque os passageiros poderiam não entender essa opção. Para referência, é considerada

a área de janela semelhante às janelas do avião Airbus A330, que têm as dimensões 0,23 m× 0,35 m.

Considerando que cada fila de passageiros terá uma janela, há 5 janelas em cada parede lateral. A

área de janelas em cada parede lateral será Ajanelas = 0,23 m × 0,35 m × 5 = 0,4 m2. Deduzindo a
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áreas das janelas à parede lateral tem-se Alaterais s/ janelas = Alaterais − Ajanelas = 11,5 − 0,4 = 11,1

m2. A resistência térmica das janelas (ver condutância do vidro duplo na pág. 8) é

Rjanelas =
1

UAjanelas
=

1

1,6× 0,4
= 1,55 K/W (3.2)

A resistência equivalente de cada parede lateral com as janelas é

Req,paredes =

(
1

Req, estrutura
+

1

Rjanelas

)−1

= 0,062 K/W (3.3)

A resistência das paredes laterais por unidade de área é de 0,72 K m2 W−1.

3.4 Cargas Térmicas no Veı́culo

3.4.1 Passageiros

Consideramos o passageiro como uma pessoa sentada e em repouso, que gera uma carga térmica

de 100 W em que 70% é calor sensı́vel e 30% é calor latente [8]. Assim, para 20 pessoas no semi-

habitáculo temos:

Q̇sen = 70
W

pax
× 20 pax = 1400 W (3.4)

Q̇lat = 30
W

pax
× 20 pax = 600 W (3.5)

3.4.2 Iluminação

Para estimar a carga térmica devido às luzes, foram consultados alguns catálogos de grandes

marcas com soluções de iluminação no mercado. Seleccionaram-se tubos LED de 50 cm em que é

possı́vel ter produtos com uma potência de 25 W, distribuı́dos longitudinalmente no tecto espaçados de

50 cm e dispostos sobre as duas filas de bancos. Estes 8 tubos de LED em cada um dos habitáculos

são adequados para um ambiente muito iluminado.

O calor gerado pelos tubos LED em cada semi-habitáculo é

Q̇luz = 25
W

tubo
× 8 tubos = 200 W (3.6)

3.4.3 Radiação solar através das janelas

As janelas nas quais está a incidir directamente o Sol, deixam entrar calor por radiação. A radiação

que entra pelas 5 janelas de um semi-habitáculo do lado do Sol é

˙Qrad = GLF×Ajanelas (3.7)
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onde GLF (glass load factor ) é um factor que quantifica a radiação consoante a exposição solar [7].

Neste caso, como estão a ser usadas janelas de vidro duplo, com Text = 35 ◦C (condições extremas

no Verão), GLF = 255 W/(m2K) [7], totalizando:

Q̇rad = 255× 0,4 = 103 W (3.8)

No Inverno, de noite, não haverá qualquer contribuição deste factor pelo que Q̇rad = 0 W.

3.4.4 Condições do ar no interior do habitáculo

Segundo a American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning Engineers (ASHRAE),

temperaturas de conforto durante o Inverno estão compreendidas entre os 20 ◦C e os 23,3 ◦C. No

Verão, o intervalo de conforto é entre os 22,2 ◦C e os 26,7 ◦C. Para ambos os casos, a humidade

relativa deverá situar-se entre os 30% e 60%.

Para as condições nominais de funcionamento do sistema deste veı́culo são consideradas tem-

peraturas de conforto 20 ◦C para o Inverno e 24 ◦C para o Verão, podendo funcionar ligeiramente

fora deste intervalo despendendo mais ou menos potência eléctrica. A condição nominal de humidade

relativa considerada é de 50% tanto no Verão como no Inverno.

3.4.5 Balanço de energia ao comboio

As cargas sobre a superfı́cie exterior do comboio dependem da irradiação solar, calor irradiado

pelo solo, absorsividade e emissividade da superfı́cie e das trocas por convecção com o ar exterior

e ainda o calor transmitido por condução para o interior. A superfı́cie do comboio é uma superfı́cie

cinzenta onde ᾱ e ε̄ são valores médios para a emissividade e absorsividade. Alguns desses valores

podem ser consultados na tabela 3.6.

Tabela 3.6: Absorsividades e emissividades para alguns tipos de tinta [9].

Nr. Tinta ᾱ ε̄

1 Hughson White Paint V-200 0,26 0,89
2 Zinc Oxide with Sodium Silicate 0,15 0,92
3 Zirconium Oxide with 650 Glass Resin 0,23 0,88
4 Hughson Black Paint H322 0,96 0,86

O balanço de energia é expresso pela equação 3.9 em que a incógnita é a temperatura superficial

da chapa exterior, Ts.

αIA︸︷︷︸
Absorção

−hoA(Ts − T∞)︸ ︷︷ ︸
Convecção

− Ts − Tin
R︸ ︷︷ ︸

Condução

−AεσT 4
s︸ ︷︷ ︸

Emissão

+As−pF(1−2)εsoloσT
4
solo︸ ︷︷ ︸

Solo

= 0 (3.9)
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Para estimar a potência do sistema AVAC, usam-se condições que se consideram extremas. No

Verão, consideram-se temperaturas máximas do ar de 35 ◦C e radiação solar de 800 W m−2. No

Inverno, a condição extrema ocorre à noite, porque não há radiação solar e as temperaturas do ar são

menores.

A tabela 3.7 apresenta os dados utilizados para o balanço no Verão e a tabela 3.8 os dados para

o Inverno.

Tabela 3.7: Parâmetros do balanço de energia no Verão.

Parâmetro Valor

I 800 W m−2

σ 5,67×10−8 W m−2 K−4

Tin 24 ◦C
T∞ 35 ◦C
F1−2 0,18
Tsolo 40 ◦C
Asolo 17,2 m2

εsolo 0,9541
Lsemi−hab 6 m
|u| 70 m/s

Tabela 3.8: Parâmetros do balanço de energia no Inverno.

Parâmetro Valor

I 0 W m−2

σ 5,67×10−8 W m−2 K−4

Tin 20 ◦C
T∞ 0 ◦C
F1−2 0,18
Tsolo 0 ◦C
Asolo 17,2 m2

εsolo 0,9541
Lsemi−hab 6 m
|u| 70 m/s

O coeficiente de convecção exterior ho, é calculado através de uma correlação para o número

de Nusselt (Anexo A). Obtém-se para o Verão o valor h0 = 124 W/(m2K) e para o Inverno, h0 = 132

W/(m2K).

A irradiação e a velocidade do ar podem ser diferentes para a superfı́cie inferior do comboio e para

as restantes superfı́cies exteriores, mas não vamos ter essa heterogeneidade em conta.

As trocas de calor com o solo, por radiação, carecem de alguma aproximação, uma vez que é difı́cil

prever de forma exacta a envolvência do veı́culo ao circular numa linha ferroviária. Assim, tenta-se que

o termo seja representativo usando valores plausı́veis que possibilitem expressar esta contribuição em

termos médios.
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A figura 3.6 representa o factor de forma entre o solo e as paredes laterais. Considerou-se uma

geometria tridimensional em que a superfı́cie lateral do comboio é uma parede vertical e o chão é uma

superfı́cie plana horizontal. Para as dimensões usadas, o factor de forma F1−2 ≈ 0,18.

Figura 3.6: Factor de forma para rectângulos com uma aresta em comum [6].

A emissividade do solo circundante é outro factor importante. Considera-se que, num trajecto

médio há vegetação até 2 metros de altura com copas a cobrir entre 10 a 60% do solo, de modo que a

emissividade média do solo é εsolo = 0,9541 [10].

As superfı́cies exteriores do comboio não estão todas sujeitas às mesmas cargas térmicas. O

Sol apenas incide em 2 das 4 superfı́cies em simultâneo. Se o ângulo de incidência dos raios solares

fizer 90◦ com o solo, apenas o tejadilho terá exposição solar directa. Para valores mais reduzidos de

declinação solar, uma das paredes laterais também está sujeita à radiação solar.

Resolvendo a equação 3.9 em ordem a Ts, obtemos, para as diversas tintas apresentadas na

tabela 3.6, as temperaturas superficiais das chapas e as potências transmitidas ao interior. As potências

indicadas referem-se a cada um dos semi-habitáculos.
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Tabela 3.9: Temperatura superficial da chapa para diferentes tintas e calor transmitido por condução.

Verão Inverno

Ts[K] Ts[
◦C] Q̇in[W] Ts[K] Ts[

◦C] Q̇in[W]

Tinta 1 (branca)

Parede Sol 307,2 34,0 164,7 271,9 -1,2 -348,5

Parede Sombra 305,6 32,4 138,7 271,9 -1,2 -348,5

Tejadilho 306,1 33,0 167,5 271,3 -1,8 -406,6

Chão 305,4 32,3 154,3 271,8 -1,3 -397,0

Total 625 -1501

Tinta 2 (branca)

Parede Sol 306,4 33,2 151,8 271,9 -1,3 -349,6

Parede Sombra 305,5 32,3 136,8 271,9 -1,3 -349,6

Tejadilho 305,4 32,2 152,9 271,2 -1,9 -407,9

Chão 305,3 32,2 152,2 271,8 -1,4 -398,2

Total 594 -1505

Tinta 3 (branca)

Parede Sol 307,0 33,9 162,4 271,9 -1,2 -348,1

Parede Sombra 305,6 32,5 139,3 271,9 -1,2 -348,1

Tejadilho 306,0 32,9 164,8 271,3 -1,8 -406,2

Chão 305,5 32,3 155,0 271,9 -1,3 -396,6

Total 622 -1499

Tinta 4 (preta)

Parede Sol 311,6 38,4 236,8 272,0 -1,2 -347,4

Parede Sombra 305,7 32,6 140,5 272,0 -1,2 -347,4

Tejadilho 310,5 37,4 249,3 271,4 -1,8 -405,4

Chão 305,6 32,4 156,4 271,9 -1,3 -395,7

Total 783 -1496
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As opções de tinta da tabela 3.9 mostram que o acabamento exterior tem pouca influência na

operação de Inverno. Na operação de Verão, os resultados praticamente não se alteram dentro da

gama de tintas brancas. Em relação à carga térmica da tinta 2, as tintas 1 e 3 têm apenas aumentos

de 5,2% e 4,7%, respectivamente. Com a tinta preta, a operação de Verão sofre um aumento de

32% na carga térmica, por isso, a cor preta será de evitar. Escolheu-se a tinta 2 de óxido de zinco em

detrimento das tintas 1 e 3 por apresentar a carga térmica mais baixa no Verão e praticamente a mesma

carga no Inverno. No entanto, uma vez que as variações são tão pequenas, se for economicamente ou

esteticamente preferı́vel outra das soluções apresentadas, o sistema não seria praticamente alterado.

3.4.6 Carga total prevista

As condições extremas de funcionamento da instalação AVAC também dependem do número de

passageiros a bordo. No Verão, a condição extrema é ter os 20 passageiros embarcados em cada

semi-habitáculo. No Inverno, é ter o semi-habitáculo vazio. A tabela 3.10 resume os resultados obtidos

nas secções 3.4.1, 3.4.2, 3.4.3 e 3.4.5.

Tabela 3.10: Cargas térmicas em cada semi-habitáculo de passageiros.

Verão Inverno

Unid. Pot/Unid Q̇[W] Unid. Pot/Unid Q̇[W]

Contribuições

Calor sensı́vel pax 20 70 1400 0 70 0

Calor latente pax 20 30 600 0 30 0

Luzes 8 25 200 8 25 200

Exterior – – 594 – – −1505

Radiação – – 103 – – 0

Q̇sen 2297 0

Q̇lat 600 0

Q̇total 2897 −1305

A potência dissipada pela iluminação, a radiação e a carga térmica exterior contribuem para

a quantidade de carga térmica sensı́vel uma vez que alteram directamente a temperatura do semi-

habitáculo.

3.5 Admissão de Ar ao Veı́culo

As normas referidas na secção 2.3 definem um caudal mı́nimo de ar fresco necessário. Uma fraca

insuflação com ar exterior, pode conduzir a um nı́vel de CO2 não aceitável para os passageiros podendo

traduzir-se numa maior fadiga, falta de capacidade de concentração e um ambiente difı́cil de respirar.
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O caudal de ar fresco a admitir é função não só do número de passageiros mas também da tem-

peratura exterior. A norma EN 13129 apresenta um caudal volumétrico mı́nimo consoante as condições

descritas na tabela 3.11:

Tabela 3.11: Tabela de caudais volumétricos necessários por passageiro, em função da temperatura.

Temp. Exterior EN 13129-1

−20 ◦C < Text ≤ −5 ◦C 15 m3/(h.pax)

−5 ◦C < Text ≤ 26 ◦C 20 m3/(h.pax)

Text > 26 ◦C 15 m3/(h.pax)

Uma vez que em grande parte do intervalo de temperaturas em que o sistema vai operar são

requeridos 20 m3/h por passageiro, o sistema será dimensionado para essa quantidade de ar.

O caudal de 20 m3/h por passageiro é largamente generoso e muitas vezes não é cumprido, sem

que as pessoas se apercebam. Ainda assim, vamos usar os caudais normativos para o projecto do

AVAC.

A admissão de ar exterior impõe vários desafios:

– É difı́cil insuflar um caudal tão grande num espaço restrito garantindo que a velocidade local é

baixa em todas as zonas próximas dos passageiros;

– À dificuldade anterior, acresce a exigência de que o ar seja renovado eficientemente em todo o

domı́nio;

– A pressão total e a pressão estática nos locais de captação de ar exterior e de descarga do ar

interior para a atmosfera variam com a velocidade do comboio e outras condições exteriores, em

particular, na circulação em túnel e no cruzamento de comboios. Importa que estas variações não

alterem a pressão no habitáculo, para além do limiar da sensibilidade dos passageiros;

– As variações de cota e de localização geográfica podem fazer com que a pressão atmosférica seja

diferente em estações sucessivas, o que, sobretudo se a viagem for muito rápida, pode originar

uma diferença de pressão sensı́vel quando o comboio chega a uma nova estação e as portas se

abrem;

– Embora pequenos à escala do escoamento exterior, os caudais podem ser admitidos e rejeitados

de forma a reduzir a potência de ventilação e contribuir para a eficiência da carenagem exterior.

Nesta secção vamos desenhar a entrada de ar exterior de forma a tirar partido da pressão total do

escoamento relativo.

Os sistemas ferroviários de AVAC e, sobretudo, de refrigeração dos motores dão origem à cha-

mada resistência de quantidade de movimento (”ram drag”) por a exaustão do ar interior se fazer numa

direcção perpendicular ao movimento do comboio (figura 3.7).
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Figura 3.7: No referencial do comboio, o caudal ṁ entra em A com velocidade longitudinal relativa
vx = v e sai em B com velocidade longitudinal relativa nula.

No referencial do comboio, que é o referencial em que o escoamento é estacionário, o balanço de

forças e quantidade de movimento na direcção x é:

∫
SA

ρvx(~v · ~n)dS +

∫
SB

ρvx(~v · ~n)dS = fx (3.10)

ou

vxA

∫
SA

ρ(~v · ~n)dS︸ ︷︷ ︸
−ṁ

+vxB

∫
SB

ρ(~v · ~n)dS︸ ︷︷ ︸
+ṁ

= fx (3.11)

donde fx = −vṁ, em que fx representa a força exercida sobre o escoamento. Isto é, o escoamento

exerce sobre o comboio uma força com componente longitudinal +vṁ. Para um comboio a 250 km/h

(70 m/s) e um caudal de ar de 10 kg/s, esta parcela da resistência é 7 × 102 N. Sem contar com os

rendimentos de propulsão, esta resistência exige uma potência de 49 kW. Além disso, o jacto lateral da

exaustão (B) penaliza a aerodinâmica global do comboio, agravando a resistência.

No veı́culo que estamos a estudar, é possı́vel tirar partido da admissão e da exaustão de modo a

eliminar a resistência de quantidade de movimento e, eventualmente contribuir para melhorar o com-

portamento aerodinâmico global do comboio.

Uma maneira possı́vel de fazer a admissão do ar é com recurso a NACA scoops (também conhe-

cidos como NACA inlets). O objectivo destes dispositivos é orientar um escoamento aproximadamente

tangencial a uma superfı́cie carenada fazendo-o entrar na conduta de admissão conservando a pressão

total do escoamento (isto é, com uma perda de carga reduzida). Uma alternativa seria montar uma

saliência em frente da entrada (figura 3.8), que penalizaria a aerodinâmica global do veı́culo.

Figura 3.8: Tomada de ar protuberante na carenagem.
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As entradas desenvolvidas pela NASA não requerem esta protuberância. Em vez disso, promovem

2 vórtices longitudinais (figura 3.9) que têm uma componente normal à parede [11].

Figura 3.9: Vórtices formados num NACA scoop.

Para um caso genérico, um NACA scoop apresenta uma geometria semelhante à representada

na figura 3.10.

Figura 3.10: Representação da forma tı́pica de um NACA scoop genérico [12].

3.5.1 Dimensionamento do NACA scoop

Os exaustivos testes experimentais feitos por Frick et al. [13] sugerem que se cumpram alguns

parâmetros geométricos no projecto dos scoops.

O caudal de ar a admitir é substancialmente elevado e, por isso, um scoop não é suficiente.

Apesar do escoamento afastado ter uma velocidade relativa de 70 m/s, junto à face frontal do comboio,

nos locais considerados para os scoops (figura 3.11), o escoamento tem uma velocidade de ∼55 m/s

(velocidade representada no plano médio). Nesta face, a camada limite é de pequena dimensão e por

isso, considera-se a velocidade de 55 m/s. Para um caudal de ar fresco Q̇f = 0,111 m3/s, a área da

conduta de admissão é A = 0,111/55 = 2,01×10−3 m2.
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Figura 3.11: Esquema da localização dos scoops do semi-habitáculo dianteiro (representado meio

modelo do comboio com o plano de simetria colorido representado no qual é válida a legenda da figura.

Os scoops não estão à escala.) [14].

Em [13] recomenda-se um aspect ratio de 4 (rácio entre a largura e altura do scoop). O aspect

ratio pode ser cumprido com uma área de entrada de ar de 90 mm x 23 mm. O caudal mássico (com ρ =

1,2 kg/m3) é ṁ = 0,134 kg/s. O estudo [13] dá ainda conta que os melhores resultados de recuperação

de pressão se obtiveram para um ângulo da rampa do scoop de 7o (ramp angle na figura 3.10).

Nos cálculos do dimensionamento dos permutadores é possı́vel chegar iterativamente a um caudal

necessário de ar para as trocas de calor ocorrerem dentro da gama pretendida no outro permutador.

Conclui-se na secção 3.7.4 que um caudal mássico de 1 kg/s será suficiente para os permutadores dos

tamanhos seleccionados. Este caudal representará uma área de:

A =
ṁ

ρv
=

1

1,2× 55
= 1,51× 10−3 m2 (3.12)

A área calculada na equação 3.12 é grande para ser materializada num só scoop. Optamos por

dividir esta área por 2 scoops de aproximadamente A = 7,6 × 10−3 m2. Para cumprir o aspect ratio

escolhem-se as dimensões 175 mm x 44 mm.

Figura 3.12: Representação da geometria do NACA scoop usado, com aspect ratio de 4 [13].

Na face traseira, a velocidade do escoamento é de ∼40 m/s. Contudo, nesta face, a espessura da
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camada limite é δ ∼ 0,3 m. Para não subdimensionarmos os scoops é preciso notar que a velocidade

junto do scoop não será 40 m/s. Para uma espessura de camada limite δ = 0,3 m, estamos na zona

da parede até y ∼ 0,045 m (∼0,15δ) [15]. O valor da tensão de corte na parede na face posterior

é τw = 0,3 Pa (uτ = 0,5 m/s) [14]. Considere-se uma faixa de camada limite com 0,03 m (Y = 0,03

m). Para esta altura estamos na zona da parede e vale a lei logarı́tmica. O caudal por unidade de

comprimento nesta faixa é aproximadamente

q̇ = uτ

(
1

K

∫ Y

y+=50

ln
(yuτ
ν

)
dy + CY

)
(3.13)

com K = 0,41 e C = 5,0. Da equação 3.13 obtém-se q̇ = 0,31 m2/s. Cumprindo o aspect ratio, é

possı́vel ter o caudal pretendido com 3 scoops de dimensões 120 x 30 mm2.

O caudal de refrigeração é substancialmente maior que o de ar fresco a admitir. Considere-se

por isso, um afastamento da parede Y = 0,06 m. Para este afastamento, já estamos fora da zona da

parede. A equação 3.14 representa o caudal aproximado por unidade de comprimento para os scoops

de refrigeração.

q̇ = uτ

(
1

K

∫ 0,15δ

y+=50

ln
(yuτ
ν

)
dy + C(0,15δ)

)
+
U∞
δ1/7

∫ Y

0,15δ

y1/7dy (3.14)

A equação 3.14 dá um caudal q̇ =0,92 m2/s. O caudal de refrigeração pode ser admitido com 4

scoops com dimensões de 240 x 60 mm2.

Figura 3.13: Esquema da localização dos scoops do semi-habitáculo traseiro (representado meio mo-

delo do comboio com o plano de simetria colorido representado no qual é válida a legenda da figura.

Os scoops não estão à escala.) [14].

A utilização de vários scoops tem algumas vantagens: facilita a escolha do local de instalação na

carenagem do comboio – um único scoop materializava-se num rasgo muito grande; uma perturbação

num scoop durante a viagem (por exemplo, entupimento, ventos com incidência mais pronunciada num

dos lados do veı́culo) não compromete todo o sistema de admissão; a distribuição dos scoops pela lar-

gura das faces do comboio remove camada limite e pode servir para melhorar aspectos aerodinâmicos.
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3.6 Representação do Sistema AVAC

O sistema de AVAC é constituı́do pela bomba de calor, condutas que conduzam o ar para os

locais pretendidos, ventiladores, filtros e registos para possibilitar o fecho total ou apenas controlo da

quantidade de caudal de ar admitido. A bomba de calor de ciclo reversı́vel possibilita a operação durante

todas as estações do ano com o mı́nimo de aparelhos, por forma a minimizar o peso e o volume da

instalação AVAC.

Uma bomba de calor do tipo supramencionado pode ser representada pelo seguinte esquema:

Figura 3.14: Esquema de bomba de calor de ciclo reversı́vel [16].

A bomba de calor tem 2 permutadores de calor em que um deles condicionará o ar na conduta e

o outro trocará calor com ar exterior para permitir o ciclo termodinâmico desejado.

Um recuperador de calor (ERV, ver secção 3.7.7) instalado na conduta permite a troca de calor

entre o caudal de ar fresco e caudal de escape. Adiante, será analisado se é vantajoso o uso deste

equipamento. Na imagem 3.15 apresenta-se um esquema do sistema AVAC.
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Figura 3.15: Representação esquemática das condutas e dispositivos do sistema AVAC.

3.7 Cálculos do Sistema AVAC

3.7.1 Potências do sistema

A tabela 3.2 indica os valores de temperatura e humidade relativa do ar exterior considerados.

Operação de Verão

O sistema AVAC pode ser representado pelo esquema da figura 3.16 para o efeito de cálculo de

potência do condensador/evaporador.

Figura 3.16: Esquema representativo do sistema AVAC.

O esquema da figura 3.16 não tem qualquer recuperador de calor do ar de escape para repre-
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sentar um cold start do sistema. Calcular as potências tendo isto em conta, acautela que o comboio

consiga ser climatizado com um tempo de resposta razoável, não demorando muito devido a subdi-

mensionamentos. Tendo este problema em vista, acrescenta-se ainda mais um sobrecarga arbitrária

de 10% na carga térmica para que a resposta seja mais célere.

Os pontos assinalados na figura 3.16 são:

1. Ar de insuflação no habitáculo

2. Ar de recirculação

3. Ar de escape para o exterior

4. Ar exterior admitido ao sistema

5. Mistura de ar recirculado com ar fresco

6. Ar após evaporador/condensador

A massa de ar necessária para fazer face à carga térmica existente e para uma insuflação com ar

a 18,5 ◦C, o habitáculo a 24 ◦C e considerando uma sobrecarga adicional de 10%, é dada por:

ṁar =
Q̇(1,1)

cp∆T
=

2300× 1,1

1006× (24− 18,5)
= 0,46 kg/s (3.15)

Da secção 3.5 sabe-se o caudal mássico de ar fresco a admitir. A massa volúmica do ar é apro-

ximadamente ρ =1,2 kg/m3, por isso, o caudal mássico de ar fresco é ṁf = 0,111 m3/s × 1,2 kg/m3 =

0,133 kg/s. O caudal mássico recirculado é portanto ṁr = 0,327 kg/s.

A temperatura e humidade relativa desejada no habitáculo é tida em conta nas propriedades dos

pontos de saı́da 2 e 3. Se for estabelecida a temperatura e humidade, a entalpia e rácio de água/ar são

também conhecidos através de um diagrama psicrométrico.

Para caracterizar o ponto 5, é feito um balanço de energia. Os caudais mássicos e entalpias dos

pontos 2 e 4 são conhecidos. O balanço tem a forma:

ṁ5h5 = ṁ2h2 + ṁ4h4 (3.16)

Os processos de aquecimento e arrefecimento são processos sensı́veis pelo que não alteram a

quantidade de água no ar [8]. Isto faz com que possa ser necessário humidificação ou desumidificação,

consoante as condições do ar admitido. Tipicamente, no Verão é necessário desumidificar o ar e no

Inverno humidificar.

Estes processos acontecem entre o ponto 5 e 6. No ponto 6, tem de ser garantido o mesmo rácio

de água/ar que o desejado no ponto 1, uma vez que vai permanecer inalterado até lá. Para descobrir a

quantidade de água necessária no ponto 1, é necessário um balanço de massa de água ao habitáculo.
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Rapidamente se conclui que sendo o caudal de entrada e de saı́da de ar o mesmo, é necessário repor

com a mesma quantidade de água.

Entre o ponto 6 e 1 existe um ventilador que dissipa energia. Assuma-se um ventilador de 200 W

de potência. A diferença de temperaturas entre o ponto 6 e 1 terá de ser então de:

∆T =
200

1006× 0,46
= 0,5 K (3.17)

Atendendo a estes dados e recorrendo a dados retirados do diagrama psicrométrico [17], é possı́vel

obter as condições dos restantes pontos representados na tabela 3.12:

Tabela 3.12: Valores de energia e temperatura do ar em vários pontos do sistema na operação de
Verão.

Ponto T[◦C] HR h [J/kg] magua/mar

1 18,5 70,1 42269 0,009336
2 24 50 47895 0,009336
3 24 50 47895 0,009336
4 35 69 99023 0,024889
5 27,14 60,39 62182 0,013682
6 18 72,3 41758 0,009336

No caso do Verão, a potência do evaporador é calculada por:

Q̇evap = ṁar(h6 − h5) = 0,46× (41758− 62182) ≈ −9500 W (3.18)

A taxa de desumidificação necessária é calculada com base na diferença dos rácios de água/ar:

ṁágua = ṁar(ψ5 − ψ6) = 0,46× (0,009336− 0,013682) = −0,002 kg/s = −7,2 kg/h (3.19)

Operação de Inverno

Para a operação de Inverno o cálculo processa-se de forma semelhante. As condições exteriores

e de insuflação são conhecidas e os resultados obtidos para os mesmos pontos acima utilizados são

apresentados na tabela 3.13. Por ser necessário uma etapa de humidificação, é acrescentado o ponto

7 que corresponde a uma localização depois de passar pelo permutador de calor e antes de passar

pelo ventilador.

No Inverno, a potência do condensador da bomba de calor é calculada por:

Q̇cond = ṁar(h6 − h5) = 0,4× (42283− 28639) ≈ 5500 W (3.20)

A taxa de humidificação é:
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Tabela 3.13: Valores de energia e temperatura do ar em vários pontos do sistema na operação de
Inverno.

Ponto T[◦C] HR h [J/kg] magua/mar

1 24,1 39 42774 0,007291
2 20 50 38615 0,007291
3 20 50 38615 0,007291
4 0 78 7382 0,002952
5 13,7 60,8 28639 0,005905
6 27,1 8,7 42283 0,005905
7 23,6 40,1 42283 0,007291

ṁágua = ṁar(ψ7 − ψ6) = 0,4× (0,007291− 0,005905) = 1,99 kg/h (3.21)

As potências apresentadas acima são para condições nominais de funcionamento em casos ex-

tremos. No arranque, as potências necessárias não seriam essas para os valores de temperatura

de insuflação desejados. No Inverno, teria de ser garantido q̇ = ṁcp∆T = 0,40× 1006 × (27,1−0) =

10905 W e no Verão, ˙qsen = 0,46× 1006× (18−35) = −7870 W de calor sensı́vel e ˙qlat = ṁágua×hfg =

0,002 × 2458,3× 103 = 4917 W, totalizando cerca de 12800 W. Pelos valores mencionados em cima, é

possı́vel depreender que, no Verão, apenas cerca de 60% da energia será calor sensı́vel.

Para não serem sobredimensionados os permutadores, interessa perceber a ordem de gran-

deza do tempo que demora a estabelecer a temperatura desejada, com os permutadores a operar

na potência nominal.

Uma vez que o desejado será a ordem de grandeza do tempo, i.e., perceber se lidamos com

poucos minutos ou horas, considera-se o balanço de energia para ar seco. Numa situação de ar húmido,

as equações tornam-se substancialmente mais complexas.

Opta-se por fazer o cold start do sistema apenas recorrendo a recirculação de ar para tornar o

processo mais célere.

O balanço de energia ao semi-habitáculo é a seguinte equação diferencial não homogénea:

d

dt
(ρV cpT ) = ṁrcpTi − ṁrcpT −

T − Text
Req

Aeq (3.22)

Cuja solução é

T (t) = Ke−αt +

(
ṁrTi
ρV

+
TextA

cpρV Req

)
1

α
(3.23)

em que α =

(
ṁr

ρV
+

A

cpρV Req

)
e K é uma constante de integração.

As aproximações feitas na resolução da equação 3.23 são as de assumir uma massa volúmica

constante, cp constante e a utilizar a Text como temperatura da chapa exterior para calcular as per-

das/ganhos por condução. O último termo da equação 3.22 representa as perdas por condução e
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foi calculado uma resistência equivalente Req (tomando um valor médio das resistências de todas as

superfı́cies do veı́culo) e uma área Aeq que é a soma de todas as áreas das mesmas superfı́cies.

O balanço de energia ao permutador de calor nesta situação é dado por q̇ = ṁrcp(Ti − T ), por

isso a temperatura de insuflação é:

Ti = T +
q̇

ṁrcp
(3.24)

Com as equações 3.23 e 3.24, é possı́vel estimar a temperatura no habitáculo em função do

tempo.

A potência do permutador é tida constante até se obterem as temperaturas de insuflação da

operação nominal. Uma vez alcançadas, a potência do permutador deverá ser regulada para que

não fique desconfortável para os passageiros.

O valor de potência obtido na equação 3.18 não será todo calor sensı́vel e por isso considera-se

que apenas 60% do valor será útil para alterar a temperatura na operação de Verão.

A figura 3.17 apresenta a temperatura do habitáculo e a temperatura de insuflação. Uma vez

atingida a temperatura de insuflação nominal, o processo deixa de ser feito a q̇ constante e passa a ter

Ti constante (18◦C).

Figura 3.17: Temperatura do habitáculo num cold start na operação de Verão.

Para alcançar os 24 ◦C, demora cerca de 3 minutos e 20 segundos. Trata-se de um valor perfeita-

mente aceitável para o conforto dos passageiros, ainda que na realidade o tempo seja um pouco maior

porque fizemos o cálculo com uma aproximação de ar seco.

No caso do Inverno, aplicam-se as mesma equações com uma potência calorı́fica do permutador

de 5500 W. Ao alcançar a temperatura de insuflação de 24 ◦C, esta é mantida constante ao longo do

processo. Nestas condições, resultados obtidos são expressos pela figura 3.18:
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Figura 3.18: Temperatura do habitáculo num cold start na operação de Inverno.

A temperatura no interior do habitáculo tende assimptoticamente para os 20 ◦C (temperatura de

conforto de Inverno). Para um habitáculo vazio, a temperatura já está a 19,9 ◦C ao fim de 4 minutos e

30 segundos. O aquecimento seria mais rápido se alguns passageiros fossem a bordo do veı́culo.

Conclui-se que as potências escolhidas para os permutadores são adequadas porque dão uma

resposta num espaço de tempo aceitável.

3.7.2 Humidificação

A qualidade do ar está também dependente da humidade relativa sendo necessário regular a

quantidade de água no ar. Na operação de Inverno, impõe-se a humidificação do ar. A introdução

de água no sistema pode ser feita com recurso a sistemas comerciais existentes de injectores que

funcionam com ar comprimido. Um sistema possı́vel de ser introduzido nas condutas e existente no

mercado é o produto Jetspray da empresa Condair. A água a utilizar tem de ser armazenada num

depósito na zona técnica do comboio. A solução da Condair é capaz de introduzir caudais de água nas

condutas até 60 kg/h, o que é um valor com uma grande margem para as necessidades do veı́culo na

operação de Inverno.

Figura 3.19: Exemplo do sistema de humidificação Jetspray da Condair.
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Uma viagem Lisboa–Porto neste comboio tem uma duração de 1h12m. A uma taxa de 2 kg/h de

humidificação, são necessários, para 1 viagem, 2,4 kg de água. Um reservatório de 25 litros (1 kg = 1

l) permite que o comboio faça 10 viagens antes de precisar de reabastecer de água.

3.7.3 Fluidos frigorı́genos

Os lı́quidos frigorı́genos a circular no sistema também podem ser variados. Os refrigerantes tem

variações nas suas propriedades termofı́sicas que têm de ser tidas em conta no projecto de um sistema

AVAC. A ASHRAE criou um sistema de classificação para os refrigerantes consoante a sua inflamabili-

dade e toxicidade, representando o perigo para a sua utilização.

Tendo em conta este sistema de classificação e os refrigerantes mais comuns em sistemas de ar

condicionado, optou-se por escolher o refrigerante 1,1,1,2-Tetrafluoroetano, vulgo R134a. O refrigerante

R134a recai no grupo de classificação A1 [7] o que torna o risco de ser tóxico e inflamável reduzido e,

por isso, adequado para a utilização no veı́culo ferroviário.

3.7.4 Permutadores de calor do sistema

Conhecidos os caudais e as potências calorı́ficas, podemos dimensionar os permutadores e cal-

cular o consumo energético da bomba de calor.

Seleccionou-se um tipo de permutador que pode estar dentro de condutas e que tem parâmetros

bem documentados há vários anos, para ser possı́vel estimar uma ordem das dimensões necessárias.

O permutador considerado para efeitos de cálculo é o permutador de tubos circulares contı́nuos com

alhetas de superfı́cie 8.0-3/8T tal como documentado por Kays e London [18]. Este permutador tem

alhetas para aumentar a superfı́cie de contacto com o fluido e assim melhorar a transferência de calor.

Algumas formas geométricas do permutador podem ser vistas na figura 3.20.

Figura 3.20: Factor de atrito e de transferência de calor do permutador de tubos circulares contı́nuos

com alhetas, superfı́cie 8.0-3/8T [6].
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O cálculo é iterativo porque considera as exigências termodinâmica e no fim é analisada a exequi-

bilidade dos valores. Os cálculos do dimensionamento dos permutadores são apresentados em detalhe

no Apêndice B.

Em face das temperaturas nas operações de Inverno e de Verão da bomba de calor, conclui-se

que, no Verão, era conveniente operar com as pressões de 4 bar e 14 bar no evaporador e condensador,

respectivamente, e de 1,6 bar e 12 bar no Inverno. A tabela 3.14 apresenta os resultados para o número

de planos de tubos necessários para as trocas de calor desejadas nos permutadores de calor.

Tabela 3.14: Número de planos de tubos dos permutadores em função do regime de operação.
pevap [bar] pcond [bar] Nr. planos evap. Nr. planos cond. ṁref [kg/s]

Verão 4 14 6 6 0,076
Inverno 1,6 12 4 3 0,033

Uma vez que a bomba de calor, consoante o regime de operação, alterna o evaporador e conden-

sador, optou-se por escolher um permutador com 6 planos de tubos. Este tem as dimensões 40x40x12

cm3. A quantidade de energia a trocar em cada um dos permutadores é diferente consoante a operação

e, por isso, o caudal de ar (no Anexo B) deverá ser ajustado no permutador que não condiciona o ar

para permitir o ciclo termodinâmico desejado. O maior caudal a passar no permutador secundário da

bomba de calor será para a operação de Verão com 1 kg/s de ar.

3.7.5 Operação reversiva de degelo

Os permutadores de calor do sistema, para condicionarem o ar, podem ter de descer de tempera-

turas abaixo dos 0 ◦C. Isto implica o congelamento da água existente no ar. A água vai solidificar nos

tubos e alhetas dos permutadores, introduzir perdas de carga e piorar o coeficiente de transmissão de

calor. A solução para este problema passa por inverter o circuito da bomba de calor momentaneamente,

de quando em quando, para que o gelo acumulado descongele das superfı́cies dos permutadores. A

cadência com que este degelo é feito pode ser imposta sem qualquer controlo activo, definindo um

intervalo de tempo a posteriori para que a inversão aconteça. Idealmente, serão usados sensores de

pressão, instalados antes e depois do permutador, para avaliar a perda de carga introduzida pelo gelo

e iniciar o processo de degelo [8]. Esta perda de carga deverá ser determinada experimentalmente.

3.7.6 Consumo eléctrico estimado

O maior consumo eléctrico da bomba de calor ocorre no compressor. O rendimento isentrópico η

varia consoante o compressor. O valor η = 0,8 está na gama de rendimentos isentrópicos usuais [7] e

é utilizado para estimar o consumo eléctrico.

No Verão, o consumo eléctrico é dado por:

Ẇcompverão
=
h2 − h1

η
× ṁref =

(283,4− 256)× 103

0,8
× 0,076 = 2600 W (3.25)
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e no Inverno, de forma análoga, o consumo eléctrico é Ẇcompinverno
= 2158 W.

No mercado existem soluções de ventiladores que permitem 1440 m3/h com um consumo eléctrico

de ∼ 150 W. Se o sistema eléctrico estiver equipado com 3 ventiladores, mesmo que funcionando os 3

com 1440 m3/h de ar (situação que nunca ocorrerá), totaliza um consumo de 450 W. A estes consumos

é preciso ainda somar os consumos variáveis dos actuadores dos registos, que aqui se desprezam por

serem reduzidos.

Uma vez que existem dois sistemas independentes (um para cada habitáculo) o consumo total

deverá ser de 6100 W no Verão e 5216 W no Inverno.

3.7.7 Energy Recovery Ventilator

Vamos agora avaliar a vantagem de um ventilador de recuperação de energia (ERV) para a

poupança energética do sistema, porque troca calor e água recuperando calor sensı́vel e latente. O

esquema de um ERV é representado na figura 3.21.

Figura 3.21: Esquema de um ERV. Adaptado de [19].

Assumindo que não ocorre condensação do vapor de água no ERV, o manual ASHRAE [19] apre-

senta expressões para cálculo das propriedades do ar depois de passar pelo aparelho. A temperatura

do ar fresco depois do ERV é dada por:

T2 = T1 − εsen
Cmin
ṁfcpf

(T1 − T3) (3.26)

onde T1, T2 e T3 são as temperaturas de bolbo seco em ◦C dos pontos assinalados na figura 3.21.

O rácio de humidade é dado por

ψ2 = ψ1 − εlat
ṁw,min

ṁf
(ψ1 − ψ3) (3.27)

onde ṁw,min é o menor caudal mássico de ar húmido admitido ou extraı́do. Por simplificação, considera-

se para o ar fresco e de escape cp = 103 J/kg.

Segundo [20], é possı́vel, para as condições deste projecto, ter eficiências de εsen = 0,72 e εlat =

0,55, no Verão e εsen = 0,85 e εlat = 0,45, no Inverno.
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Recorrendo às expressões 3.26 e 3.27, conclui-se que nas condições de Verão se obtém depois

do ERV, 27,1 ◦C e ψ = 0,016335 kg/kg. No Inverno, obtém-se após o ERV, 17 ◦C e ψ = 0,004905 kg/kg.

Refazendo os balanços de energia e massa para o ponto 5 da figura 3.16, as novas entalpias

são h5,verão = 53971 J/kg e h5,inverno = 35520 J/kg. Avaliando novamente as expressões 3.18 e 3.19

com as novas entalpias, obtêm-se as potências calorı́ficas necessárias e taxas de desumidificação

apresentadas na tabela 3.15.

Tabela 3.15: Potências calorı́ficas e taxas de humidificação num sistema com ERV.
Regime Q̇c/ERV [W] Q̇s/ERV [W] |∆Q̇| %∆Q̇ ψ̇ [kg/h] ∆ψ̇ [kg/h]
Verão -5617 -9495 3878 40,8 -3,35 -3,85

Inverno +2705 +5458 2753 50,4 +1,14 +0,85

A temperatura a que o ar chega ao permutador não é muito diferente com ou sem ERV. A quanti-

dade de água é substancialmente diferente e a potência necessária também. Assumindo que o regime

de operação permanece igual no permutador, a potência necessária é proporcional ao caudal de refri-

gerante e, de acordo com a equação 3.25, ao consumo eléctrico. Refazendo os cálculos, o consumo

eléctrico total do sistema AVAC com ERV no Verão é ∼3980 W e no Inverno de ∼2990 W. Estes

consumos representam uma poupança eléctrica de 35% no Verão e 42% no Inverno. Se o kWh de

electricidade custar cerca de 0,20e, com o ERV, numa viagem Lisboa–Porto, poupa-se ∼0,50e para

ambos os regimes de operação.

3.7.8 Perdas de carga

As condutas conduzem o ar no sistema até à insuflação existindo perdas de carga no percurso

[21].

A velocidade de admissão do ar é de ∼55 m/s para o semi-habitáculo frontal e ∼10 m/s para o

semi-habitáculo traseiro. O ar não pode circular nas condutas a essa velocidade porque provocará ele-

vada geração de ruı́do e as perdas de carga aumentam com o quadrado da velocidade. Para aumentar

a secção da conduta pode ser usado um difusor que introduz perda de carga em função da velocidade

de entrada, diferença de áreas e ângulos de abertura.

O manual ASHRAE [7] recomenda que se adoptem velocidades da ordem dos 2,5 m/s. Para

um caudal de 0,4 m3/s (operação de Verão), condutas quadradas com 40 cm de lado permitem um

escoamento com velocidade de 2,5 m/s. A geometria das condutas obriga a que seja necessário intro-

duzir cotovelos com algum ângulo de curvatura, que contribuem para as perdas de carga. O esquema

sugerido para as condutas é apresentado na figura 3.22:
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(a) Vista lateral. (b) Vista em planta.

Figura 3.22: Esquema da geometria das condutas na zona técnica do veı́culo. A quantidade de scoops

no esquema não representa o número de scoops necessários para a admissão. Serve o presente

esquema para estimar perdas de carga.

Quando chove, entra alguma água através dos scoops. Após as tomadas de ar fresco existem

ralos para escoar a água. A inclinação do troço inicial de conduta ajuda a diminuir a quantidade de

água que chega ao ralo. Junto aos permutadores também estão contemplados ralos para expulsar

água, fruto da condensação.

As estimativas de perdas de carga são feitas com recurso ao livro de Idel’chik [22] onde são

compiladas várias expressões e dados empı́ricos para os cálculos pretendidos. Assumindo condutas

de aço galvanizado com uma rugosidade de ε = 0,15 mm [23], são estimadas perdas de carga de

∼1300 Pa para o sistema anterior e ∼1000 Pa para o sistema posterior. Os elementos que introduzem

as maiores perdas de carga são o troço de conduta que liga o scoop ao difusor (o ar circula à velocidade

de admissão neste troço) e no filtro de ar HEPA (para ambos os casos, no filtro, ∆p = 500 Pa).

Para não ser necessário adicionar energia ao escoamento para que ele possa circular dentro

das condutas, as perdas de carga não devem ser superiores à recuperação da pressão dinâmica do

escoamento.

Na admissão de ar ao semi-habitáculo anterior, existe uma recuperação de pressão até à face do

scoop de ∼1125 Pa. O ar, ao entrar através do scoop e passando pelo difusor, recupera ainda 1360

Pa (com uma eficiência de 75% do scoop, para um aspect ratio de 4 [24]), totalizando um ganho de

pressão de 2485 Pa. No semi-habitáculo posterior, a pressão na superfı́cie exterior junto ao scoop é

de ∼900 Pa [14]. Depois do scoop e difusor, a recuperação total de pressão é de 1850 Pa (scoop com

eficiência de 85%). Existe uma ligeira sobrepressão que pode ser controlada com uma perda de carga

variável, através de um registo na conduta, que se regula consoante a velocidade de deslocamento do

comboio.

3.7.9 Escape do ar para o exterior

O ar dentro do habitáculo necessita de ser extraı́do para dar lugar ao ar insuflado e se dar a

renovação do ar. Parte do ar extraı́do é recirculada no sistema e outra parte (em igual quantidade
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de ar fresco admitido) é expelida para o exterior do veı́culo. O escape localiza-se na parte inferior do

comboio, virado para a linha. O escape nesta face abrigada é vantajoso porque permite que não entre

água da chuva. Considerando que o permutador onde ocorre trocas de calor com o exterior está junto

ao chão, faz sentido que a saı́da do ar que passa por ele seja também colocada numa zona inferior do

comboio para não ser preciso adicionar mais condutas e não aumentar a cota do centro de gravidade.

Para além disso, a zona inferior do veı́culo é uma zona de pressão negativa, o que facilita o escoamento

no interior da conduta de escape. A fim de não penalizar a resistência de quantidade de movimento, o

escape faz-se o mais horizontal possı́vel, orientado para a traseira do veı́culo.

3.8 A Pressão no Interior do Comboio

Propusemo-nos controlar a pressão a ponto dos passageiros não sentirem qualquer variação.

Interessa não só controlar a taxa de variação da pressão mas também um valor de desvio de pressão

máximo. Ao circularmos de carro em algumas subidas (tome-se por exemplo a rampa de Monsanto, a

seguir ao viaduto Duarte Pacheco), é por vezes possı́vel sentir a variação de pressão nos ouvidos. A

rampa de Monsanto tem uma variação de cota de aproximadamente 100 m num intervalo de percurso

de 1,5 km. Se um automóvel circular a uma velocidade média de 80 km/h nesse troço, a diferença de

cotas representa uma variação de pressão de ∼17 Pa/s.

O estudo apresentado por Schwanitz et al. [25] define alguns limites de conforto para a variação

da pressão no interior de veı́culos ferroviários. A tabela 3.16 mostra a classificação média atribuı́da

pelos indivı́duos sujeitos às variações de pressão num intervalo de tempo. A escala é numerada de 0

a 6, sendo que 0 corresponde a ”extremamente confortável”e 6 a ”extremamente desconfortável”. Em

[25] o valor limite para o conforto é a nota 3 (os valores entre parênteses representam o desvio padrão

do estudo).

Notas entre 1 e 3, não são desconfortáveis mas podem ser sentidas. O exemplo da rampa de

Monsanto pode ser comparado com a tabela 3.16 e constata-se que uma variação de 20 Pa/s não é

desconfortável mas pode sentir-se.

Tabela 3.16: Avaliação de conforto de taxas de variação de pressão [25].

1 mbar 2 mbar 5 mbar 10 mbar 25 mbar 50 mbar 100 mbar

1 s 0,94 (0,93) 1,06 (0,81) 1,58 (0,92) 2,94 (1,32)
2 s 0,68 (0,66) 0,84 (0,78) 1,58 (1,15) 2,06 (1,18) 3,68 (1,22)
5 s 0,94 (1.03) 0,81 (0,70) 1,71 (0,97) 2,71 (1,16) 3,87 (1,12)
10 s 1,00 (0,82) 1,06 (1,03) 1,42 (1,09) 2,68 (1,28) 3,61 (1,28)
25 s 1,13 (1,02) 1,29 (1,16) 1,97 (0,75) 2,94 (1,21)
50 s 1,26 (0,93) 1,71 (0,90) 2,39 (0,88) 3,45 (1,21)
100 s 1,42 (0,89) 2,03 (1,14) 2,87 (1,09)

33



3.8.1 Pressão em túneis

Num túnel, a distribuição de pressão altera-se havendo uma sobrepressão maior à frente e uma

depressão mais pronunciada atrás. Estas perturbações do escoamento exterior alteram o caudal

mássico que entra e sai no habitáculo, podendo desequilibrar o balanço mássico e modificar a pressão

no habitáculo. Os comboios modernos são estanques mas as variações do escoamento exterior

repercutem-se no interior através das condutas AVAC. Para se ter uma ordem de grandeza da variação

de pressão interior podemos considerar um desequilı́brio de caudais mássicos de 1% a partir de deter-

minado instante. Um balanço de massa ao habitáculo pode ser representado pela equação 3.28.

V
dρ

dt
= ṁ1 − ṁ2 ⇔

dρ

dt
+ ρ

(
A2v2

V

)
=
ṁ1

V
(3.28)

A massa volúmica é uma função do tempo, resultante da equação 3.28 expressa por:

ρ(t) =
ṁ1

A2v2
+Ke−

A2v2
V t (3.29)

Impondo condições iniciais é possı́vel calcular o valor de K. No instante t = 0, presume-se que o

habitáculo está à pressão ambiente com ρ(0) = 1,2 kg/m3. O novo caudal mássico é ṁ1 = ṁ10
(1+0,01)

= 0,1345 kg/s. A equação da massa volúmica do ar dentro do habitáculo, em função do tempo, é:

ρ1%(t) = −0,012e−4,15×10−3t + 1,212 (3.30)

Na figura 3.23 é possı́vel ver uma representação gráfica da equação 3.30 em função do tempo e

das equivalentes expressões para desequilı́brios de 2% e 3% de caudais mássicos:

Figura 3.23: Representação gráfica da sobrepressão no habitáculo em função do tempo, no caso de

não haver controlo de pressão.

No resultado obtido deve ser tido em conta que, devido ao sistema de ar condicionado, a tempe-
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ratura dentro do habitáculo se mantém aproximadamente constante com a variação de pressão. Para

um desequilı́brio de 1%, a pressão começa a subir no interior e ao fim de um minuto, subiu 200 Pa;

para 2%, subiu 440 Pa e para 3%, subiu 660 Pa. Nos primeiros 20 segundos as variações de pressão

são quase lineares e pode-se considerar que, nesse intervalo, as pressões aumentam a uma taxa de 4

Pa/s, 8 Pa/s e 12 Pa/s para desequilı́brios de 1%, 2% e 3%, respectivamente. As taxas de variação não

são problemáticas mas, se o desequilı́brio não for compensado, atingem-se pressões mais altas que o

desejável. Limitamos a variação de pressão a 200 Pa, independentemente da taxa de variação. Assim,

o sistema de controlo tem de ser capaz de dar uma resposta eficaz em 60 segundos, 25 segundos

ou 17 segundos para desequilı́brios de 1%, 2% ou 3%, respectivamente, para o caso de entrada em

túneis.

3.8.2 Variação de pressão com o vento relativo

Apesar dos scoops terem vantagens, este tipo de captação pode ter condicionantes. Se o vento

soprar na mesma direcção e sentido do deslocamento do comboio, o ar entrará com menor velocidade

relativa (ou maior velocidade relativa para o caso de sentidos opostos). A velocidade de entrada é dada

pela diferença entre a velocidade do veı́culo em relação ao solo e a velocidade do vento na mesma

direcção.

Considerem-se ventos na mesma direcção e sentido do deslocamento do comboio de 5, 10, 15,

20, 40 e 80 km/h.

A equação 3.28 pode ser utilizada para calcular a variação de pressão, variando o caudal mássico

de entrada que é função da velocidade relativa de entrada do ar. A figura 3.24 representa a variação de

pressão no habitáculo em função do tempo para várias velocidades do vento.

Figura 3.24: Representação gráfica da sobrepressão no habitáculo em função da velocidade dos ven-

tos.
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3.8.3 Controlo de pressão

Um requisito fundamental do sistema de controlo de pressão é a medição rigorosa da pressão no

interior do comboio. Para aferir a pressão no habitáculo, recorre-se a um transdutor de pressão. Este

dispositivo lê pressões relativas, o que significa que é necessário ter um valor de pressão de referência

para as medições de pressão. Uma das dificuldades consiste em não se poder utilizar um valor de

pressão exterior instantâneo porque o comboio se desloca a 70 m/s e a pressão obtida não é a pressão

desejada para o interior do habitáculo.

Uma solução para este problema é ter um volume de controlo estanque na zona técnica, por

exemplo, um cubo com 20 cm de lado. Em cada paragem do veı́culo, este volume, por acção da

abertura de uma válvula, toma a pressão atmosférica. Para se manter a pressão no volume de controlo,

recorre-se a um controlo da temperatura num intervalo adequado e, com recurso à equação dos gases

perfeitos, sabe-se sempre qual a pressão no interior do volume de controlo, sendo possı́vel tomar essa

pressão como referência para as correcções. Se o volume cúbico tiver 20 cm de lado, corresponde a

um volume de V = 0,008 m3.

A equação dos gases perfeitos, pode ser expressa na forma ∆T = ∆p/Rρ. Para uma variação de

pressão máxima de referência de 100 Pa e tomando ρ = 1,2 kg/m3, o ∆T máximo admitido no volume

de controlo é:

∆T =
100

287× 1,2
= 0,3 K (3.31)

Este intervalo de temperatura é fácil de controlar com resistências eléctricas e um sensor de

temperatura (termopar). O controlo de temperatura está na ordem da décima de grau o que significa

que a energia necessária para variar uma décima de grau no volume de controlo é:

q = m× cp ×∆T = 0,008× 1,2× 1006× 0,1 = 1 J (3.32)

Uma variação de 0,1 K no volume de controlo, pela equação dos gases perfeitos, traduz-se numa

variação de pressão de 34 Pa. Um volume maior, traduzir-se-á numa maior inércia térmica e por-

tanto numa maior estabilidade. O volume de controlo deverá estar isolado termicamente para evitar

oscilações de temperatura rápidas. Para tornar o controlo do volume num problema apenas de aque-

cimento, deve ser tomada uma temperatura superior às temperaturas do espaço circundante, na zona

técnica.

A tecnologia existente actualmente permite, de forma económica, fornecer 1 J ao volume de con-

trolo com recurso, por exemplo, a uma placa controladora Arduino com uma resistência (eventualmente

ligado a um relé e um sistema com mais potência).

As taxas de variação relativamente baixas não são um problema se a pressão for corrigida no

interior pelo sistema de controlo. Uma taxa de variação de 50 Pa/s não é desconfortável mas ao fim

de 10 segundos, o interior do comboio tem uma sobrepressão de 500 Pa, não aceitável para o valor de
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200 Pa que definimos. A figura 3.25 mostra um esquema da variação de pressão no interior para uma

situação de desequı́librio dos caudais mássicos e como o sistema de controlo actua.

Figura 3.25: Esquema da variação de pressão para um desequilı́brio de caudais mássicos no habitáculo

e correcção com sistema de controlo.

Entre estações sucessivas, a pressão pode variar cerca de 1000 Pa (conforme cota e situação

climática). Isto significa não só manter a pressão, mas variar gradual e controladamente a pressão

interna para que o comboio, quando chega à estação seguinte, esteja sujeito à pressão atmosférica

local.

O sistema de controlo depende dos registos nas condutas e variação da rotação dos ventiladores

das condutas de escape, para poder actuar. Estes dois elementos em conjunto permitem regular a

pressão.

Interessa notar que o comboio é dotado de um sistema de geo-referenciamento podendo actuar

preventivamente (aquando de cruzamentos de comboios e entradas em túneis), fechando os regis-

tos nas condutas de admissão e escape, tornando o veı́culo estanque. Deste modo, eliminam-se os

problemas associados à sobrepressão nos túneis e cruzamento de comboio, diminuindo as maiores

oscilações de pressão no interior. O problema do controlo de pressão reduz-se, então, a controlar

eventuais variações que ocorram devido ao vento relativo e à equalização gradual e controlada da

pressão interior entre estações.

Nas condutas de ar fresco, são introduzidos anemómetros que permitem que o controlador de

pressão possa actuar preventivamente em casos em que o desequilı́brio de caudais ocorre devido

a variações do vento relativo. Assim, podem acautelar-se as taxas de variação mais exigentes para

ventos relativos muito fortes.
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Capı́tulo 4

Estudo Numérico da Aerodinâmica

Interior

A circulação de ar no interior dos semi-habitáculos afecta a qualidade das renovações de ar e

a velocidade junto dos passageiros. O objectivo é conseguir que o ar seja eficientemente renovado

em todo o espaço e a velocidade seja uniformemente baixa, excepto, eventualmente, junto ao tecto.

Adicionalmente procurou-se que não houvessem condutas de ar no compartimento a não ser por baixo

dos assentos.

Numa primeira fase, o sistema foi concebido de acordo com a intuição do projectista. Seguida-

mente, utilizou-se um modelo numérico (STAR-CCM+) para afinar a geometria e, por fim, construiu-se

um modelo fı́sico à escala para validar a solução obtida.

4.1 Concepção Global do Sistema

A configuração do habitáculo e o espaço limitado sugerem que se possa considerar a grelha de

insuflação na parede oposta à porta de acesso ao habitáculo e os pontos de extracção debaixo do

degrau, entre o corredor de passagem e os bancos. A figura 4.1 apresenta um desenho global do

sistema no comboio. As simulações foram feitas partindo do caso mais simples, com uma insuflação

puramente horizontal e 6 grelhas de extracção sob o degrau do corredor (3 de cada lado) com a mesma

dimensão.

Figura 4.1: Desenho global do sistema.
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O sistema foi sobredimensionado para suportar uma carga adicional de 10% de calor sensı́vel. No

funcionamento nominal, não será necessário essa sobrecarga de 10% e por isso vamos considerar um

caudal efectivo de ar de insuflação de 0,34 m3/s. Nesse caso, uma área de insuflação de 1,5x0,20 m2

permite uma velocidade de insuflação de 1,1 m/s.

As zonas de extracção não requerem tanto cuidado com a velocidade induzida porque as linhas

de corrente convergem radialmente para as grelhas de extracção e, portanto, a velocidade diminui

com o quadrado da distância radial ao foco. Na configuração inicial, os orifı́cios de extracção são

3 rectângulos no espelho de cada degrau com dimensão de 0,75x0,07 m2, igualmente espaçados

ao longo do habitáculo. Com o caudal de insuflação de 0,34 m3/s esta área de extracção garante

aproximadamente 1 m/s de velocidade do ar, à face da grelha.

4.2 Modelação Numérica do Escoamento

Nas simulações, as velocidades do ar são avaliadas com mais atenção em 2 planos médios das

cadeiras (cadeiras junto ao corredor e parede, assinalados na figura 4.2).

Figura 4.2: Vista em planta com os planos do corredor e das cadeiras assinalados.

Os dois planos são suficientes devido à simetria do escoamento em relação ao centro do ha-

bitáculo. A simetria do escoamento poupa tempo de computação nos cálculos, utilizando apenas me-

tade do habitáculo com uma condição de escorregamento (slip) na parede do plano de simetria, o que

permite reduzir o tempo para quase 4 vezes menos. Para que as condições de fronteira à entrada não

prejudicassem a regularidade e a convergência da solução impôs-se o caudal na face recta de um troço

de tubo muito afastada do habitáculo (figura 4.3).
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Figura 4.3: Representação das condições de fronteira consideradas nas simulações.

Para a modelação do escoamento foi considerado um escoamento tridimensional turbulento com

um modelo de fecho k–ε, em condições estacionárias. O ar foi modelado como gás perfeito com massa

volúmica constante. Vamos usar o modelo numérico para explorar várias configurações assumindo

um escoamento estacionário. Sabemos que não nos vai permitir captar algumas caracterı́sticas do

escoamento mas estamos convencidos que, do ponto de vista do conforto, essas componentes não

estacionárias não são muito relevantes. Como tencionamos ter adiante uma validação experimental,

teremos oportunidade de analisar os elementos não estacionários.

Para avaliar a necessidade de refinar a malha cúbica utilizada nas simulações, avaliou-se, entre

outros parâmetros, como variava o caudal mássico de uma das extracções em função da dimensão da

malha (e consequentemente, número de células). A figura 4.4 mostra como varia o caudal mássico de

uma extracção.

Figura 4.4: Caudal mássico de uma extracção em função da dimensão da malha.

Observa-se que para uma malha de dimensão base de 2,8 cm se obtém praticamente o mesmo
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valor que nos refinamentos seguintes. Uma malha de 2,8 cm representa 1902133 células enquanto que

a malha de 1,4 cm traduz-se em 6532394 células. Para poupar tempo de computação, optou-se por

utilizar a malha de 2,8 cm, que foi usada para todas as simulações apresentadas.

Foram realizadas muitas simulações das quais seleccionamos apenas algumas representativas.

A primeira simulação foi feita para o caso mais simples: insuflação livre e com 6 pontos de extracção.

(a) Plano das cadeiras do corredor. (b) Plano das cadeiras da parede.

Figura 4.5: Planos de velocidades do ar no habitáculo dianteiro para a condição de insuflação livre e 6

extracções.

Os resultados obtidos na simulação apresentada na figura 4.5 revelam uma fraca circulação de

ar nas primeiras 3 filas de cadeiras, em ambos os planos. Nestas condições, o ar fresco chega mai-

oritariamente à última fila com alguma velocidade e desce rapidamente para as extracções junto do

chão. As extracções do lado oposto à insuflação causam a saı́da precoce do ar, não promovendo uma

boa circulação. Considerando isto, eliminaram-se essas extracções. A circulação do ar melhorou, não

comprometendo o conforto dos passageiros devido às velocidades de saı́da do ar junto ao chão.

Para aumentar a circulação de ar nas primeiras filas e nas cadeiras junto da parede, foi modificada

a grelha de insuflação para conduzir parte do ar insuflado para o lado e para baixo (junto à parede

de insuflação). A melhoria na circulação do ar foi notória e afinou-se a geometria do deflector para

melhores resultados ainda (imagem na figura 4.6, geometria final do deflector no Anexo D).
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Figura 4.6: Deflector afinado utilizado.

Ao deflector, juntam-se dois frisos importantes no habitáculo: um sobre a segunda fila de cadeiras

e outro sobre as cadeiras da última fila.

Os frisos ajudam a controlar a velocidade de incidência do ar nos passageiros e a obrigar o ar

a circular por zonas mais estagnadas. A figura 4.7 mostra o habitáculo com frisos com um corte pelo

plano central do corredor.

Figura 4.7: Representação da configuração com frisos utilizada nas simulações (deflector não repre-

sentado).

A solução que apresentou melhores resultados pode ser observada na figura 4.8.
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(a) Plano das cadeiras do corredor. (b) Plano das cadeiras da parede.

Figura 4.8: Planos de velocidades do ar no habitáculo dianteiro para a condição de insuflação com

deflector e 4 extracções.

O deflector contribui em ambos os casos para uma melhor circulação de ar. A velocidade de

incidência do ar nos passageiros nunca é superior a ∼0,5 m/s, correspondente a zonas do habitáculo

onde o ar já terá alcançado temperaturas mais próximas da ambiente devido à distância da insuflação.

Uniformizar a velocidade do ar em todas as cadeiras foi o desafio que nos guiou ao longo das 80

simulações. Em todas elas, a 2a fila mais próxima da insuflação foi particularmente difı́cil: quando se

melhorava o escoamento aı́, piorava noutro lugar.

O comboio tem dois semi-habitáculos e a zona técnica do outro semi-habitáculo fica na parte

traseira obrigando a que a insuflação se faça pelas costas dos passageiros. Verificou-se que esta

modificação não tem impacto sensı́vel nas caracterı́sticas do escoamento.

Numa primeira análise considerou-se uma simulação sem deflector e com as 4 extracções de ar

mais próximas da insuflação (figura 4.9).

(a) Plano das cadeiras do corredor. (b) Plano das cadeiras da parede.

Figura 4.9: Planos de velocidades do ar no habitáculo traseiro para a condição sem grelha e 4

extracções.

Para ambos os habitáculos foram considerados deflectores idênticos. A simulação para o ha-

bitáculo traseiro com deflector e 4 extracções é representada na figura 4.10.
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(a) Plano das cadeiras do corredor. (b) Plano das cadeiras da parede.

Figura 4.10: Planos de velocidades do ar no habitáculo traseiro para a condição sem grelha e 4

extracções.
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Capı́tulo 5

Modelo Experimental da

Aerodinâmica Interior

5.1 Validação no Modelo

Nesta secção pretende validar-se experimentalmente os resultados CFD. Trata-se de um esco-

amento complexo devido à geometria complexa do habitáculo com as cadeiras, onde a difusão e

convecção são importantes, e interessa perceber se a modelação numérica feita anteriormente é re-

presentativa do escoamento.

O ensaio de validação necessitou de um modelo do habitáculo à escala de 1:10 do protótipo, que

foi feito em cristal acrı́lico para permitir a visualização durante o ensaio. Os assentos dos passageiros

foram desenhados em software de CAD e produzidos com tecnologia de fabrico aditivo (impressão 3D).

Figura 5.1: Render do modelo do ensaio.
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O ensaio é realizado com água ao invés de ar, como acontece no protótipo, por facilitar a visualização

do escoamento. Para o escoamento ser equivalente, o número de Reynolds no modelo terá de ser o

mesmo que no protótipo [26].

Rem = Rep ⇔
(
vD

ν

)
m

=

(
vD

ν

)
p

(5.1)

Tendo em conta as propriedades da água a 20◦C, do ar a 25◦C e escala de comprimento do

protótipo 10 vezes superior à do modelo:

Dp

Dm
=

(
ρv

µ

)
m(

ρv

µ

)
p

⇔ 10

1
=

998× vm
1× 10−3

1,18× 1,1

18,48× 10−6

⇔ vm = 0,70 m/s (5.2)

O caudal associado à velocidade de insuflação da água é Q̇ = A × v =0,15×0,02×0,70 =

2,1 × 10−3 m3/s (2,1 l/s).

O sistema de recirculação da água funciona com uma bomba de água e mangueiras de 19 mm de

diâmetro assentes numa bancada de ensaio do Laboratório de Hidráulica do DEC do IST. As bombas

de água existentes no laboratório, adequadas para este tipo de trabalho, apenas conseguem fornecer

1,6 l/s de água, pelo que não pode ser testado o caudal máximo. Como se verá adiante, os ensaios

foram realizados com um caudal de 1,05 l/s (metade do máximo).

O escoamento de entrada deverá ser o mais uniforme possı́vel e, por isso, é necessário fazer a

transição desde a mangueira de 19 mm de diâmetro até ao tamanho da entrada desejado, com recurso

a um difusor. Para além do difusor há outros elementos necessários para conduzir a água — elemento

de ligação à mangueira e um elemento de secção recta constante para tornar o escoamento uniforme.

Todos estes elementos foram desenhados por mim e produzidos numa impressora 3D.

Algumas bolhas de ar entravam no modelo, quando estava cheio de água. A parte superior do

modelo tinha uma pressão relativa negativa de cerca de 20 cm de coluna de água. Para diminuir a

diferença de pressões entre o topo do modelo e a pressão ambiente, foram colocadas grelhas para

diminuir a área das saı́das e consequentemente aumentar a pressão no sistema. Após a introdução

das grelhas, algumas bolhas de ar ainda entravam no sistema, com origem nos tubos da bancada

de ensaio. No sentido de tornar a instalação estanque, alterámos a tubagem da bancada. Em todas

as juntas, foi barrado silicone e, nas peças impressas em 3D, aplicado um isolante lı́quido à base de

borracha, para que a porosidade das peças não permitisse a entrada de ar.

5.1.1 Visualização do escoamento

A visualização do escoamento é feita com recurso a um sistema PIV (Particle Image Velocimetry ).

Esta técnica consiste na aquisição de imagens de um escoamento onde incide uma folha de laser de

alta intensidade que cria um plano de luz; partı́culas em suspensão introduzidas no fluido em estudo
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brilham, são captadas por uma câmara e posteriormente analisadas no Matlab com a toolbox PIVLab

[27]. Esta análise compara a posição das particulas brilhantes em 2 frames (1 par de imagens) com

curto intervalo de tempo entre eles e calcula um vector de velocidade a partir do deslocamento das

mesmas.

A escolha das partı́culas a introduzir na água está dependente da massa volúmica do material e

do diâmetro das partı́culas. O pretendido é que estas acompanhem as linhas de corrente do escoa-

mento sendo para isso necessário que a velocidade relativa das partı́culas seja nula ou muito perto de

zero. Se a velocidade relativa for zero, significa que a partı́cula acompanha exactamente a linha de

corrente e por isso é representação fiel do escoamento (Anexo C). Foram testados cerca de 20 mate-

riais comuns diferentes (entre eles feijão triturado, plástico PLA, sementes de chia) onde se descobriu

umas partı́culas de café de massa volúmica idêntica à da água. Apesar de acompanhar as linhas de

corrente, as partı́culas de café não se revelaram ser a melhor opção para usar com a técnica PIV por

não brilharem com a incidência do laser, tornando impossı́vel a sua captação nas imagens. Por fim,

foi possı́vel utilizar partı́culas de seeding de poliamida da Dantec Dynamics, próprias para este tipo de

ensaios, com uma massa volúmica semelhante à da água e um diâmetro de 50 µm.

Para que as partı́culas contrastem bastante com o fluido, é necessário que o ensaio se realize

na ausência de luz exterior. De modo a criar condições, foi construı́da uma estrutura metálica de

dimensões 2,5 m x 3 m, que foi coberta com panos pretos para servir de caixa escura. O laser foi

colocado a ∼1,5 m de altura do modelo e a câmara numa posição ortogonal ao plano de luz. A estrutura

construı́da é representada na figura 5.2 (mais fotografias da instalação no anexo E).

Figura 5.2: Estrutura metálica para o ensaio PIV.

A velocidade dos acontecimentos dentro do modelo não corresponde à mesma que no protótipo.

A escala de tempo, devido ao factor de escala de comprimentos e diferentes fluidos utilizados, será
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diferente. As velocidades no modelo e protótipo relacionam-se da seguinte forma:

Lmvm
νm

=
Lpvp
νp
⇔ vm = vp

Lp
Lm

νm
νp

(5.3)

O tempo é expresso pelo rácio entre o comprimento caracterı́stico e a velocidade do fluido e por

isso:

τm
τp

=
Lm/vm
Lp/vp

=
Lm
Lp

vp

vp
Lp

Lm

νm
νp

=

(
Lm
Lp

)2
νp
νm

(5.4)

Das tabelas de propriedades termodinâmicas para a água e ar, apura-se que νm = 10−6 Pa.s e

νp = 1,5×10−5 Pa.s. A expressão 5.4, com os valores apropriados, resulta em

τm = 0,15τp (5.5)

O resultado acima obtido significa que a escala de tempo do modelo é 15 vezes mais rápida do

que no protótipo. No modelo, a renovação da água acontece 15 vezes mais rápido que a renovação de

ar no protótipo.

A aquisição de imagens revelou-se difı́cil por vários aspectos: as partı́culas de seeding ao fim de

15 segundos começam a depositar-se nas paredes do modelo impedindo que se captem boas imagens,

ora, um tempo de aquisição longo é importante para conseguir que a imagem do escoamento médio

tenha boa resolução; a refracção do plano laser no acrı́lico e na água tornam o processo mais difı́cil,

especialmente no plano das cadeiras; os reflexos do laser no acrı́lico dificultam o posterior tratamento

dos dados; as diferentes escalas de velocidades no mesmo plano afectam o tempo entre pulsos do laser

para a aquisição dos pares de imagens no PIV. O tempo entre pulsos do laser influencia a quantidade

de partı́culas dentro de uma área de interesse na análise posicional, i.e., se o par de imagens for

captado com muito tempo entre elas, as partı́culas terão avançado demasiado para ser possı́vel traçar

o seu deslocamento. Por outro lado, se o tempo for muito reduzido, as partı́culas deslocam-se muito

pouco, não permitindo que seja calculado um vector de velocidade. Durante os ensaios, foram utilizados

tempos entre pulsos que foram dos 300 µs aos 600 µs. Por este motivo, alguns planos requereram

ensaios com tempos entre pulsos diferentes cujos resultados foram posteriormente sobrepostos para

completar os mapas de velocidades.

Para aumentar a resolução da imagem PIV fez-se a média de vários ensaios de um mesmo plano

com caudal idêntico. Apesar do cuidado a regular o caudal no rotâmetro da bancada (resolução

de ±0,06 l/s), pode haver alguma diferença entre o caudal dos sucessivos ensaios de uma dada

configuração. No entanto, como a geometria do escoamento é independente do número de Reynolds,

todas as velocidades variam na mesma proporção. Assim, ao fazer a média de pares de imagens

colhidas em diferentes ensaios, preservam-se as caracterı́sticas do escoamento médio.
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Tomou-se a opção de reduzir o caudal de água para 50% do equivalente no ensaio para ser

possı́vel obter exposições mais longas que apenas poucos segundos sem que o seeding cobrisse as

paredes. Como se disse, esta hipótese foi testada em CFD no protótipo e verificou-se que para 50%

do Reynolds, a forma do escoamento não se alterava. Tendo em conta as escalas de velocidade do

modelo e do protótipo (1,5:1) para o mesmo Reynolds, as imagens PIV do modelo (obtidas com um

Reynolds 50% inferior ao máximo do protótipo) podem ser comparadas às velocidades do CFD se

forem multiplicadas por 3. A grande curvatura do acrı́lico junto às cadeiras da parede impossibilitam o

ensaio por PIV devido à refracção do laser. Para validar os resultados do CFD opta-se por considerar o

plano médio do corredor de passagem e das cadeiras junto ao corredor (ver figura 4.2).

Todos os planos foram obtidos com pelo menos 3 ensaios e 3000 pares de imagens (fotografias).

A repetição dos ensaios é vantajosa porque permite que o eventual erro associado à leitura e funcio-

namento do rotâmentro da bancada experimental se reduza. A repetição dos ensaios para o mesmo

plano acarretou um gasto significativo de tempo devido ao tempo de setup de cada ensaio.

Os mapas de velocidade obtidos com PIV podem ser vistos das figuras 5.3 à figura 5.10 e com-

parados com o CFD para a mesma condição. As escalas de cor são equivalentes e algumas imagens

CFD apresentam uma banda cinzenta para mostrar apenas a mesma zona das imagens PIV.
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As imagens da parte dianteira do habitáculo são normalmente melhores e foram de mais fácil

aquisição. As imagens da parte traseira requereram mais ensaios e, ainda assim, em algumas zonas

não acompanham o CFD onde seria expectável. Analisando as imagens, atribuo isto às dificuldades

experimentais que tive ao longo dos ensaios e não a um resultado inesperado face ao CFD.

Dentro da precisão do sistema, os resultados obtidos com PIV são concordantes com os resulta-

dos do CFD. Na figura 5.9, o PIV apresenta uma velocidade ligeiramente superior ao CFD depois de

passar pelo friso do tecto. Poderia acontecer por ser necessário refinar localmente a malha no CFD num

volume e que envolva a saliência do friso e alguma vizinhança. Depois de refinada a malha, constatou-

se que o resultado do CFD não se alterou. O modelo CFD não coincidirá com o PIV exactamente neste

troço devido a fenómenos de não estacionariedade, que não foram acautelados no modelo numérico.

Ainda assim, verificam-se velocidades baixas junto dos passageiros, apenas com maiores velocidades

acima das cabeças, e por isso estamos satisfeitos com os resultados.
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Capı́tulo 6

Conclusões

6.1 Resumo

O sistema de ar condicionado deste comboio foi projectado para o clima português, não obstante

poder funcionar em muitos outros climas de zonas habitadas.

O comboio está dividido em dois semi-habitáculos independentes e com isso, dois sistemas

autónomos de ar condicionado. Esta divisão é uma vantagem porque a falha de um dos sistemas

não compromete todo o condicionamento de ar do comboio. Paredes do comboio isoladas termica-

mente com uma espessura de 8 cm revelam-se suficientes para garantir uma operação económica.

Para a operação de Verão, o calor trocado com o exterior totaliza apenas 20% das cargas totais no

sistema para as condições mais exigentes.

Entre as pinturas exteriores, o branco de óxido de zinco revelou ser a melhor opção. Face à tinta

preta, apresentou uma carga térmica transmitida ao interior de menos 32%, no Verão.

A admissão de ar fresco tira partido da pressão dinâmica do escoamento relativo de aproximação

com recurso a NACA scoops. Outros scoops fazem parte do sistema para admitir ar para as trocas de

calor do permutador secundário (que não condiciona o ar no habitáculo). Utilizando permutadores de

calor de dimensões 40x40x20 cm3 é possı́vel satisfazer todos os regimes de operação do veı́culo.

Um recuperador de calor (ERV) instalado no sistema poupa 35% de potência eléctrica no Verão e

42% no Inverno, em condições extremas, o que permite ter um consumo eléctrico de 4 kW no Verão e

3 kW no Inverno.

A variação de pressão no habitáculo induzida por variações das condições exteriores (entrada em

túneis, cruzamento de comboios, variação da velocidade do escoamento relativo, variação de cota) é

controlada por um sistema que evita o desconforto dos passageiros. A adopção de scoops faz com

que rajadas de vento perturbem o caudal de ar admitido, podendo oscilar a pressão no interior com

uma taxa de variação considerável. Por exemplo, para ventos de 40 km/h, com o mesmo sentido do

deslocamento do comboio, uma variação de 300 Pa acontece após 4 segundos. Convém por isso, um

controlo de pressão activo mais fino e de rápida resposta. É possı́vel avaliar a pressão no interior do

comboio com recurso a um volume de controlo na zona técnica com temperatura controlada.
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A insuflação do semi-habitáculo faz-se na parede oposta à porta e a extracção com 4 grelhas no

espelho dos degraus do corredor (2 grelhas em cada degrau). Esta solução permite uma renovação

homogénea do ar, com velocidade baixa em todas as zonas próximas dos passageiros e evita con-

dutas de ar que obrigariam a levantar o tecto do comboio ou roubariam espaço às paredes laterais.

Simulações CFD sugeriam que um deflector na grelha de insuflação e frisos no tecto e sobre a última

fila, devidamente afinados, melhorariam a circulação do ar. Os ensaios experimentais com técnica PIV

confirmaram essas soluções.

6.2 Trabalho Futuro

A este trabalho impõe-se acrescentar um cuidado e intensivo estudo para a implementação do

sistema de controlo de pressão.

A velocidade do ar é relativamente baixa nos elementos mais importantes da instalação e no

próprio habitáculo, pelo que é de esperar um nı́vel de ruı́do induzido pelo escoamento muito baixo. De

qualquer maneira, há ruı́do que pode ter origem em várias fontes (incluindo exteriores ao comboio)

e que se podem transmitir pelo sistema de ar condicionado e, por isso, interessa estudar o desem-

penho acústico da instalação AVAC. Uma vez que as condutas estão num espaço apertado, controlo

com ondas de interferência destrutiva pode ter interesse para diminuir o ruı́do associado. O estudo

aeroacústico dos NACA scoops pode ser feito de futuro [12].

Seria interessante tirar partido da bancada desenvolvida para estudar a taxa de renovação do ar

no semi-habitáculo. Esse estudo poderia realizar-se adicionando corantes ao escoamento de entrada

(a conduta de entrada já inclui uma ligação destinada à injecção do corante) e, filmando o habitáculo,

analisar a variação de cor nas várias regiões até se atingir uma intensidade cromática igual à do fluido

insuflado.
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Apêndice A

Cálculo do Coeficiente de

Transmissão de Calor por Convecção

Exterior

Os cálculos iniciam-se com uma estimativa inicial da temperatura.A temperatura estimada inicial-

mente para o Verão foi de 33◦C. Tendo em conta os 35 ◦C de temperatura exterior apresentados na

tabela 3.7, a temperatura média para avaliar as propriedades do ar é de 34 ◦C.

Propriedades do ar a 34 ◦C: ρ = 1,1497 kg/m3 ; µ = 18,8868×10−6 N/(m2.s) ; Pr = 0,713062 ;

cp = 1006,66 J/(kg.K) ; k = 26,6362 W/(m.K)

O número de Reynolds do escoamento é

Re =
70× 6× 1,1497

18,8868× 10−6
= 25,592× 106 (A.1)

tem-se Re > 5×105 por isso o escoamento encontra-se em regime turbulento, considerando como

aproximação o escoamento sobre placas lisas [26].

A expressão empı́rica adequada para calcular o número de Nusselt é dada por [6]:

NuL = 0,037(Re4/5 − 871)Pr1/2 (A.2)

Usando as propriedades do ar e o resultado da equação A.1, Nu = 27879.

Por definição,

NuL =
ho × Lhab

k
⇔ ho =

NuL × k
Lhab

= 123,77 W/(m2K) (A.3)

Para o caso da operação no Inverno, procede-se de maneira idêntica para o cálculo de ho usando

os dados respectivos à tabela 3.8, obtendo-se ho = 131,89 W/(m2K).
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Apêndice B

Cálculos de Dimensionamento dos

Permutadores

B.1 Evaporador na Operação de Verão

As condutas de ventilação têm as dimensões de 40x40 cm. Os tubos do permutador estão

espaçados por 25,4 mm. Em 40 cm de altura da conduta, cabem:

Ntubos =
400

25,4
= 15,7 ∼ 15 tubos (B.1)

O permutador, devido à quantidade de energia necessária trocar com o ar, provavelmente terá

mais de um plano de tubos. A área de superfı́cie dos tubos um plano é dada por:

Aplano = π × 0,0102× 0,4× 15 = 0,1923 m2 (B.2)

Necessitando de uma troca de energia de 9500 W, para calcular o fluxo de calor nos tubos, divide-

se a potência total pela área de todos os tubos do permutador. Assume-se agora que o permutador

tem 6 planos de tubos. Assim, o fluxo de calor nos tubos do permutador é:

q′′ =
q

Atubos
=

9500

6× 0,1923
= 8235 W/m2 (B.3)

O ciclo ideal de refrigeração do sistema com refrigerante R134a deverá ter o aspecto representado

a figura B.1.
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Figura B.1: Diagrama T-s de um ciclo de refrigeração ideal [16].

Atendendo às temperaturas envolvidas e ao refrigerante utilizado, considera-se que a operação da

bomba de calor no Verão dá-se entre os 4 bar e 14 bar. O ciclo representado na figura B.1 assume que

a compressão de 1 para 2s é isentrópica e que a expansão é também isentrópica. O tı́tulo do ponto 4

é uma incógnita do projecto e que arbitro, por ser um valor razoável, ser x4 = 0,35.

Para estimar o calor trocado é necessário saber o coeficiente de transferência de calor h do refrige-

rante no interior do permutador. As equações emprı́ricas B.4a e B.4b possibilitam calcular h, devendo-se

usar o valor de h mais alto obtido [6].

h

hsp
= 0,6683

(
ρl
ρv

)0,1

X̄0,16(1− X̄)0,64f(Fr) + 1058

(
q′′s

ṁ′′hfg

)0,7

(1− X̄)0,8Gs,f (B.4a)

h

hsp
= 1,136

(
ρl
ρv

)0,45

X̄0,72(1− X̄)0,08f(Fr) + 667,2

(
q′′s

ṁ′′hfg

)0,7

(1− X̄)0,8Gs,f (B.4b)

0 < X̄ ≤ 0,8

onde Fr é o número de Froude dado por

Fr =
(ṁ′′/ρl)

2

gD
(B.5)

f(Fr) é um factor que expressa a estratificação do escoamento

f(Fr) =

1 , para tubos verticais e horizontais com Fr ≥ 0,4

2,63Fr0,3 , tubos horizontais com Fr ≤ 0,4
(B.6)

o termo ṁ′′ é dado pelo caudal mássico a dividir pela área de secção recta do tubo

ṁ′′ = ṁ/Ac (B.7)
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Gs,f é um coeficiente que depende da combinação da superfı́cie do liquido no tubo. As equações B.4a

e B.4b são válidas se se verificar o seguinte com o número de confinamento (Co):

Co =

√
σ

g(ρl−ρv)

Dh
≤ 0,5 (B.8)

Na operação de Verão, a temperatura de insuflação no habitáculo é de 18,5 ◦C e por isso a

temperatura de saı́da do evaporador deverá ser 18 ◦C devido ao ventilador. Para haver troca de energia

térmica é necessário haver um gradiente de temperatura entre o fluido no interior do permutador e o ar

a condicionar. Se o permutador pudesse ter um comprimento infinito, bastaria que o fluido refrigerante

circulante estivesse a 18 ◦C. Como tal não é possı́vel, o refrigerante terá de estar a uma temperatura

substancialmente menor. Como primeira iteração da resolução assume-se que o R134a está a uma

pressão de 4 bar no evaporador com a temperatura de saturação Tsat de 8,93 ◦C.

Propriedades do R134a a 4 bar: ρl = 1260 kg/m3 ; ρv = 19,53 kg/m3 ; µ = 238×10−6 N/(m2.s) ;

Pr = 3,69 ; hfg = 191,9 kJ/kg ; kl = 88,1×10−3 W/(m.K)

Tendo por base a figura B.1, adoptam-se a mesma numeração dos pontos de operação e por isso

x1 = 1 e x4 = 0,35 pelo que h1 = 256 kJ/kg e h4 = 131,2 kJ/kg.

Fazendo um balanço de energia ao evaporador, é possı́vel calcular o caudal de refrigerante ne-

cessário para garantir a potência desejada:

Q̇ = ṁref (h1 − h4)⇔ ṁref =
Q̇

(h1 − h4)
=

9500

256000− 131200
= 0,07612 kg/s (B.9)

A fracção mássica média de vapor X̄ pode ser obtida tendo em conta os tı́tulos dos pontos 1 e 4.

X̄ =
0,35 + 1

2
= 0,675 (B.10)

Um material muito comum para permutadores devido ao seu preço e condutividade térmica é o

cobre. Presume-se que este permutador tem tubos de cobre e por isso o seu coeficiente Gs,f para uma

interação entre o cobre e R134a é de Gs,f = 1,63 [6].

O termo correspondente à entalpia de uma fase lı́quida hsp é calculado através da correlação de

Gnielinski válida para regime turbulento. Por se tratar de um cálculo que deve ter em conta apenas as

propriedades da fase lı́quida à temperatura de saturação, considera-se que o tı́tulo é zero e os dados

usados para os cálculos são sempre referentes à fase lı́quida. A correlação de Gnielinski tem a forma

NuD =
(f/8)(ReD − 1000)Pr

1 + 12,7(f/8)1/2(Pr2/3 − 1)
(B.11)
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Assumindo os tubos do permutador como lisos, pode ser utilizada para calcular o coeficiente de

fricção a expressão explı́cita [28]:

f = (0,79 lnReD − 1,64)−2 (B.12)

Por consulta de catálogos no mercado, constata-se que pode haver espessuras de tubos dos

permutadores de espessura 0,18 mm. Como o permutador exemplificado aqui e com dados na figura

3.20 não indica uma espessura, é adoptada a espessura do tubo de 0,18 mm.

É conhecido o caudal mássico mas não a velocidade do refrigerante. Considerando a espessura

do tubo de 0,18 mm e um diâmetro exterior de 10,2 mm, rapidamente se conclui que o diâmetro interno

do tubo é de 9,84 mm.

v =
ṁ

ρlA
=

0,07612

1260× π × 0,25× 0,009842
= 0,794 m/s (B.13)

O número de Reynolds do escoamento dentro do tubo é

ReD =
1260× 0,794× 0,00984

238× 10−6
= 41385 (B.14)

Usando a expressão B.12 e o número de Reynolds obtido:

f = (0,79× ln 41385− 1,64)−2 = 0,0219 (B.15)

Todos os valores necessários para resolver a equação B.11 são conhecidos e de onde se obtém

NuL = 212,18. Com o valor de NuL é possı́vel obter hsp:

hsp =
NuDkl
D

=
212,18× 88,1× 10−3

9,84× 10−3
= 1899 W/(m2K) (B.16)

Para saber se é possı́vel usar as relações apresentadas, é preciso verificar-se a condição no

número de confinamento. A tensão superficial σ pode ser obtido por interpolação linear dos dados

experimentais obtidos em [29], obtendo-se para a temperatura de saturação a 4 bar, σ = 10,187 ×

10−3 N m−1.

Co =

√
10,187×10−3

9,81(1260−19,53)

Dh
= 0,093 ≤ 0,5 (B.17)

O número de Froude é
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Fr =
(ṁ′′/ρl)

2

gD
=

(
0,07612

(π×0,25×0,009842)×1260

)2

9,81× 0,00984
= 6,54 (B.18)

Como o número de Froude é 4,30, segundo a expressão B.6, o factor f(Fr) a utilizar é igual a 1.

Os dados para resolver as equações B.4a e B.4b são conhecidos. A equação B.4a é expressa

por:

h

hsp
= 0,6683

(
1260

19,53

)0,1

(0,675)0,16(0,325)0,64 + 1058

(
8235

0,07612×191900
π×0,25×0,009842

)0,7

(0,325)0,8 × 1,63 (B.19)

E a equação B.4b por:

h

hsp
= 1,136

(
1260

19,53

)0,45

(0,675)0,72(0,325)0,08 + 667,2

(
8235

0,07612×191900
π×0,25×0,009842

)0,7

(0,325)0,8 × 1,63 (B.20)

As equações B.19 e B.20 dão origem a h/hsp = 1,08 e h/hsp = 5,49, respectivamente. O valor a

usar deverá ser o mais alto e por isso considera-se h/hsp = 5,49.

h

hsp
= 5,49⇔ h = 5,49× 1899 = 10430 W/(m2.K) (B.21)

Sabendo o coeficiente de transferência de calor do permutador, é possı́vel calcular a temperatura

de saı́da do ar depois de passar pelo permutador.

O valor médio do tı́tulo dentro dos tubos do permutador é de x̄ = 0,675 e por isso o calor especı́fico

médio do refrigerante a circular pode ser aproximado por:

c̄p = 0,675× 0,94 + 0,325× 1,37 = 1,08 kJ/kg (B.22)

O permutador é feito de cobre e por isso a sua condutividade térmica é kcobre = 399 W/(m.K).

São necessárias as propriedades termofı́sicas do ar, avaliadas à temperatura média do ar pas-

sante no permutador. Devido ao facto de parte do ar ser recirculado, considera-se que entra no permu-

tador a 27.4◦C e sai a 18◦C e a temperatura média é de 22.6◦C ≈ 296 K.

Propriedades do ar a 296 K, 1 atm: cp = 1007 J/(kg.K) ; µ = 1,871× 10−5 kg/(m.s) ; α = 2,181×

10−5 m2/s ; k = 25,9× 10−3 W/(m.K) ; Pr = 0,714 ; ρ = 1,193 kg/m3

Suposições: Assumindo que os tubos não têm alhetas no interior e que os fouling effects são

desprezáveis (ηo,c = 1).

O coeficiente global de transferência de calor do lado do ar no permutador pode ser calculado
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através da expressão encontrada em [6]:

1

Uh
=

1

hc(Ac/Ah)
+AhRW +

1

ηo,hhh
(B.23)

onde os ı́ndice h se refere ao lado quente (o ar, neste caso) e ı́ndice c ao lado frio (neste caso, o

refrigerante).

Se as alhetas forem finas e a espessura for negligenciável:

Ac
Ah
≈ Di

Do

(
1− Af,h

Ah

)
(B.24)

No caso deste permutador, como se vê na figura 3.20, Af,h/Ah = 0,913.

Ac
Ah
≈ 9,84

10,2
× (1− 0,913) = 0,0839 (B.25)

A resistência da condução da parede do tubo do permutador é calculada por:

AhRW =
lnDo/Di

2πLk/Ah
=
Di lnDo/Di

2k(Ac/Ah)
=

0,00984× ln 10,2/9,84

2(399)(0,0839)
= 5,279× 10−6 K/W (B.26)

O fluxo mássico de ar no permutador é necessário calcular para poder retirar valores de gráficos

e estimar o coeficiente que é pretendido.

G =
ṁar

σAfr
=

0,46

0,534× 0,16
= 5,38 kg/(s.m2) (B.27)

O número de Reynolds deste escoamento é:

Re =
GDh

µ
=

5,38× 0,00363

1,871× 10−5
= 1044 (B.28)

Do gráfico da figura 3.20 retira-se jH ≈ 0,010.

O coeficiente pode ser estimado por fim com recurso à analogia de Chilton-Colburn que permite,

sabendo o número de Reynolds, obter o factor de Colburn para transferência de calor. A partir desse

factor jH é possı́vel calcular, com recurso à expressão B.29 o coeficiente de transferência de calor do

lado do ar no permutador [6].

hh = jH
Gcp
Pr2/3

= 0,010× 5,38× 1007

0,7142/3
= 67,87 W/(m2.K) (B.29)

Tendo em conta as dimensões da alheta (t = 0,330 mm; L = 15,2/2 = 7,6 mm) aproxima-se como
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se de uma alheta rectangular se tratasse. As dimensões das alhetas apresentadas são como se uma

alheta tivesse um comprimento de metade da distância ao tubo do permutador.

A eficiência da alheta é dada por:

ηf =
tanhmLc
mLc

(B.30)

com m = (2h/kt)1/2 e Lc = L + (t/2).

Substituindo os valores na expressão para o cálculo de m e Lc, obtém-se na expressão B.30:

ηf =
tanh 0,007765× 32,11

0,007765× 32,11
= 0,9798 (B.31)

A eficiência do lado do ar pode ser calculado por [6]:

ηo,h = 1− Af
A

(1− ηf ) = 1− 0,913× (1− 0,9798) = 0,9815 (B.32)

Obtém-se por fim, substituindo os valores na expressão B.23:

1

Uh
=

1

10429(0,0839)
+ 5,279× 10−6 +

1

0,9815(67,87)
⇔ 1

Uh
= 0,01616⇔ Uh = 61,88 W/(m2K) (B.33)

A parte fria do conjunto está em mudança de fase (refrigerante) e por isso Cc →∞

Cmin = Ch = ṁhcp,h = 0,46 × 1007 = 463,2 W/K

O permutador está a ser desenhado para extrair 9500 W de calor do ar, por isso:

q = ṁc(hc,o − hc,i) = 9500W

O calor máximo que o permutador poderia retirar é dado por:

qmax = Cmin(Thi
− Tc,i) = 463,3× (35− 8,93) = 12076 W (B.34)

A eficiência do equipamento calcula-se com o rácio do calor extraı́do com o máximo possı́vel:

ε =
q

qmax
=

9500

12046
= 0,79 (B.35)

A partir da figura B.2 é possı́vel extrair o valor de NTU (Number of Transfer Units)
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Figura B.2: Eficiência do permutador de calor em função de NTU [6].

O termo Cmin/Cmax = 0, porque o Cmax tende para infinito pelo que o NTU ≈ 1,5.

O numero de unidades de transferência podem ser obtidos pela expressão:

NTU =
UhAh
Cmin

⇔ Ah =
NTU× Cmin

Uh
=

1,5× 463,2

61,88
= 11,23 m2 (B.36)

O volume ocupado pelo permutador vem que:

V =
Ah
α

=
11,23

587
= 0,01913 m3 (B.37)

O comprimento ocupado pelo permutador no interior da conduta é:

L =
V

Afr
=

0,01913

0,4× 0,4
= 0,12 m (B.38)

Com estes valores, é possı́vel estimar quantas fileiras de tubos será necessário para alcançar a

potência desejada:

NL ≈
L−Df

SL
+ 1 =

0,12− 0,0102

0,022
+ 1 = 6 planos (B.39)

O número de planos obtido, é coincidente com o número estimado inicialmente pelo que não é

necessário fazer nenhuma iteração adicional.

Dada a extensão dos cálculos, opto por omitir os cálculos para as 3 outras situações dos permu-

tadores uma vez que o processo é idêntico. No entanto, a tabela B.1 apresenta alguns parâmetros

utilizados.

Tabela B.1: Dados da operação dos permutadores de calor.
p [bar] Pot [W] ṁar [kg/s] Tar,i [◦C] ηcomp

Cond. Verão 14 11905 1,0 35 0,8
Cond. Inverno 12 5500 0,4 13,7 0,8
Evap. Inverno 1,6 4185 0,13 0 -
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Apêndice C

Velocidade Relativa de uma Partı́cula

A velocidade terminal da partı́cula pode ser obtida fazendo um balanço de forças equilibrando o

peso da partı́cula (Pp) e a força resistente (Dp):

Pp = Dp (C.1)

A força de arrasto Dp (eq. C.2) tem um coeficiente de atrito CD que depende do número de

Reynolds da partı́cula. A partı́cula deve ter uma velocidade relativa pequena e por isso o Reynolds

também deverá ser baixo. Para um número de Reynolds baixo o coeficiente de arrasto é dado por

CD = 24/Re.

Dp = CDAproj
1

2
ρfv

2
r =

24

Re

(
πd2

p

4

)
1

2
ρfv

2
r = 3πµfdpvr (C.2)

O peso efectivo da partı́cula corresponde à diferença entre o peso real e a força de impulso. O

peso Pp é assim dado por:

Pp = g(ρp − ρf )
4π

3

d3
p

8
(C.3)

As equações C.2 e C.3 podem ser resolvidas em ordem à velocidade relativa vr obtendo-se:

vr =
g

18νf

(
ρp − ρf
ρf

)
d2
p (C.4)
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O que significa que se

ρp → ρf então vr → 0

dp → 0 então vr → 0

Numa curva horizontal, de raio R, e velocidade do fluido v, a partı́cula está sujeita a aceleração

centrı́peta, o que dá origem a uma expressão ligeiramente diferente da equação C.5. Para a curva vem

a expressão:

ρp

(
4

3
π
d3
p

8

)
v2

R
− ρf

(
4

3
π
d3
p

8

)
v2

R
= Dp ⇔ vr =

1

18νf

(
ρp − ρf
ρf

)
v2

R
d2
p (C.6)
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Apêndice D

Desenho Técnico do Deflector

Neste apêndice está representado um desenho do deflector considerado para o ensaio experi-

mental. O desenho apresenta cotas de atravancamento.
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Apêndice E

Instalação Experimental

Figura E.1: Modelo à escala ensaiado na bancada.
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Figura E.2: Difusor da insuflação no habitáculo.

Figura E.3: Sistema PIV utilizado antes de ser instalado na estrutura.

82



Figura E.4: Modelo com os frisos e deflector.

Figura E.5: Modelo com laser em funcionamento durante um ensaio.
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