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RESUMO 

UMA NOVA METODOLOGIA PARA O CÁLCULO DO IMPACTO DAS 

APLICAÇÕES DE REFRIGERAÇÃO RESIDENCIAIS SOBRE O 

AQUECIMENTO GLOBAL 

Autor: Ronay de Andrade Pereira 

Orientador: João Manoel Dias Pimenta 

Programa de Pós-graduação em Ciências Mecânicas 

Brasília, 10 de setembro de 2010 

 

Este trabalho tem por finalidade apresentar uma proposta de metodologia para se avaliar o 

impacto da utilização de sistemas de refrigeração doméstica no meio ambiente, em especial 

no aquecimento global do planeta. Os sistemas de refrigeração contribuem de forma direta 

e indireta para o incremento do efeito estufa na Terra e, conhecer a forma e a quantidade 

desta influência é importante para a tomada de decisões no sentido de se buscar a 

mitigação dos seus efeitos negativos sobre o meio ambiente. A metodologia proposta 

consistiu na revisão de modelos apresentados por outros autores, com uma análise mais 

profunda e detalhada da influência específica de componentes do sistema de refrigeração, 

tais como, fluidos refrigerantes e compressores, sobre o valor do índice a ser obtido, 

considerando-se a influência da degradação temporal destes componentes na perda do 

desempenho do sistema e no aumento do consumo energético pelo mesmo. Para verificar a 

aplicabilidade da metodologia proposta, a mesma foi testada considerando-se um sistema 

de refrigeração doméstica, modelado matematicamente e funcionando sob condições pré 

estabelecidas de operação, sendo que os valores obtidos através desta metodologia foram 

confrontados com os valores calculados pelo método tradicional. Os resultados 

comparativos indicaram que o índice obtido pela metodologia proposta por este trabalho 

retrata mais fielmente a influência do funcionamento de um sistema de refrigeração no 

aquecimento global, ao longo de sua vida útil de utilização.      
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ABSTRACT 

A NEW METHOD FOR CALCULATING THE IMPACT OF RESIDENTIAL 

COOLING APPLICATIONS ON GLOBAL WARMING 

 

Author: Ronay de Andrade Pereira 

Orientador: João Manoel Dias Pimenta 

Programa de Pós-graduação em Ciências Mecânicas 

Brasília, 10 September 2010 

 

This study aims to propose a methodology to assess the impact of the use of domestic 

refrigeration systems in the environment, in particular global warming. Refrigeration 

systems contribute directly and indirectly to the increased greenhouse effect on Earth, and 

knowing the nature and quantity of this influence is important for decision making in order 

to seek to mitigate its negative effects on the environment. The methodology consisted of 

reviewing the models presented by other authors, with a deeper analysis of the influence of 

specific and detailed components of the refrigeration system, such as refrigerants and 

compressors on the index value to be obtained, considering the influence of the temporal 

degradation of these components in the loss of system performance and increasing energy 

consumption for the same. To verify the applicability of the methodology, it has been 

tested considering a domestic refrigeration system, modeled mathematically and working 

under conditions of pre-set operation, and the values obtained by this method were 

compared with values calculated by the traditional method. The comparative results 

showed that the index obtained by the methodology proposed by this work more accurately 

portrays the influence of the operation of a cooling in global warming, over its lifetime of 

use. 
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6 Relativo à entrada de fluido refrigerante no evaporador 
7 Relativo à saída de fluido refrigerante da região saturada do evaporador 
8 Relativo à saída de fluido refrigerante do compressor (superaquecida) 
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1-  INTRODUÇÃO 

1.1- O TEMA EM ESTUDO E SUA RELEVÂNCIA  

Os desafios impostos diante da contínua degradação ambiental do planeta que 

gera, entre outros problemas, grandes alterações climáticas e catástrofes naturais, levam o 

homem a refletir sobre as causas destes acontecimentos, suas consequências e como evitá-

los, de forma a garantir condições de sobrevivência das gerações atual e futura.  

A corrida desenfreada por soluções tecnológicas que facilitem o dia-a-dia do ser 

humano, traz consigo efeitos colaterais que já vêm sendo sentidos a um bom tempo. Prova 

desta afirmação é uma previsível escassez dos recursos naturais utilizados como 

combustíveis fósseis para atender as indústrias e alguns meios de locomoção e as 

alterações anuais no clima em diversos continentes, com excesso de chuvas ou períodos de 

estiagem anormais.  

Diante deste cenário, fatores como emissão de CO2, espessura da camada de 

ozônio, potencial de aquecimento global e outros fazem parte do cotidiano, cabendo a 

todos conhecer os elementos que os afetam, as consequências da falta de controle sobre os 

mesmos e propor soluções que amenizem essas consequências. 

A camada de ozônio (O3) é uma espécie de capa protetora que envolve a terra e 

que funciona como um filtro absorvedor de raios ultravioletas provindos do Sol, que em 

grandes quantidades causam diversos males aos seres vivos. Esta camada vem 

apresentando uma degradação significativa e perigosa, provocada por gases do tipo 

clorofluorcarbonos (CFC), utilizados como propelentes em aerossóis, fluidos refrigerantes 

dos equipamentos de refrigeração e na produção de espumas plásticas. Diante deste alerta, 

a Organização das Nações Unidas (ONU) estabeleceu o Protocolo de Montreal, em 1987, 

onde se propôs a redução gradativa da emissão dos gases com potencial de destruição da 

camada de ozônio, em especial os utilizados em sistemas de refrigeração.   

As alterações climáticas que vêm ocorrendo em consequência das emissões de 

CO2 na atmosfera é uma das maiores preocupações atuais da humanidade. Levantamentos 

recentes (ABRAVA, 2000) revelam que a quantidade de CO2 emitido, por fontes diversas, 

é bem maior do que a capacidade de absorção pela flora terrestre. Esse superávit de CO2 na 

atmosfera agrava o efeito estufa, com consequente acréscimo da temperatura no globo 

terrestre (Camargo e Faria, 2002).  

Em 1997, em Kyoto, no Japão, foi realizada uma convenção destinada a discutir 

os problemas provocados pelo aquecimento global e, a partir das discussões, foi emitido 
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um documento conhecido como “Protocolo de Kyoto”, assinado por dezenas de países, 

onde ficou estabelecida uma redução de 5% do CO2 emitido entre 2008 e 2012, tendo 

1990 como ano base. Este documento apontou alguns gases, entre eles os 

hidrofluorocarbonos (HFC), como os maiores contribuintes para o efeito estufa e as 

recomendações para a progressiva redução na utilização dos mesmos.    

Em Haia, na Holanda, no ano de 2000, aconteceu a reunião do Painel 

Intergovernamental Sobre Mudança Climática (IPCC). O IPCC, vinculado ao Programa 

das Nações Unidas para o Meio Ambiente, divulgou um documento com o balanço do 

clima global, e uma das descobertas mais preocupantes foi que o limite superior do 

aquecimento global nos próximos 100 anos pode ser bem maior do que o estimado 

preliminarmente, em 1995, pelo próprio IPCC. Naquele cenário concluiu-se que, no pior 

caso, as temperaturas médias se elevariam 3°C, e neste novo balanço a temperatura 

média global pode ficar 6°C acima da média de 1990 (IPCC, 2000). 

Diante do cenário acima previsto, a necessidade de redução nas emissões dos 

gases de efeito estufa na atmosfera é inevitável e urgente. Assim, várias pesquisas vêm 

sendo realizadas em diversas regiões do mundo, procurando descobrir o potencial de 

aquecimento global nas mais diversas atividades do cotidiano humano, como reduzir ou 

anular esse potencial sem prejuízo a essas atividades ou, ainda, como substitui-las por 

outras menos agressivas sem afetar a qualidade de vida do ser humano.    

A produção do frio, utilizando sistemas de refrigeração, é atualmente uma 

atividade essencial à sobrevivência do ser humano na Terra, porém é também uma fonte de 

emissão de gases de efeito estufa, quer seja direta ou indiretamente, através do seu 

funcionamento. Após o Protocolo de Kyoto a preocupação mundial, referente aos sistemas 

de refrigeração, estendeu-se ao aquecimento global visto que alguns fluidos refrigerantes 

apresentavam altos índices de potencial para este aquecimento, e estavam 

consequentemente sendo largamente utilizados nos mais diversos sistemas de produção do 

frio, tais como em refrigeração doméstica, automotiva e industrial Outro fator a observar, é 

que a energia (elétrica ou mecânica) necessária para o funcionamento destes dispositivos 

requer uma forma de produção que, em sua maioria, também geram gases de efeito estufa 

na atmosfera terrestre.   

Os esforços agora, após as deliberações dos protocolos citados, se concentram no 

desenvolvimento de sistemas de refrigeração que utilizem fluidos refrigerantes que não 

agridam o meio ambiente, que operem com baixa carga destes fluidos e com menor 

necessidade de energia, de forma a se reduzir as emissões diretas e indiretas de dióxido de 
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carbono na atmosfera. Neste sentido as pesquisas em sistemas de refrigeração passaram a 

ter papel significativo tendo conduzido ao desenvolvimento e emprego de soluções menos 

prejudiciais à natureza. Como exemplo, destaca-se a utilização de fluidos refrigerantes 

naturais, que ganham cada vez mais importância mundial, por pouco ou nada contribuírem 

para o incremento da destruição da camada de ozônio e no aquecimento global, além de 

serem mais baratos e mais abundantes na natureza. Dentro desta classificação de fluidos 

refrigerantes naturais encontram-se a Amônia, o CO2 e os Hidrocarbonetos (Davies e 

Caretta, 2003). 

Uma das formas de se avaliar o desempenho de um sistema de refrigeração e sua 

influência no meio ambiente, principalmente no aquecimento global, é somando-se as 

emissões diretas associadas ao fluido refrigerante com as emissões indiretas, oriundas do 

processo de obtenção da energia elétrica gerada para alimentar o sistema de refrigeração 

que o utiliza. O resultado desta operação se traduz em um índice denominado Total 

Equivalent Warming Impact (TEWI), em kg CO2.  

Por vários anos o TEWI vem sendo utilizado como uma referência da 

contribuição dos equipamentos de refrigeração no aquecimento global Observa-se, porém, 

que os valores obtidos pela metodologia tradicional do cálculo do TEWI não consideram 

aspectos importantes referentes ao funcionamento real de um sistema de refrigeração, bem 

como são carregados de incertezas, oriundas dos valores assumidos pelas variáveis que 

compõem a formulação existente.  

Diante deste fato, este estudo propõe uma revisão na metodologia tradicional do 

cálculo do TEWI, visando incluir parâmetros que melhor traduzam o desempenho real de 

um sistema de refrigeração ao longo de sua vida útil, principalmente em relação ao seu 

consumo energético. Uma ênfase especial será dada à refrigeração doméstica, por ser tratar 

de um segmento comum em todo o planeta, e que pode servir como base de teste da nova 

metodologia a ser proposta, confrontando-se os valores a serem obtidos com os disponíveis 

na literatura e calculados segundo a metodologia tradicional, de forma a estabelecer uma 

correlação entre ambos e testar a confiabilidade da mesma.  

 

1.2- REVISÃO BIBLIOGRÁFICA   

 A busca pela correlação entre o funcionamento do sistema de refrigeração e seu 

potencial de aquecimento global é hoje mais do que uma curiosidade científica, é uma 

necessidade crescente, visto que o fenômeno do efeito estufa precisa ser imediatamente 
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combatido como forma de preservação da vida terrestre. Vários estudos vêm sendo 

desenvolvidos com este intuito e, dentro deste contexto, situam-se os que procuram 

determinar, com a maior precisão possível, a quantidade equivalente de CO2 liberado pelos 

sistemas de refrigeração na atmosfera. 

 Os fluidos refrigerantes, utilizados na maioria dos sistemas de refrigeração 

existentes no mundo, são as maiores motivações às pesquisas a respeito da influência do 

funcionamento de um sistema de refrigeração sobre o meio ambiente. Ao longo de 

décadas, diferentes substâncias foram testadas e efetivamente usadas como fluido de 

trabalho em sistemas de refrigeração. No início, foram utilizados os fluidos naturais, 

amônia e o CO2 ainda, no começo do século 20, passou-se pelos hidrocarbonetos (HC) 

culminando, nos dias atuais, com a utilização de fluidos sintéticos, produzidos em 

laboratório a partir das características necessárias a cada sistema. Dentre estes fluidos 

refrigerantes sintéticos destacam-se os clorofluorocarbonos (CFC) como o R12, os 

hidroclorofluorocarbonos (HCFC) como o R-22 e os hidrofluorocarbonos (HFC) como o 

R-134a. O surgimento, o uso efetivo e o fim da utilização destes fluidos foram marcados, 

de uma forma ou outra, pelas interferências que os mesmos tiveram no meio ambiente.  

   Os CFC surgiram, por volta de 1930, como uma promessa de fluido refrigerante 

seguro, diante dos perigos inerentes ao uso de amônia e hidrocarbonetos, tais como alta 

toxicidade e inflamabilidade, bem como eram economicamente viáveis, principalmente em 

sistemas de pequeno porte (Teixeira e Pimenta, 2004). Com a degradação da camada de 

ozônio relacionada ao seu uso e pelo seu potencial de aquecimento global, estes fluidos 

foram condenados pelo Protocolo de Montreal e substituídos em algumas utilizações pelos 

hidroclorofluorocarbonos. Os HCFC, que por possuírem átomos de hidrogênio 

substituindo um ou mais átomos de cloro e/ou flúor, tornavam-se mais instáveis e 

minimizavam em muito o potencial de destruição da camada de ozônio (BSH, 2007). Os 

CFC remanescentes e os HCFC foram gradativamente substituídos pelos HFC, por 

apresentarem potencial de destruição da camada de ozônio quase nulo, em relação aos seus 

antecessores. Atualmente o uso dos HFC está sob vigilância, uma vez que seu potencial de 

aquecimento global é consideravelmente alto e, por isso, foram classificados pelo 

Protocolo de Kyoto como de alto risco, e cuja utilização deve ser mais bem avaliada e se 

possível, substituídos. Diante do cenário apresentado, os fluidos naturais estão sendo 

novamente estudados e apontados como alternativas viáveis à substituição dos demais 

fluidos, principalmente em sistemas de refrigeração doméstica e comercial.  
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   O estudo do impacto ambiental dos fluidos refrigerantes alternativos aos CFC 

apontou uma metodologia para se determinar o potencial de aquecimento global destas 

substâncias em suas diversas utilizações. Fischer et al (1991) apresentaram uma 

metodologia, em um trabalho encomendado pelo AFEAS e DOE, para se determinar o 

equivalente total de impacto no efeito estufa dos gases propostos a substituírem os CFC. A 

metodologia apresentada considerava as utilizações destes fluidos em sistemas de 

refrigeração e quando utilizados como propelentes em aerossóis, fabricação de isolantes 

térmicos e produtos de limpeza em metais e eletrônica e comparava os dados para 

equipamentos situados na Europa, Japão e América do Norte, cada um com sua 

particularidade regional O objetivo principal deste trabalho foi a comparação do potencial 

de aquecimento global entre os CFC e seus prováveis substitutos, na época, os HCFC e os 

HFC. Os autores procuraram associar as emissões diretas dos fluidos refrigerantes na 

atmosfera, em um horizonte de tempo integrado e em equivalente de CO2, com as emissões 

indiretas, oriundas do consumo de energia necessária ao funcionamento dos equipamentos 

analisados, também em equivalente de CO2. O resultado desta associação produziu um 

índice denominado TEWI.  

    Fischer et al (1994) repetiram o estudo anterior, ainda sob o endosso do AFEAS e 

DOE, considerando-se, agora, a inclusão dos HCFC no rol dos fluidos a serem substituídos 

e a utilização dos HFC e HC como fluidos alternativos, bem como a possibilidade da 

utilização de novas tecnologias não-convencionais (NIK) para a produção do frio, tais 

como o uso de CO2 na fase transcrítica, sistemas de adsorção e absorção, resfriamento 

evaporativo, refrigeração termoacústica e outras. A principal diferença entre os dois 

estudos citados é a utilização de um horizonte de tempo integrado (ITH) de 100 anos no 

segundo, ao invés de 500 anos como utilizado no primeiro trabalho. O ITH define o valor 

para o potencial de aquecimento global (GWP) da substância, sendo este valor também 

inerente à composição desta substância, e o GWP é uma variável componente no cálculo 

do TEWI referente à parcela direta da emissão de gases.    

    Comparando-se os resultados entre os dois estudos, observou-se que os 

melhoramentos nos equipamentos reduziram a parcela dos efeitos indiretos no cálculo do 

TEWI, em função da redução do consumo energético pelos mesmos. Este resultado 

mostrou que a eficiência energética é uma potente ferramenta na mitigação do potencial de 

mudança climática. Observou-se, ainda, que o uso de HC reduzia muito mais o TEWI, em 

comparação com o uso de CFC e HCFC, devido ao baixo GWP dos mesmos. 
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   Em continuação à avaliação de novos fluidos refrigerantes, Fischer et al (1997) 

publicaram um novo estudo do impacto destas substâncias no aquecimento global Desta 

vez, foram calculados os índices TEWI para aplicações de refrigeração com o uso dos HFC 

e fluidos sem fluorocarbono como os HC, a Amônia e o CO2. A metodologia adotada 

continuou sendo a mesma do primeiro estudo publicado pelos autores, porém despertou-se 

a atenção para uma melhor análise dos valores obtidos devido às incertezas oriundas dos 

dados utilizados nos cálculos. Estas incertezas referem-se ao desempenho do equipamento, 

às condições de operação do mesmo, às taxas de emissões de fluido refrigerante e às 

emissões de CO2 dadas pelo índice GWP e pelas formas de produção de energia 

necessárias para operar o sistema. Diante destas incertezas, optou-se por desprezar 

pequenas diferenças nos valores do TEWI calculados para uma mesma aplicação, que 

utiliza mesmo tipo de equipamento e mesma fonte energética, mas fluidos refrigerantes 

diferentes. Sob essas circunstâncias sugere-se que o TEWI deva ser considerado um índice 

comparativo e não absoluto (Solvay, 1997), e não deve ser o único fator a ser analisado 

quando se comparar tecnologias e fluidos diferentes. Neste caso, deve-se ainda comparar a 

segurança, custos, riscos à saúde, possibilidade de reciclagem, facilidade de manutenção e 

fontes regionais de energia (Sand et al, 1999). 

    A partir do método sugerido pelo AFEAS e DOE, diversos segmentos no setor de 

refrigeração passaram a publicar artigos referentes ao cálculo do TEWI em atividades 

específicas. Desta forma, Heap e Lawton (1999) demonstraram uma forma de calcular o 

impacto no aquecimento global causado pela utilização de um contêiner refrigerado. Eles 

utilizaram o algoritmo tradicional para o cálculo do TEWI, e o adaptaram às condições de 

utilização de um contêiner utilizado para estocagem de produtos resfriados. Suas 

conclusões reforçaram a tese de que o TEWI é um parâmetro dependente do sistema como 

um todo, inclusive da forma como este é utilizado, e não um índice intrínseco ao fluido 

refrigerante, sendo, portanto, de precisão limitada, considerando-se as hipóteses assumidas 

para o seu cálculo.         

   Baseados, ainda, na metodologia tradicional de cálculo do TEWI, Davies e 

Caretta (2004) apresentaram uma solução de engenharia para a redução de emissões de 

CO2 equivalente em grandes sistemas de refrigeração que utilizam o princípio da expansão 

direta de fluido refrigerante. A proposta aponta para a utilização de fluidos naturais, menos 

agressivos ao meio ambiente e em alterações nas condições de operação do sistema, de 

forma a reduzir o consumo energético e consequentemente a parcela indireta do TEWI. 

Segundo eles, a redução de consumo energético, especificamente, em sistemas utilizados 
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em grandes supermercados, pode ser alcançada com a diminuição nas temperaturas de 

condensação, o uso de temperaturas de evaporação mais altas, o acréscimo no sub-

resfriamento e o controle do superaquecimento do fluido refrigerante. Os resultados deste 

estudo servem como exemplo de como cada variável, componente da metodologia de 

cálculo do TEWI, pode influenciar na determinação do mesmo e orientar quais medidas a 

serem adotadas para reduzir este valor e o consequente impacto ambiental. 

   No Brasil, surgiram recentemente alguns ensaios para a determinação da 

influência de sistemas de refrigeração no aquecimento global utilizando métodos 

semelhantes aos difundidos pelo AFEAS e DOE. Taborianski et al (2007) propuseram uma 

forma de se comparar o potencial de aquecimento global, associado ao consumo de energia 

elétrica, em sistemas de ar condicionado de diferentes características construtivas, que 

atenderiam ao mesmo tipo de ambiente e capacidade de refrigeração. Os sistemas testados 

foram os aparelhos de ar condicionado de janela, splits e central de água gelada. A 

metodologia utilizada consistia em multiplicar o equivalente em emissão de CO2 e CH4, 

obtidos a partir de uma previsão de consumo anual de energia dos sistemas estudados, pelo 

índice GWP destas duas substâncias. Somando-se essas variáveis encontrava-se um valor 

referencial denominado Índice de Efeito Estufa (IEE) em kg equivalente de CO2. Os resultados 

obtidos não foram confrontados com os valores tradicionais do TEWI, porém uma 

conclusão em comum com este método é que o consumo de energia elétrica está 

estreitamente ligado ao impacto ambiental referente ao aquecimento global.   

   No relatório do IPCC (2007) a metodologia para o cálculo do TEWI, inicialmente 

apresentada pelo AFEAS, foi ratificada e desde então vem sendo utilizada da forma como 

proposta originalmente.  

 Em relação à parcela indireta no cálculo do TEWI, o item de maior relevância 

relaciona-se à potência consumida pelos equipamentos de refrigeração.   

 Como forma de melhor prever o consumo de energia elétrica pelos refrigeradores 

domésticos, Knabben et al (2008) propuseram um modelo simplificado para este fim. 

Considerando o sistema em regime permanente e modelando os componentes principais do 

mesmo como: compressor, trocadores de calor, ventilador e gabinete refrigerado, os 

pesquisadores chegaram a valores muito próximos dos encontrados em ensaios 

experimentais, para isso, utilizaram um equipamento refrigerador frost-free funcionando 

sob determinadas condições de operação, tais como diferentes temperaturas de 

condensação. O erro médio encontrado de 5%, quando se comparando o modelo proposto 

com o experimental, demonstra que a proposta é confiável. 
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 Outro método de avaliação do consumo de energia elétrica pelos refrigeradores 

domésticos no Brasil, se baseia na relação entre o parque de equipamentos desagregados 

por idade e no consumo unitário padronizado pelo PBE/INMETRO, ensaiados em câmaras 

a 32°C, corrigido pelos efeitos da degradação de eficiência ao longo da vida útil dos 

equipamentos e pela temperatura média anual ambiente brasileira (22,2°C). A correção do 

consumo unitário dos refrigeradores por essas duas variáveis resulta em valores mais 

representativos de consumo dos refrigeradores instalados no Brasil. Neste caso, assume-se 

que nos primeiros cinco anos não há degradação de eficiência dos refrigeradores, no 

entanto, a partir do sexto ano de idade, os refrigeradores começam a perder desempenho, 

que chega a 60% da eficiência original ao final da vida útil, estimada em 16 anos, em 

média. A média de temperatura anual foi ponderada pela posse de refrigeradores pela 

população de cada mesorregião geográfica brasileira (Cardoso e Nogueira, 2008).   

 Masjuki et al (2000) conduziram um experimento para investigar o efeito de 

diversos fatores relacionados ao modo de utilização de refrigeradores domésticos sobre seu 

consumo de energia elétrica. Conforme os resultados obtidos neste estudo, a temperatura 

do ambiente onde se encontra instalado o equipamento é responsável pelo aumento de 40 

Wh no consumo, a cada acréscimo de 1°C. Ainda concluíram que, cada abertura de porta 

aumenta o consumo em 10 Wh e que cada redução de 1°C na temperatura interna, 

controlada pelo termostato, aumenta em 10% o consumo de energia. Outros fatores 

analisados referem-se aos efeitos da variação de umidade relativa no ambiente e à carga do 

produto a refrigerar. De todos esses fatores analisados, a temperatura ambiente é a mais 

importante, pois influencia no consumo de energia devido tanto aos efeitos da transmissão 

de calor por condução através do gabinete do refrigerador e infiltração de ar no mesmo, 

quanto pela eficiência termodinâmica do ciclo de refrigeração quando sujeito a diferentes 

temperaturas do ar que troca calor no condensador.     

 Ciantar e Hadfield (2003) propuseram um estudo tribológico de durabilidade 

associado com o impacto ambiental causado por refrigeradores domésticos. Para tal, 

construíram uma bancada de ensaios na qual o compressor era submetido a testes de 

desempenho com diferentes fluidos refrigerantes. A potência consumida e suas variações 

ao longo do período de testes eram monitoradas, e estes dados eram posteriormente 

estudados a fim de relacionar as forças de atrito e desgaste com as flutuações de potência 

consumida. A potência elétrica consumida em cada compressor era monitorada por 

transdutores de potência, e estes eram submetidos a dois testes diferentes que simulavam 

15 anos de serviço de um refrigerador.  
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 Ainda se tratando da relação entre o tempo de utilização de um equipamento de 

refrigeração e o seu consumo de energia elétrica, Pimenta et al (2006) propuseram uma 

nova metodologia para se avaliar a degradação do desempenho de compressores em função 

do seu tempo de serviço, mediante ensaios de vida acelerada. A metodologia consiste na 

utilização de uma bancada de ensaios, desenvolvida e construída pelos pesquisadores, onde 

se submete o compressor a um ciclo de vida acelerada e controlada em alguns parâmetros 

como pressões na região superaquecida do fluido, tempo de serviço e de parada. O 

compressor é submetido a uma análise tribológica antes e após os ensaios e os resultados 

são comparados, de modo a se ter condições de avaliar o grau de degradação de cada 

componente, o estado da mistura óleo e refrigerante, o desempenho em função destes 

desgastes e, consequentemente, o custo energético e ambiental do sistema. Este ensaio e o 

citado anteriormente, comprovam a importância de se considerar a degradação de 

desempenho de um compressor ao longo de sua vida útil como parte do cálculo do impacto 

ambiental devido à utilização de refrigeradores domésticos. 

 Outro fator que afeta diretamente o consumo de energia elétrica e também a 

parcela direta do cálculo do TEWI, se refere aos vazamentos de fluidos refrigerantes para a 

atmosfera. A literatura traz poucas informações sobre vazamentos de fluidos refrigerantes 

em equipamentos de refrigeração residencial No âmbito comercial, este assunto é tratado 

com maior ênfase, o que pode ser observado nos artigos de Birndt et al (2001) e Peixoto e 

Giacomo (2007), onde os pesquisadores apontam os principais pontos suscetíveis a 

vazamentos de fluidos refrigerantes nos equipamentos e as taxas percentuais destes 

vazamentos, para equipamentos de refrigeração utilizados em supermercados na Alemanha 

e Brasil respectivamente. Para emissões em refrigeração residencial a melhor referência 

pode se fornecida por IPPC (2007), onde pesquisas apontam valores de 2 a 3% como taxas 

referenciais de vazamentos de fluidos refrigerantes durante um ano de utilização.    

 Nas pesquisas relatadas acima, se observa que o TEWI é particularmente valoroso 

nas decisões sobre a escolha de sistemas alternativos em novas instalações de refrigeração, 

mas também pode ser usado para minimizar o impacto ambiental em instalações existentes, 

à medida que pode fornecer dados relativos às diversas fontes de emissões de CO2, diretas 

e indiretas. Com estes dados, podem-se adotar medidas para reduzir este impacto, como a 

otimização do desempenho dos sistemas. 
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1.3- OBJETIVOS 

   O atual estágio de conhecimento revela que, a metodologia para a determinação 

de um índice que traduza o impacto de um sistema de refrigeração sobre o aquecimento 

global não considera aspectos relacionados à degradação que este sistema sofre ao longo 

do seu período de utilização. Estes aspectos podem ser relacionados à redução da eficiência 

do sistema ao longo de sua vida útil, com consequente aumento no consumo de energia, 

caso se queira obter o mesmo desempenho de um sistema novo. Desta forma, este estudo 

sugere a implantação destes fatores de degradação como variáveis na determinação de um 

novo índice que melhor represente a situação real do funcionamento de um sistema de 

refrigeração, especialmente o utilizado em refrigeradores domésticos e sua influência no 

aquecimento global do planeta. 

A proposta de cálculo de um índice que reflita com maior realismo a relação entre 

um sistema de refrigeração e o meio ambiente é importante, na medida em que o mesmo 

possa ser adotado como padrão para se determinar quais as implicações ambientais da 

utilização destes sistemas e qual a melhor escolha para uma dada aplicação. 

O propósito específico do estudo é uma análise mais profunda no tradicional 

método de determinação do TEWI e a inserção, no algoritmo de cálculo do mesmo, dos 

fatores relacionados à perda de eficiência do equipamento devido à degradação de alguns 

de seus componentes, como por exemplo, o compressor, bem como outros fatores que 

influenciam direta e indiretamente no potencial de CO2 liberado na atmosfera. Após a 

determinação deste novo índice, o mesmo será testado em simulações de sistemas de 

refrigeração doméstica sob diferentes condições de utilização, considerando-se os efeitos 

da degradação, das condições climáticas externas e o uso de diferentes fluidos 

refrigerantes, naturais e sintéticos.     

Assim espera-se que a metodologia a ser desenvolvida aponte para a determinação 

de um índice adequado, embutido de maior realismo, e desta forma o mesmo possa ser 

proposto como indicador referencial da influência dos sistemas de refrigeração no 

aquecimento global 

 

1.4- METODOLOGIA 

 Conforme já descrito, esta dissertação propõe uma revisão na forma de cálculo do 

índice atualmente utilizado como determinante da influência dos sistemas de refrigeração 
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no aquecimento global, mediante a análise mais aprofundada dos fatores reais que 

influenciam em sua determinação, propondo nova metodologia para o cálculo do mesmo. 

Para alcançar os objetivos propostos, será utilizada a seguinte metodologia de 

trabalho: 

a) Inicialmente serão levantadas todas as publicações com propostas de cálculo de 

índices para a determinação da influência de sistemas de refrigeração no 

aquecimento global, bem como as bases técnicas em que foram amparadas, os 

resultados já obtidos com a utilização destas metodologias e os possíveis pontos 

negligenciados e passíveis de maior estudo. 

 

b) Em uma segunda etapa serão avaliadas todas as variáveis possíveis, envolvidas no 

impacto das aplicações de refrigeração sobre o aquecimento global, sua 

importância na composição de um índice indicador deste impacto e  a forma de 

determinação dos seus valores. 

 

c) De posse de todas as variáveis envolvidas no processo, será desenvolvida uma nova 

metodologia para o cálculo do índice que relacione um sistema de refrigeração com 

o aquecimento global, a partir de uma breve revisão dos modelos existentes e a 

implementação dos dados obtidos nas etapas anteriores.  

 

d) O índice proposto será testado em um modelo de sistema de refrigeração 

doméstica, considerando-se a variação no desempenho destes equipamentos, ao 

longo do período de utilização. Os resultados obtidos serão confrontados com os da 

literatura, de forma a se estabelecer um paralelo entre eles e testar a coerência 

destes resultados, bem como traçar previsões sobre diferentes cenários. 

 

e) Em se mostrando viável, a metodologia desenvolvida será proposta como uma 

forma de se obter a relação entre os sistemas de refrigeração e seu impacto sobre o 

aquecimento global do planeta.  

      

1.5- ESTRUTURA DA DISSERTAÇÃO 

O trabalho será dividido em 6 (seis) capítulos, a serem apresentados em uma 
sequencia lógica que permita a compreensão de todos os passos adotados na determinação 
da metodologia proposta. 
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  O presente capítulo apresentou o tema em estudo e sua relevância, a cronologia 

dos fatos que geraram o interesse pelo assunto, bem como os estudos desenvolvidos e que 

servirão de base para o desenvolvimento da metodologia proposta. Ainda apresentou os 

objetivos gerais e específicos deste trabalho e a metodologia adotada para alcançar os 

resultados esperados. 

O capítulo 2 apresentará o impacto sobre o aquecimento global das aplicações de 

refrigeração. Serão descritos os métodos existentes para se determinar o grau deste 

impacto, ensaios em sistemas , bem como os pontos, nos mesmos, que merecem destaque e 

estudos mais aprofundados. 

No capítulo 3, será apresentada uma modelagem matemática para um refrigerador 

doméstico, destacando os componentes principais do sistema e suas variações com as 

condições a que é submetido o equipamento, bem como suas influências na determinação 

do índice indicativo do aquecimento global 

O capítulo 4 trará a modelagem da metodologia proposta, com a aplicação de 

todas as variáveis capazes de influenciar nos valores a serem obtidos, iniciando-se com 

uma breve revisão dos modelos existentes, a adoção de um modelo como base para o 

trabalho e a implementação da metodologia proposta. Nesta fase, o modelo obtido será 

preliminarmente testado. 

No capítulo 5, a metodologia proposta será definitivamente testada e os resultados 

obtidos serão avaliados de forma a garantir a confiabilidade na mesma, confrontando-os 

com resultados obtidos pelos métodos tradicionais. Nesta etapa, também, serão 

apresentadas previsões de uso do modelo proposto, traçadas sobre diferentes cenários. 

No capítulo 6, serão apresentadas as conclusões referentes aos resultados do 

trabalho, a validade da metodologia proposta e sugestões para a continuação da abordagem 

do assunto em trabalhos futuros.  

   

 

 

 

 

 



 13

2- IMPACTO DAS APLICAÇÕES DE REFRIGERAÇÃO SOBRE O 

AQUECIMENTO GLOBAL 

 

No transcorrer do século 20, a humanidade experimentou uma tremenda evolução 

tecnológica no mundo industrializado e em especial nas áreas de transporte, comunicações, 

medicina e alimentação. Como suporte a essas mudanças uma gama de novas indústrias e 

processos se desenvolveram propiciando, por várias décadas, inúmeros benefícios. Porém, 

por vezes, algumas dessas mesmas atividades trouxeram consigo alguns efeitos 

indesejáveis e que se refletem nos dias atuais como uma preocupação mundial. 

Nas últimas décadas a polêmica sobre o fenômeno do aquecimento global, fruto 

de um incremento constante na liberação indiscriminada de gases de efeito estufa na 

atmosfera, passou a fazer parte das preocupações mundial A humanidade corre agora em 

busca de minimizar os efeitos deste fenômeno, paralisando ou substituindo processos 

inadequados de produção industrial por outros que não produzam os mesmos problemas 

que os seus antecessores. Dentro deste contexto, a indústria da refrigeração surge como 

uma das que muito colaboraram e que continuam colaborando para o aquecimento global 

do planeta, principalmente após o Protocolo de Kyoto, que incluiu entre os gases de efeito 

estufa alguns fluidos utilizados em sistemas de refrigeração, como os HFC e outros.  

Para efeito de cálculo do potencial de agressividade de um fluido refrigerante ao 

meio ambiente, especificamente através do incremento do aquecimento global e redução da 

camada de ozônio, os seguintes parâmetros devem ser levados em consideração: Ozone 

Depletion Potential (ODP); Global Warming Potential (GWP) e Total Equivalent 

Warming Impact (TEWI).      

 

2.1- DEGRADAÇÃO DA CAMADA DE OZÔNIO  

A atmosfera terrestre é constituída por aproximadamente 21% de O2 e 79% de N2, 

sendo que esta composição varia muito pouco até 70 km de altura. À medida que as 

radiações solares chegam à Terra, uma parte delas vão sendo absorvidas seletivamente por 

algumas substâncias, de forma que próximo à superfície não ocorra incidência de raios 

nocivos aos seres vivos. 

O ozônio (O3), uma forma alotrópica do oxigênio formado por 03 (três) moléculas 

desta substância, forma um escudo protetor na atmosfera contra a penetração de vários 

tipos de radiação, sendo a principal delas a ultravioleta que é responsável, entre outros 
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males, pela incidência de câncer de pele e lesões oculares. Nas plantas, o excesso de 

radiação ultravioleta determina a redução do ritmo de crescimento e produtividade. A 

camada de ozônio corresponde a uma faixa de aproximadamente 30 (trinta) mil metros de 

espessura, conforme Figura 2.1, se inicia perto de 15 km da superfície terrestre e evita que 

parte das radiações ultravioletas atinja a superfície terrestre (BSH, 2007).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.1- Perfil da Camada de Ozônio e faixa de radiação UV filtrada pela mesma 
 

Em 1957, cientistas britânicos começaram as medições da camada de ozônio com 

o objetivo de entender o papel importante que o ozônio realiza ao absorver parte da energia 

solar. Durante os primeiros 20 anos de estudo, eles observaram que a quantidade de ozônio 

seguia um padrão sazonal regular e, depois disto, desvios significantes começaram a ser 

observados. Em todas as primaveras, a camada de ozônio estava ficando mais fraca do que 

a anterior e, pelo ano de 1984, estava claro que a estratosfera da Antártica estava 

progressivamente alterando-se. Na primavera de 1985, o grupo de estudo BAS confirmou a 

existência do “buraco” na camada de ozônio na Antártica, confirmando as previsões de 

Rowland e Molina (1974) que publicaram as primeiras pesquisas sobre a ameaça à camada 

de ozônio. 

Este fenômeno foi e continua sendo o resultado de emissões de gases 

halogenados, como os CFC, HCFC e brometo de metila, utilizados em sistemas de 

refrigeração como solventes industriais, como propelentes em aerossóis, na agricultura, etc. 

A destruição da camada de ozônio ocorre quando as moléculas de cloro e bromo, presentes 

nos compostos citados, reagem preferencialmente com o oxigênio, quebrando a ligação 

existente no O3, retirando um átomo de oxigênio e produzindo outra estrutura química, 

como o monóxido de cloro (ClO), um gás pouco estável e o oxigênio (O2), conforme 

Figura 2.2. A reação tem continuidade e logo o átomo de cloro libera o de oxigênio que se 

0 km 50 km 15 km 
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liga a um átomo de oxigênio de uma molécula de ozônio, e o átomo de cloro passa a 

destruir outra molécula de ozônio, criando uma reação em cadeia (BSH, 2007).   

 

Figura 2.2- Esquema da destruição do ozônio na estratosfera através dos radicais de cloro 
Fonte : http://www.sefloralcom.br/ea01071809.htm (acesso em 04/2009) 

 

2.1.1 Ozone Depletion Potential (ODP) 

Índice que traduz o potencial de uma substância para a depleção da camada de 

ozônio. O fluido refrigerante CFC11 é tomado como referência, tendo o maior potencial 

(ODP = 1). Embora o ODP de um refrigerante não guarde relação com seu desempenho 

energético, este é um critério chave na escolha do refrigerante. 

O ODP em regime permanente representa o montante relativo de ozônio destruído 

pela emissão contínua de um gás ao longo da vida atmosférica deste, e pode ser melhor 

definido pela relação: 

 

11

""

3

3

CFCfluidodounitariamassaadevidoOdoglobalMudança

xterefrigeranfluidodounitariamassaadevidoOdoglobalMudança
ODP xsub =   

  Para o cálculo do ODP de uma substância, a mudança global do ozônio devido a 

massa desta substância deve ser determinada por modelos numéricos. Uma aproximação 

semiempírica baseada em observações de troca na troposfera-estratosfera é definida pela 

Equação 2.1, conforme citado por Pimenta (2007).     

 

                                (2.1)  

 

onde: 
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 τ     vida da substância 

 Pm   peso molecular 

 ω    número de átomos halógenos da molécula  

   

  Valores de ODP para diversos fluidos refrigerantes podem ser observados na 

Tabela 2.1: 

 

Tabela 2.1. Valores de ODP para refrigerantes selecionados 
Fonte : Pimenta (2007) 

 

Refrigerante ODP Origem 
CFC 11 Triclofluormetano 1 Sintético 
CFC 12 Diclorodifluormetano 0,82 Sintético  
HCFC 22 Clorodifluormetano 0,005 Sintético 
HFC 134a 1,1,1,2 < 1,5x10-5 Sintético 
HFC 407c R32/R125/R134a 0 Sintético 
HFC 410a R32/R125 0 Sintético 
HC 290 Propano 0 Natural 
HC 600a Iso-butano 0 Natural 
R744 Dióxido de Carbono 0 Natural 
R717 Amônia 0 Natural 

 

 

2.2- EFEITO ESTUFA 

A atmosfera terrestre, por sua composição e estrutura, interage simultaneamente 

com a irradiação solar e a superfície da terra, estabelecendo um sistema de trocas 

energéticas que explicam muitos fenômenos que afetam a vida no planeta.  

Da radiação solar que atinge a Terra, cerca de 70% é absorvida, sendo 51% pela 

superfície e 19% pela atmosfera. A fração da energia solar absorvida pela superfície 

aquece o planeta e provoca reações químicas e transformações físicas no mesmo. O planeta 

irradia para o espaço uma quantidade de energia igual a que recebe do sol, sob a forma de 

radiação eletromagnética na faixa do infravermelho, conforme Figura 2.3. Parte desta 

radiação é absorvida por gases que envolvem a Terra (o nitrogênio e o oxigênio não 

absorvem radiação infravermelha), aquecendo-a naturalmente e propiciando o 

desenvolvimento da vida terrestre (BSH, 2007). Entretanto, esse balanço energético 

encontra-se ameaçado pelo fenômeno denominado efeito estufa cuja, consequência 

principal, é o aquecimento global do planeta a níveis cada vez mais preocupantes. 
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Figura 2.3: Representação esquemática do efeito do aquecimento global 
Fonte : http://www.rudzerhost.com/ambiente/estufa.htm (acesso em 05/2009) 

 

Cabe ressaltar que grande parte do efeito estufa natural se deve à presença de água 

na atmosfera, vapor d`água (85%) e partículas d`água (12%). Outros gases que contribuem 

para o efeito estufa são: o dióxido de carbono (CO2), o metano (CH4), o óxido nitroso 

(N2O) e o hexafluoreto de enxofre (SF6). Os sistemas de refrigeração contribuem para o 

incremento do efeito estufa devido a utilização de fluidos refrigerantes como os CFC, os 

HFC e os HCFC, sendo este último grupo recentemente incluso, pelo Protocolo de Kyoto,  

no rol dos gases de efeito estufa a terem sua utilização reduzida ou interrompida.        

A cada ano, 7 bilhões de toneladas de CO2 equivalente, são emitidos pelo setor 

industrial em todo o planeta, devido aos diversos gases citados acima. Considerando-se que 

o metabolismo da flora terrestre é capaz de absorver por volta de 3,7 bilhões desse total, o 

saldo de 3,3 bilhões de toneladas/ano permanece na atmosfera (ABRAVA, 2000). A Figura 

2.4 ilustra a tendência de absorção e emissão de gases na atmosfera terrestre, onde a parte 

tracejada é uma ilustração das possíveis tendências para os próximos anos, caso não haja 

mudanças significativas no âmbito das emissões e absorções de gases. 

Considerando-se que o tempo de residência desses gases na atmosfera pode variar 

de 50 a 200 anos, e levando-se em conta apenas o período de 1860 a 1999, tem-se como 

consequência um aumento de 0,7°C na temperatura da atmosfera e 0,31°C na temperatura 

dos oceanos (Camargo e Faria, 2002).  
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Figura 2.4- Tendências da Emissão e Absorção de Gases na Atmosfera Terrestre de 1700 a  
                   2200 (Em gigatoneladas)         Fonte : BSH (2007) 
 

O aumento na taxa de emissões dos gases de efeito estufa, devido à queima de 

combustíveis fósseis (CO2, NO2, NH4 e outros) usados principalmente na geração de 

energia mecânica e elétrica, contribuiu significativamente para o incremento do 

aquecimento global, que vem sendo mais claramente percebido desde o final da década 

de 70 (Bhatti, 1998).  

Durante a convenção que resultou na assinatura do Protocolo de Kyoto, criou-se 

um mecanismo de flexibilização para as compensações nas emissões dos gases de efeito 

estufa, denominado Mecanismo de Desenvolvimento Limpo (MDL). Pelo MDL, os 

países industrializados poderão financiar, nos países em desenvolvimento, projetos que 

levem a uma redução da emissão dos gases de efeito estufa e descontar, de seu balanço 

próprio de emissões, essa redução obtida em outro país. 

Os sistemas de refrigeração impactam no aquecimento global da Terra na 

medida em que alguns fluidos refrigerantes utilizados nestes sistemas e com potencial de 

efeito estufa vazam para a atmosfera, bem como de forma indireta, pois a energia 

necessária ao seu funcionamento provém de um processo de obtenção que também gera 

efeito estufa. A medida do potencial direto de efeito estufa de um fluido refrigerante é 

dada pelo índice Global Warming Impact (GWP). 

 

2.2.1- Global Warming Impact (GWP)   

  Mede o impacto de uma substância como gás de efeito estufa, relativo ao efeito de 

aquecimento global de uma massa similar de dióxido de carbono por um intervalo de 

tempo específico cujo valor deve ser especificado. O GWP é calculado pela razão entre o 
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efeito radiante temporal integrado da liberação instantânea de 1 kg de uma dada sustância, 

em relação à liberação de 1 kg de um gás de referência – CO2, conforme Equação 2.2. 

 
 

 (2.2) 

 

 

onde, 

ITH Horizonte de tempo dentro do qual o cálculo é considerado 

xa , ra  Eficiência radiante devido ao crescimento unitário na abundância atmosférica 

da substancia em questão  

( )tx , ( )tr  Decaimento transiente na abundância da liberação instantânea de substância, 

e as quantidades correspondentes para o gás de referência no denominador 

 

O índice GWP de uma substância expressa, portanto, a contribuição integrada 

(sobre um horizonte de tempo) de uma dada massa de substância, em relação a 

contribuição integrada da mesma massa de um gás de referência (CO2) sobre o mesmo 

horizonte de tempo, conforme citado por Pimenta (2008). 

O GWP de alguns fluidos refrigerantes usuais é mostrado na Tabela 2.2. Como se 

vê, os hidrocarbonetos apresentam valores muito reduzidos de GWP, em comparação com 

os fluidos sintéticos, sendo, portanto, soluções adequadas do ponto de vista ambiental.  

 

Tabela 2.2- Valores de GWP para refrigerantes selecionados 
Fonte: Pimenta (2007) 

 

Refrigerante GWP 
(100 anos) 

Vida  
Atmosférica (anos) 

CFC 11 Triclofluormetano 3.800 45 
CFC 12 Diclorodifluormetano 8.500 100 
HCFC 22 Clorodifluormetano 1.900 11,8 
HFC 134ª 1,1,1,2 1.300 13,6 
HFC 407c R32/R125/R134a 1.980 < 32,6 
HFC 410ª R32/R125 2.340 < 32,6 
HC 290 Propano < 1 < 1 
HC 600ª Iso-butano < 1 < 1 
R744 Dióxido de Carbono 1 > 50 
R717 Amônia <1 -------- 
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2.2.2- Total Equivalent Warming Impact (TEWI)   

   O conceito de TEWI foi desenvolvido no início dos anos 90, a pedido do AFEAS 

e do DOE, como um índice comparativo do impacto de aquecimento global entre 

aplicações de refrigeração semelhantes e que utilizavam diferentes fluidos refrigerantes 

(Fischer et al, 1991). Este indicador procurava combinar os efeitos do aquecimento global 

devido ao CO2 equivalente, liberado na atmosfera pela forma de geração da energia elétrica 

consumida ao longo da vida útil de um sistema de refrigeração (efeito indireto), com os 

efeitos resultantes da emissão direta na atmosfera do fluido refrigerante usado por este 

sistema (efeito direto). 

Assim, a porção de refrigerante é convertida para o montante equivalente de CO2 

(CO2equ,DIRETO) e então adicionada às emissões equivalentes de CO2 causadas pela geração 

(CO2equ,INDIRETO), dando origem ao TEWI, conforme Equação 2.3. 

 

           (2.3) 

 

Deve-se observar que tanto o componente direto quanto o indireto dependem do 

sistema em questão, não fazendo sentido apresentar o TEWI para um refrigerante em 

particular, pois, vazamentos e eficiência do sistema não são propriedades do refrigerante 

em si (Pimenta, 2008). Além disso, o impacto pode exceder a vida do equipamento, logo se 

deve escolher uma base de tempo adequada (um horizonte de tempo integrado de 100 anos 

é com frequencia usado). A parcela associada ao impacto direto é dada pela Equação 2.4 e 

a associada ao efeito indireto é calculada pela Equação 2.5. 

 

                                                     (2.4) 

 

onde, 

refM  Carga de refrigerante no equipamento 

rateL  Taxa anual de refrigerante emitido (reposições, vazamentos)    

utilV  Vida útil econômica do equipamento 

     

                              GCOutilservelINDIRETO EVTWequCO ,2 2

&=                      (2.5) 

onde, 

INDIRETODIRETO equCOequCOTEWI 22 +=

GWPVLMequCO utilraterefDIRETO =2
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elW&  Potência elétrica do equipamento   

servT  Número de horas de operação anual   

GCOE ,2
 Emissão de CO2 na geração de eletricidade   

 

 O índice TEWI é muito útil como forma de comparação do impacto de 

aquecimento global entre sistemas de refrigeração e diferentes fluidos refrigerantes, porém, 

devido às considerações utilizadas em sua obtenção, o mesmo não deve ser o único fator a 

ser observado quando se for escolher a melhor alternativa para uma dada aplicação em 

refrigeração. Neste caso, deve-se ainda considerar outros fatores tais como: segurança, 

custos, reciclagem e outros fatores ambientais e energéticos (Sand et al, 1999). 

 Em refrigeração, o uso do TEWI pode ser aplicado à otimização de sistemas, onde 

o principal objetivo é a mitigação do impacto no aquecimento global causado pelos 

mesmos. Neste caso, a redução no impacto ambiental pode-se dar por: 

a) -uso de fluidos refrigerantes com índices GWP menores; 

b) -redução nas emissões (vazamentos, por exemplo) de fluidos refrigerantes; 

c) -melhoria no desempenho dos equipamentos, de forma a reduzir o consumo de 

energia elétrica.  

 

2.2.3-  Life Cycle Climate Performance (LCCP)   

O conceito de LCCP é mais antigo e abrangente do que o do TEWI, pois calcula o 

impacto ao longo da vida útil de um equipamento devido as emissão direta e indireta de 

gases de efeito estufa, incluindo neste cálculo as emissões não intencionais durante o 

processo de produção das substâncias químicas que compõe o sistema, a energia envolvida 

na fabricação dos componentes, a energia consumida na operação e as emissões quando da 

disposição final ou reciclagem do equipamento (Peixoto, 2006). 

O conceito de LCCP corrige certos “erros” específicos na aplicação de análises 

baseadas no TEWI, como: 

a) Não inclusão da energia e emissão de gases de efeito estufa associados com a 

produção de refrigerantes; 

b) Uso inadequado do ITH de 100 anos em conjunção com certos gases de efeito 

estufa de longa vida; 

c) Não consideração das perdas/emissões associadas aos fluidos de trabalho no fim de 

vida do produto (Pimenta, 2008).  
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3- MODELO DO REFRIGERADOR DOMÉSTICO  

 

   O consumo de energia elétrica no ambiente residencial é um ponto de 

preocupação mundial Furlanetto e Possamai (2001) publicaram um artigo onde se alerta 

para a necessidade da melhoria na conservação da energia elétrica de uso residencial, com 

investimentos das empresas fabricantes dos equipamentos eletrodomésticos, para a 

melhoria no rendimento energético dos mesmos, com o engajamento público para 

incentivar pesquisas nesta área e na educação do consumidor para se evitar desperdícios.   

   Inúmeros fatores contribuem para a discussão acerca deste tema, dentre eles 

destaca-se a utilização de equipamentos para refrigeração doméstica, como geladeiras e 

freezers. Os refrigeradores domésticos consomem o equivalente a 30% do total do 

consumo médio de energia elétrica residencial no Brasil, conforme Figura 3.1, o que 

representa um alto impacto ambiental e reforça a importância de estudos sobre as variáveis 

envolvidas nestes sistemas e, como o uso dos mesmos, afeta o meio ambiente. 

 

 

Figura 3.1- Consumo de energia elétrica residencial percentual 
Fonte : Júnior, Silva 2005. 

 

  Para a determinação da eficiência energética de um sistema de refrigeração 

doméstico, uma das formas usuais é a modelagem matemática do refrigerador, partindo-se 

da modelagem dos seus componentes. Com esse modelo, pode-se simular o funcionamento 

do equipamento sob várias condições de operação, e, através dos resultados obtidos adotar 

medidas para otimização energética do mesmo.   
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3.1 ASPECTOS GERAIS 

 

 Um refrigerador doméstico opera segundo a teoria do Ciclo Reverso de Carnot, 

onde o calor passa de uma fonte de baixa para uma de alta temperatura, mediante o 

fornecimento de uma quantidade de energia na forma de trabalho, conforme Figura 3.2. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 3.2- Ciclo Inverso de Carnot- ciclo de refrigeração 

Fonte : Pereira, 2009. 

 

   Uma forma típica de produção do frio, aplicando os princípios de Carnot, é a da 

refrigeração por compressão mecânica de vapor, onde se utilizam substâncias (naturais ou 

desenvolvidas em laboratórios) que promovem a transferência de calor entre dois ou mais 

meios, mediante processos de mudança de fase. 

   O princípio de funcionamento de um sistema de refrigeração por compressão de 

vapor baseia-se na interação cíclica entre componentes básicos, que são: um compressor, 

um trocador de calor para a fonte quente, um dispositivo de expansão que pode ser de 

capacidade variável ou não, e um trocador de calor para a fonte fria. Este sistema básico 

pode ser incrementado com diversos acessórios que têm a função de otimizar o 

funcionamento do mesmo, de forma a se obter o máximo rendimento possível com o 

mínimo de trabalho fornecido. Um exemplo destes acessórios é o trocador de calor interno, 

que será apresentado neste capítulo.  

   O trocador de calor que opera na fonte quente é denominado condensador e o que 

opera na fria é o evaporador. O esquema de funcionamento do ciclo de refrigeração por 

compressão de vapor aplicado a um refrigerador doméstico, com trocador de calor interno, 

é representado na Figura 3.3, onde um fluido refrigerante circula internamente pelos 
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T2 
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T1 

Wcp 
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componentes do sistema, no sentido crescente dos números assinalados, formando regiões 

termodinamicamente diferentes e permitindo que o processo se repita constantemente, 

enquanto o trabalho estiver sendo fornecido ao sistema. 

 

 
 

Figura 3.3- Representação esquemática do refrigerador modelado 
 

   Analisando o circuito apresentado na Figura 3.3, considerando-se o ciclo e tendo 

como ponto inicial o compressor, observa-se que após o processo de compressão do fluido 

refrigerante, que ocorre do ponto 1 ao 2, este é enviado ao condensador onde passará do 

estado de vapor superaquecido para um estado saturado, entre os pontos 2 e 3. Do ponto 3 

ao 4 o fluido sofre uma mudança de fase, passando de vapor para líquido e a partir do 

ponto 4 até o 5 este líquido é sub-resfriado.  

   Saindo do condensador, o fluido vai para o dispositivo de expansão onde sofre 

uma variação de volume repentina, o que ocasiona uma brusca redução de pressão, sem 

produção de trabalho e acompanhado de um decréscimo da temperatura no mesmo. Neste 

ponto, o trocador de calor interno atua promovendo uma troca de calor  entre o fluido que 

sai do dispositivo de expansão, ponto 6, em sentido ao evaporador, e o fluido que sai do 

evaporador (ponto 8), em sentido ao compressor,  propiciando um aumento da  capacidade  

de refrigeração do sistema e protegendo o compressor da possibilidade de compressão de 

líquido, o que causaria sua quebra.  
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   Do dispositivo de expansão o fluido chega ao evaporador, ponto 6, e deste ao 

ponto 7 recebe calor do ambiente a refrigerar, fonte fria, mudando de um estado saturado 

para vapor. Do ponto 7 ao 8 o fluido continua recebendo calor da fonte fria, de modo a se 

tornar vapor superaquecido. Após esta etapa, passando pelo trocador de calor interno, o 

fluido refrigerante chega ao compressor, ponto 1, na forma de vapor superaquecido e 

pronto a sofrer o processo de compressão, que iniciou este ciclo, e que se repetirá enquanto 

o compressor estiver em funcionamento.  

   Observa-se que o compressor e o dispositivo de expansão dividem o sistema em 

duas grandes regiões: uma região de baixa pressão e outra de alta. O funcionamento do 

sistema é caracterizado pelas pressões de alta e baixa e pelos graus de superaquecimento e 

sub-resfriamento. Tais parâmetros são funções do desempenho de cada componente, da 

carga de refrigerante e da temperatura ambiente, como ilustra a Figura 3.4 (Pereira, 2009).   

 

 

Figura 3.4- Parâmetros que caracterizam o sistema de refrigeração e suas interligações 
Fonte : Pereira, 2009. 

  

   A modelagem matemática de um refrigerador doméstico padrão requer que o 

mesmo seja dividido em sub-modelos de seus componentes principais como: compressor, 

condensador, evaporador, tubo capilar e gabinete. Esta modelagem é baseada nas leis de 

conservação de massa, momento e energia e nas equações de transferência de calor.      

   Como referência principal no desenvolvimento de uma modelagem do 

refrigerador doméstico, a ser apresentada neste capítulo, será utilizado o artigo produzido 

por Knabben et al (2008), onde os autores apresentam sub-modelos para os componentes 

de um refrigerador tipo frost-free, bem como o modelo desenvolvido por Saheb (2003). 

Estes dados serão adaptados para a modelagem de um refrigerador de gabinete simples, 
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que possui o evaporador integrado ao restante do gabinete em um compartimento único, 

retratando o perfil dos equipamentos ainda utilizados pela maioria da população brasileira. 

       

3.2 MODELAGEM DOS COMPONENTES PRINCIPAIS 

 

3.2.1 Compressor 

O compressor adotado no refrigerador doméstico a ser modelado, é do tipo de 

deslocamento positivo, onde o processo de compressão é efetuado por um pistão que 

percorre internamente um cilindro em movimento alternativo e que, após a sucção do 

fluido refrigerante para dentro da câmara de compressão, reduz seu volume e aumenta sua 

pressão e temperatura, conforme Figura 3.5, onde se notam os processos de compressão  

(A-B),  descarga  (B-C),  expansão  (C-D)  e sucção (D-A), Pereira (2009). 

 

 

Figura 3.5- Diagrama de funcionamento de um compressor alternativo 
      Fonte : Pereira, 2009.  

 

Pelo diagrama acima, pode-se perceber que existem perdas nas válvulas de sucção 

e descarga e que os processos de compressão e expansão reais não são isentrópicos, 

diferentemente do que ocorre em um compressor ideal (Gosney, 1982). 

Considerando-se um balanço energético no compressor, funcionando em regime 

permanente, a condição do fluido refrigerante após o processo de compressão, ou seja, na 

descarga do mesmo, pode ser obtida a partir da determinação da sua entalpia h2 neste 

ponto, conforme a Equação 3.1. 

                 (3.1)    mQWhh cpcp
&/)(12 −+=
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onde,  

h1     Entalpia na entrada do compressor                                                              

h2     Entalpia na descarga do compressor                                                            

Wcp    Potência consumida pelo compressor                                                          

Qcp    Calor trocado pelo compressor com o ambiente externo                                 

 m&     Vazão mássica de fluido refrigerante pelo compressor                              

 

A vazão mássica deslocada pelo compressor pode ser obtida a partir da definição 

de eficiência volumétrica do mesmo, conforme Equação 3.2, de forma que possa se 

considerar que existem perdas no processo, quer por folgas, atrito ou devido ao espaço 

morto. 

 

                     (3.2)      

onde, 

vη      Eficiência volumétrica do compressor   

Vcl     Volume do cilindro do compressor   

N       Velocidade do Compressor   

1ν       Volume específico do fluido refrigerante na entrada do compressor   

 
A partir do conceito de eficiência isoentrópica de compressão, isoη , definida como 

a relação entre a potência consumida em um processo de compressão isentrópico e um 

processo real, pode-se obter o consumo real de potência pelo compressor Wcp, conforme a 

Equação 3.3. 

 

                                 (3.3)    

 

A entalpia h2,s é obtida considerando-se a pressão de descarga do compressor e a 

entropia do refrigerante na descarga do mesmo igual a da sucção, ou seja, s1 = s2.  

As eficiências volumétrica e isoentrópica podem ser expressas como funções 

lineares da razão de pressões, pc/pe, conforme as Equações 3.4 e 3.5. 

vη = a + b.pc/pe                                                       (3.4)  

isoη =c + d.pc/pe                                                      (3.5) 

isoscp hhmW η/)( 1,2 −⋅= &

1/νη NVm clv ⋅⋅=&
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As constantes a, b, c e d podem ser obtidas por regressão a partir de dados de 

vazão mássica e potência de compressão em função das temperaturas de condensação e 

evaporação, segundo dados fornecidos pelo fabricante do compressor.  

A troca térmica de calor entre a carcaça do compressor e o ambiente externo, Qcp , 

pode ser calculada pela Equação 3.6. 

 

                                   (3.6) 

onde,  

UAcp   Condutância global de calor pela carcaça do compressor  

cpT       Temperatura média na carcaça do compressor   

Tamb    Temperatura do ambiente externo ao refrigerador   

 

 Optou-se por determinar uma temperatura média na carcaça do compressor, pois a 

mesma sofre influência tanto da temperatura de sucção quanto da de descarga, conforme 

Equação 3.7. 

 

                                                                               (3.7) 

 

 O valor de UAcp pode ser determinado por meios empíricos, mediante ensaios em 

laboratório ou dado pelos fabricantes dos compressores. A determinação dos valores UAcp 

em um modelo essencialmente teórico seria bastante complicada, do ponto de vista de 

custo computacional, assim optou-se pela sua determinação utilizando a Equação 3.8, 

apresentada por Hermes(2006) e por Hermes e Melo(2008), ajustada a partir de dados 

experimentais, obtidos em testes calorimétricos realizados pelos autores.     

 

          (3.8) 

 

3.2.2 Trocadores de Calor 

Os trocadores de calor foram divididos em regiões classificadas de acordo com o 

estado termodinâmico do refrigerante. 

Desta forma, o condensador apresenta três regiões distintas, superaquecimento, 

saturação e sub-resfriamento, enquanto o evaporador possui apenas duas, saturação e 

superaquecimento, conforme Figura 3.6.     

)( ambcpcpcp TTAUQ −⋅⋅=

2
1,2 TT

T
iso

cp

+
=

PeAU cp ⋅⋅−=⋅ −310066,4066,3
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(b) 

Figura 3.6 – Modelos do condensador (a) e do evaporador (b) 

 

Considerando o refrigerante com escoamento unidimensional internamente nos 

trocadores de calor e aplicando-se as leis da conservação da massa e energia, a quantidade 

de calor trocado em cada uma dessas regiões, pode ser calculada conforme a Equação 3.9. 

 

maxmin,, )( TChhmQ xsxeX ∆⋅⋅=−⋅= ε&                        (3.9) 

onde,  

Temperatura 

Posição ( x ) 

 
 

7  
 

Tevap 

Tinterna 

T8 

8

Fluido Saturado  

 
Vapor 

superaquecido 

6 

Temperatura 

Vapor 
superaquecido 

Líquido 
Sub-resfriado 

Fluido Saturado  

Posição 

T2

3 

Tcond 

T5 

Tamb 

 

3 
 

4 2 5 



 30

Qx         Quantidade de calor trocado em uma determinada região do trocador de calor  

he,x            Entalpia do fluido na entrada da região estudada do trocador de calor             

hs,x         Entalpia do fluido na saída da região estudada do trocador de calor                

Cmin          Capacidade térmica menor (ar ou fluido refrigerante), na região estudada         

maxT∆     Diferença máxima de temperatura entre os fluidos, na região estudada           

ε               Efetividade de temperatura de um trocador de calor de fluxo cruzado. 

 

A efetividade é calculada como uma função do número de unidades de 

transferência, NUT = UAx / Cmin, e da razão entre as capacidades térmicas do ar e do 

refrigerante, Cr = Cmin / Cmax. As efetividades podem ser calculadas pelas Equações 3.10 e 

3.11, respectivamente para a região bifásica e para as regiões monofásicas. 

 

                                            (3.10)                           

 

                                   (3.11) 
 

Para a determinação do coeficiente global de transferência de calor, UAx,  

necessário para o cálculo das trocas térmicas em cada região do trocador estudado, 

considera-se as resistências térmicas interna e externa ao tubo deste trocador, conforme 

Equação 3.12. 

 
111 )()( −−− ⋅⋅+⋅= eeALiix AAUA ληλ                                     (3.12) 

onde, 

λi        Coeficiente interno de transferência de calor no tubo   

λe       Coeficiente externo de transferência de calor no tubo   

Ai       Área interna do tubo do trocador de calor  

Ae      Área externa do tubo do trocador de calor   

ALη     Eficiência da aleta 

 

A resistência térmica de condução de calor pela parede do tubo e a resistência de 

contato entre tubo e aleta foram desprezadas devido às suas baixas magnitudes, bem como 

a transferência de calor por radiação.  

)exp(1 NUT−−=ε

)/))exp(1exp((1 rr CNUTC ⋅−−−=ε
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O coeficiente interno de transferência de calor, λi,x ,foi considerado infinito para as 

regiões bifásicas. Para as regiões monofásicas, foi calculado a partir da correlação de 

MacAdams, conforme apresentado por Saheb (2003) e Equação 3.13.  

 

                               (3.13)              
 

onde, 

di        Diâmetro interno do tubo do Trocador de calor   

kref      Coeficiente de condutibilidade térmica do fluido refrigerante na região estudada   

Re       Número de Reynolds para o fluido refrigerante na região estudada   

Pr       Número de Prandtl  para o fluido refrigerante na região estudada   

  

Para a transferência de calor no lado externo, o coeficiente, eλ , pode ser 

determinado a partir de correlações apresentadas por diversos autores, que procuram 

relacioná-lo com os números de Nusselt Nu, Reynolds Re e Prandtl Pr calculados para o ar 

que circunda o trocador de calor, como por exemplo, a Equação 3.14 apresentada por 

Pereira (209),  ou de outra forma pode-se instrumentar um refrigerador e ensaiá-lo para a 

obtenção de dados mais próximos da realidade.  
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                                     (3.14) 

onde, 

mar      Vazão mássica de ar que circunda o trocador de calor   

Amin     Área mínima de passagem do ar pelo trocador de calor    

Nu       Número de Nulsset para o ar que circunda o trocador de calor   

Re       Número de Reynolds para o ar que circunda o trocador de calor   

Pr       Número de Prandtl  para o ar que circunda o trocador de calor   

Cpar    Calor específico do ar que circunda o trocador de calor   

  

Por não se tratar de um trabalho experimental e para redução do esforço 

computacional, sem perda de sensibilidade no modelo, adotou-se neste estudo para os 

coeficientes externos, ao condensador e evaporador, valores médios de he obtidos por 

Gonçalves e Melo (2004), em simulações reais e que retratam situações semelhantes a 

3,08,0
, PrRe023,0 ⋅⋅⋅=

di

k ref
xiλ
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proposta neste trabalho. Assim, os coeficientes de transferência de calor he para o 

evaporador e condensador são respectivamente 12,1 W/m² °C e 35,2 W/m² °C.  

A eficiência de aleta, ALη  foi calculada segundo Incropera & De Witt (2002), 

conforme Equação 3.15. 
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                                           (3.15) 

onde, 

LAL       Comprimento da aleta   

kAL       Coeficiente de condutibilidade térmica do material da aleta   

eAL       espessura (diâmetro) da aleta   

 

Os trocadores foram considerados tubos esticados com aletas uniformemente 

distribuídas, divididos em N volumes de controle.  

A quantidade total de calor trocada em cada trocador de calor (evaporador ou 

condensador), foi calculada através da somatória das quantidades de calor trocadas em 

cada região destes. A determinação dos comprimentos de cada uma das regiões do trocador 

de calor foi feita pela comparação entre a entalpia do refrigerante em cada elemento e a 

entalpia do fluido, caso o mesmo esteja no estado de líquido ou de vapor saturado. 

 

3.2.2.1 Condensador 

O condensador do refrigerador, adotado como padrão neste estudo, é do tipo 

arame sobre tubo com movimentação de ar por convecção natural, onde os arames 

funcionam como aletas e são soldados diretamente sobre a superfície externa do tubo do 

trocador em intervalos igualmente espaçados, conforme Figura 3.7. 
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Figura 3.7 – Representação de um condensador arame-sobre-tubo 
Fonte: Lima (2008) 

 

A configuração do condensador, em questão, é composta de tubos de aço com 

diâmetro interno di e externo de, separados por uma distância lc. A área de face do trocador 

é igual ao produto da largura Wi pela altura We,e o comprimento da linha de descarga Ldis 

representa a distância entre a saída do compressor e a entrada do trocador de calor. Neste 

trabalho, o comprimento da linha de descarga foi acrescido ao comprimento equivalente do 

tubo do condensador. As aletas, representadas pelos arames também confeccionados em 

aço, possuem espessuras (eAL  ) de igual diâmetro do arame e espaçamento entre eles dado 

por lp.      

Como forma de viabilizar a modelagem matemática do condensador, foram 

adotadas as seguintes considerações, segundo Lima (2008): 

a) o condensador é tratado como um tubo reto horizontal de diâmetro constante, ou 

seja, os efeitos de curvatura da serpentina são desprezados; 

b) as aletas são consideradas uniformemente espaçadas; 

c) o escoamento e a transferência de calor são considerados unidimensionais;  

d) o fluido refrigerante é considerado como fluido Newtoniano e livre de óleo;  

e) o equilíbrio mecânico é também assumido, ou seja, a pressão é uniforme em 

qualquer seção transversal do tubo e os efeitos de tensão superficial são 

desconsiderados; 

f) são desprezados: a difusão de calor no fluido na direção axial, a dissipação viscosa 

de energia, a variação de energia potencial no escoamento ao longo do condensador 

e a pulsação do escoamento, características de refrigeradores que operam com 

máquinas de deslocamento positivo; 



 34

g) a condução de calor pela parede do tubo é analisada de forma distribuída na direçõe 

axial e, global na direção radial; 

h) considera-se a temperatura do ambiente externo constante; 

i) as propriedades termofísicas do material da parede do tubo são consideradas 

constantes; 

j) o escoamento bifásico ao longo do condensador é considerado homogêneo, ou seja, 

o escoamento é matematicamente tratado como um pseudo escoamento 

monofásico, cujas propriedades são obtidas considerando o título e as propriedades 

de cada fase individual Consequentemente, ambas as fases têm as mesmas 

velocidades, pressões e temperaturas em qualquer seção transversal ao longo do 

tubo; 

De acordo com a metodologia acima descrita, e admitindo-se uma perda de carga 

desprezível (Klein,1998), o balanço energético no condensador pode ser definido pela 

Equação 3.16.   
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onde, 

h2              Entalpia na entrada do condensador     

h5              Entalpia na saída do condensador   

Qcd,sup       Calor trocado na região do condensador com vapor superaquecido   

Qcd,sat            Calor trocado na região do condensador com fluido saturado   

Qcd,sub       Calor trocado na região do condensador com líquido sub-resfriado   

 

A temperatura de condensação pode ser definida pela Equação 3.17. 

 

subcd TTT ∆+= 5                                                       (3.17)  

 

3.2.2.2 Evaporador 

O evaporador modelado neste trabalho é do tipo Roll-Bond, constituído por placas 

de alumínio justapostas que formam canais por onde circulam o fluido refrigerante, 

conforme Figura 3.8.  
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Figura 3.8 – Representação de um evaporador Roll-Bond 
Fonte : Hermes et al, 2008. 

 

Seguindo o mesmo procedimento e considerações aplicadas ao condensador e 

considerando a somatória dos comprimentos dos canais do evaporador como um tubo reto 

horizontal e de seção contínua, conforme Hermes et al (2008), o balanço energético no 

evaporador pode ser definido pela Equação 3.18. 

 

)( ,sup,
68

m

QQ
hh

satevev

&

+
−=                                                    (3.18) 

onde, 

h6              Entalpia na entrada do evaporador    

h8              Entalpia na saída do evaporador   

Qev,sup       Calor trocado na região do evaporador com vapor superaquecido   

Qev,sat            Calor trocado na região do evaporador com fluido saturado   

 

A temperatura de evaporação pode ser definida pela Equação 3.19. 

 

sup8 TTTev ∆−=                                                       (3.19)  

 

3.2.3 Tubo Capilar 

O dispositivo de expansão utilizado no refrigerador modelado é do tipo tubo 

capilar, onde a expansão se dá através do atrito entre o refrigerante e a paredes do tubo, e 
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da aceleração do escoamento durante o processo de mudança de fase.  Apesar dos tubos 

capilares parecerem de construção simples, sob o ponto de vista  geométrico,  o 

escoamento no seu interior é bastante complexo, pois envolve efeitos viscosos, de mudança 

de fase, de metaestabilidade e de compressibilidade (Pereira, 2009).  

Com a finalidade de melhorar o desempenho do ciclo termodinâmico do 

refrigerador, e garantir que o refrigerante líquido não seja aspirado pelo compressor, optou-

se por instalar um trocador de calor interno (TCI) no sistema, que consiste em colocar o 

tubo capilar em contato com a linha de sucção, formando um trocador de calor de 

contracorrente, conforme Figura 3.9. 

 

Figura 3.9 – Representação do tubo capilar com trocador de calor interno 
Fonte : Hermes et al, 2008. 

 

De acordo com o esquema acima representado, o fluido refrigerante ao sair do 

evaporador, receberá calor no trocador de calor interno e, consequentemente, haverá um 

acréscimo no seu grau de superaquecimento, o que garantirá a entrega de fluido somente 

no estado de vapor ao compressor.   

Para modelar o escoamento de fluidos refrigerantes através de tubos capilares, as 

seguintes hipóteses simplificativas são geralmente adotadas (Hermes, 2006):  

a) o tubo é considerado reto, horizontal e com seção transversal constante;   

b) o escoamento é unidimensional na direção axial, além de viscoso e compressível;   

c) o escoamento é considerado plenamente desenvolvido e em regime permanente;   

d) os efeitos de difusão de calor no fluido são desprezados;  

e) as  perdas  de  carga  nas  regiões  de  entrada  e  saída  do  tubo  capilar  são 

desconsideradas;  

f) o  escoamento  bifásico  é  tratado  como homogêneo. 

Considerando estas hipóteses e um balanço de energia no trocador de calor “tubo 

capilar-linha de sucção”, a entalpia na saída do tubo capilar, h6, foi calculada conforme 

Equação 3.20. 
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1856 hhhh −+=                                                      (3.20) 

 

A quantidade de calor trocado no TCI, pode ser expressa em função de uma 

efetividade relativa definida pela diferença das temperaturas na entrada e saída do trocador 

(Staley et al, 1992), conforme Equação 3.21. 

 

         )( 85min TTCQ TCITCI −⋅⋅= ε                                          (3.21) 

onde, 

QTCI      Quantidade de calor trocado no TCI  

Cmin         Capacidade térmica menor (ar ou fluido refrigerante)    

TCIε         Efetividade de temperatura de um trocador de calor de fluxo cruzado. 

T5          Temperatura do fluido na saída do condensador   

T8           Temperatura do fluido na saída do evaporador   

A temperatura na linha de sucção, T1, foi por sua vez calculada, conforme 

Equação 3.22. 

 

)( 8581 TTTT tci −+= ε                                              (3.22) 

 

A efetividade, tciε , pode ser obtida de forma semiempírica a partir de 

experimentos com o refrigerador, e pode ser considerada constante para o mesmo (Staley 

et al, 1992). Assim, um valor médio de 0,85 para tciε , obtido a partir de ensaios realizados 

por Hermes et al (2009) em refrigeradores com TCI operando com refrigerante R-134a e 

em condições semelhantes às adotadas neste estudo, pode ser usado como parâmetro neste 

trabalho, uma vez que o mesmo não é experimental e o esforço computacional para 

determinar uma eficiência em cada iteração do modelo, aqui apresentado, seria muito 

grande.      

 

3.2.4 Gabinete do Refrigerador 

O gabinete do refrigerador modelado é do tipo único, conforme Figura 3.10, onde 

o evaporador encontra-se internamente instalado no gabinete, na forma de um 

compartimento formado por duas placas horizontais e duas verticais, por onde correm os 

canais que transportam o fluido refrigerante a ser evaporado. As paredes do gabinete são 
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constituídas por um revestimento externo, em chapa de aço com espessura em torno de 0,5 

mm, o revestimento interno é em material plástico (poliestireno) com espessura média de 

1,5 mm e entre estes dois revestimentos encontra-se o isolante térmico, em espuma de 

poliuretano expandido (PU) com ciclo-isopentano, com espessura média de  25 mm.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.10 – Modelo do Gabinete do Refrigerador 
 

Segundo Clausing et al (1996), a carga térmica em um refrigerador doméstico, em 

geral, pode ser dividida em quatro parcelas:  

a) condução  de  energia  através  das  paredes; 

b) transmissão  de  calor  pela  região  da  gaxeta da porta; 

c) dissipação de calor por componentes internos, e (iv) infiltração de ar.  

Neste trabalho, a carga térmica a ser retirada pelo evaporador foi considerada 

constante ao longo do ano e, portanto, desprezaram-se os efeitos de abertura de porta, de 

infiltração de ar pela gaxeta da porta e de carregamento de novos produtos a serem 

resfriados, bem como se manteve constante a temperatura interna do gabinete.  

Elementos de diferentes capacidades térmicas são usados na constituição das 

paredes do refrigerador que formam um circuito de resistências térmicas em série 

(Gonçalves et al, 2008): ambiente externo, chapa de aço, isolamento de PU, chapa plástica 

e ambiente interno, sendo que na região externa, a parede troca calor tanto por convecção  

natural  como  por  radiação,  enquanto  na  parede  interna  a  convecção natural é 

predominante. A Tabela 3.1 mostra uma análise das escalas das resistências térmicas em 

cada uma das camadas das paredes, onde se observa que a resistência térmica da camada 

isolamento 

térmico 
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chapa 

metálica 
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Volume de 
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de isolamento de PU é da ordem de 10 vezes a dos ambientes interno e externo, 100 vezes 

a do revestimento interno e 105 vezes a do revestimento externo, de modo que apenas a 

camada de PU é levada em conta em uma modelagem do gabinete (Hermes, 2006). 

 

Tabela 3.1- Resistências térmicas das camadas de revestimento do gabinete refrigerado 
Fonte : Modificado, Hermes ( 2006). 

 
Camada Espessura (mm) Condutividade (W/mK) Condutância (W/m²K) Resistência (W/m²K) 

Plástico  1,5 0,16 106,67 -0,01 

P U 25 0,0214 0,43 -1 

Aço 0,5 50 105 -10,5 

Ar Interno - - -20 -0,1 

Ar Externo  - - -10 -0,1 

 

Ainda, segundo Hermes (2006), as seguintes hipóteses simplificativas podem ser 

adotadas para a modelagem do gabinete do refrigerador: 

a) a condução de calor ocorre primordialmente na direção ortogonal à parede, ou seja, 

a transmissão de calor é unidimensional;  

b) a condução de calor depende apenas da camada de PU;  

c) a resistência de transferência de calor entre o ar e as paredes foi considerada nula, 

de forma que a temperatura do ar (interno ou externo) foi aproximada pela 

temperatura da superfície;   

d) a temperatura ambiente foi considerada constante. 

Considerando ainda que, não existe dissipação de calor devido a componentes 

internos, o refrigerador opera em regime permanente, a carga térmica do produto é 

desprezível, a temperatura interna do refrigerador, Tgab, é constante e igual a 5°C e a 

existência de um coeficiente global de transmissão de calor pelas paredes, UpAgab , as 

trocas de calor pelo gabinete refrigerado segue a Equação 3.23. 

 

      )( iambgabpgab TTAUQ −⋅=                                              (3.23) 

 

onde, 

Qgab         Calor trocado pelo gabinete com o ambiente externo   

Up Agab    Coeficiente global de transmissão de calor pelas paredes do gabinete   

Ti             Temperatura interna do gabinete   
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Para os fins a que este trabalho se dedica e seguindo as considerações anteriores, 

um valor para o coeficiente global de transmissão de calor através das paredes do gabinete, 

UpAgab , deve ser adotado como constante e tomando-se por base o estudo de Gonçalves et 

al (2008), este valor pode ser igual a 2,0 W/K. 

Importante destacar que, em um refrigerador real, diferentes elementos com 

diferentes capacidades térmicas se interagem com trocas de calor por convecção, condução 

e radiação (Heinrich e Berthold, 2006), conforme Figura 3.10, porém para viabilizar a 

modelagem tratada neste estudo, estas trocas foram desconsideradas, e em uma modelagem 

mais completa do gabinete, com fins de previsão total do consumo de energia pelo 

refrigerador, sugere-se que as influências de fatores como: abertura de portas, dispositivos 

de controle da temperatura, umidade relativa e temperatura externa, isolamento térmico das 

paredes e carga do produto a refrigerar, devam ser consideradas (Masjuki et al, 2001).     

 Para o fechamento do modelo proposto, é necessário a que as pressões de 

evaporação, Pev, e de condensação, Pcd, sejam encontradas a partir dos dados fornecidos 

e, seguindo a proposta de Hermes et al (2009), os valores destas pressões podem ser 

determinados pelas Equações 3.24 e 3.25, respectivamente. 

 

      )( sup8 TTPsatPev ∆−=                                                   (3.24) 

 

    )( 5 subTTPsatPcd ∆+=                                                    (3.25) 

onde, 

Psat         Pressão de saturação (obtida em tabelas termodinâmicas)  

subT∆       Sub-resfriamento no condensador   

supT∆       Superaquecimento no evaporador  

 
 Ainda seguindo as orientações de Hermes et al (2009) e, com a finalidade de 

reduzir o tempo computacional e eventuais erros de convergência, os valores para o sub-

resfriamento e superaquecimento podem ser assumidos como constantes e, segundo os 

autores, este procedimento aproxima a análise numérica da prática, uma vez que, tanto o 

tubo capilar quanto a carga de fluido refrigerante são ajustados posteriormente, para 

garantir um certo grau de superaquecimento e sub-resfriamento.    
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3.3 FLUXOGRAMA DO MODELO BÁSICO DO REFRIGERADOR   

 

Considerando-se a modelagem dos componentes do sistema de refrigeração 

apresentada nos ítens anteriores, pode-se prever o comportamento energético do mesmo, 

aplicando uma solução computacional, que segue o fluxograma apresentado na Figura 

3.11. 

 

Figura 3.11 – Fluxograma para determinar as variáveis do sistema de refrigeração 

 

 Seguindo o fluxograma acima, o objetivo final é a obtenção da potência 

consumida pelo compressor, Wcp, a partir de condições iniciais de funcionamento do 

refrigerador doméstico. Como forma de viabilizar a modelagem numérica deste 

refrigerador, foi utilizado um programa, denominado Engineering Equation Solver (EES), 
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que possui recursos para determinação de dados termodinâmicos a partir do fornecimento 

do tipo de fluido refrigerante utilizado pelo equipamento e das variáveis de estado. 

 

3.4 RESULTADOS DO SIMULADOR 

 

Os resultados de potência consumida obtidos na simulação de funcionamento do 

refrigerador considerado, utilizando a metodologia descrita e o programa EES, comparados 

aos dados de potência consumida pelo compressor, fornecidos pelo catálogo do fabricante 

do mesmo e para as mesmas condições de trabalho, podem ser vistos na Tabela 3.2. 

 
Tabela 3.2 – Valores comparativos entre a potência calculada e a indicada em catálogo 

Tev (°C) Tcd (°C) m& (kg/h) Wcp catálogo (W) Wcp calculado (W) Erro (%) 
-35 55 0,79 64,2 66,1 2,9 
-30 55 1,38 78,3 79,3 1,2 
-25 55 2,01 92,3 92,5 0,2 
-20 55 2,73 106,3 105,6 -0,6 
-15 55 3,57 120,5 119,2 -1,09 
-10 55 4,58 133,2 134,1 0,6 

 

 Os valores apresentados na Tabela 3.2 foram obtidos utilizando os dados de 

temperatura segundo a norma ASHRAE 32 e apresentados na Tabela 3.3.    

 

Tabela 3.3 – Valores das temperaturas, segundo norma ASHRAE 32 

T1 (°C) 
Sucção do 

compressor 

T5 (°C) 
Saída do 

condensador 

T8(°C) 
Saída do 

evaporador 

Tamb (°C) 
Ambiente onde se 

encontra o refrigerador 
32,2 32,2 32,2 32 

 

 De acordo com as diferenças nos valores apresentados na Tabela 3.2, pode-se 

considerar que, o modelo proposto para simulação do funcionamento de um refrigerador 

doméstico é uma ferramenta que apresenta uma aproximação aceitável à realidade, e, assim 

o mesmo será utilizado neste trabalho como base para simulações em que variações na 

massa de fluido refrigerante serão consideradas, ao longo da vida útil do refrigerador.  
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4- AVALIAÇÃO DOS FATORES DE DEGRADAÇÃO 

ENERGÉTICA E AMBIENTAL 

 

Para a determinação de um índice que traduza com maior fidelidade o impacto 

ambiental causado pelo funcionamento de um sistema de refrigeração doméstica, é 

importante se avaliar, de forma mais criteriosa, a influência das variáveis envolvidas neste 

cálculo, de forma a garantir que os valores a serem adotados na determinação deste 

indicador sejam os mais próximos possíveis da realidade.  

Assim, para uma avaliação mais coerente destas variáveis deve-se, 

preliminarmente, analisar melhor os seguintes fatores, pois eles influenciam no 

desempenho operacional do equipamento de refrigeração:  

a) o tipo do fluido refrigerante utilizado e suas características técnicas; 

b) o sistema de refrigeração e seu comportamento de acordo com o fluido utilizado; 

c) as possibilidades de fuga do fluido ao longo da vida útil de funcionamento do 

sistema; 

d) a vida útil do sistema, sob o ponto de vista sócio-econômico da região onde o 

mesmo se encontra; 

e) os dados climáticos anuais do local onde o sistema está instalado; 

f) o comportamento termodinâmico anual do sistema de refrigeração face às variações 

climáticas e a influência individual e conjunta dos seus componentes (compressor e 

trocadores de calor, por exemplo); 

g) a forma, preferencial, de geração da energia elétrica que abastece o sistema de 

refrigeração (hidrelétrica ou termoelétrica, por exemplo), na região onde o mesmo 

está instalado;     

h) a evolução do desgaste mecânico dos componentes e seu comportamento em 

função desta degradação.  

Com os dados acima, é possível reformular o cálculo tradicional do índice TEWI 

para um refrigerador doméstico, partindo do modelo básico apresentado no Capítulo 3, e 

incluindo na parcela indireta do cálculo deste índice, dada pela Equação 2.5, as variações 

no consumo energético do equipamento em função das reais condições de uso, 

considerando-se a degradação do funcionamento do compressor ao longo da sua vida útil, a 

possibilidade de redução da carga de fluido refrigerante devido a vazamentos, e, a redução 
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da eficiência do isolamento térmico do gabinete em função de sua deterioração com o 

tempo de uso. 

As influências de cada um dos fatores citados no parágrafo anterior, o qual se 

refere ao consumo energético do refrigerador doméstico, serão analisadas ao longo deste 

capítulo, assim como na determinação de um índice TEWI que os considere 

individualmente e em conjunto. Espera-se, deste modo, que este novo método de calcular o 

TEWI traduza melhor a influência do funcionamento dos refrigeradores domésticos no 

fenômeno do aquecimento global ao longo de uma vida útil considerada.  

 

4.1 – CARGA DE REFRIGERANTE E DESEMPENHO DO SISTEMA 

 

A quantidade de fluido refrigerante disponível em um circuito frigorígeno de um 

sistema de refrigeração por compressão de vapor pode impactar no desempenho deste 

sistema, no seu consumo e consequentemente no meio ambiente. O quanto este sistema é 

sensível à variação na carga de refrigerante, depende de alguns fatores como características 

construtivas do mesmo, temperatura, tipo de trocadores de calor e outros.  

Vários estudos mostram os efeitos da variação de carga do fluido refrigerante no 

desempenho de alguns sistemas de refrigeração e suas consequências no consumo 

energético. Grace et al (2004) realizaram uma investigação experimental sobre os efeitos 

da variação da carga de refrigerante em um sistema de ar condicionado doméstico,  

funcionando em regime permanente com uma carga nominal de 1,2 kg de fluido 

refrigerante, e concluíram que esta variação influencia sobremaneira o desempenho do 

mesmo. Os resultados obtidos neste estudo podem ser estendidos ao funcionamento de um 

refrigerador doméstico. 

De acordo com os resultados apresentados pelos autores, a capacidade de 

refrigeração do sistema reduz se a carga de gás for menor ou maior que a nominal da 

seguinte forma: 

a) para cargas de refrigerante situadas no intervalo entre 25% acima e 25% abaixo da 

nominal, a capacidade de refrigeração sofre uma variação insignificante podendo 

ser considerada como constante;  

b) para cargas abaixo de 75% da carga de projeto, a capacidade de refrigeração sofre 

uma redução drástica, chegando a 50% da capacidade nominal (a plena carga), 

quando a carga de fluido refrigerante no sistema corresponder a 50% do total;    
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c) para cargas acima de 125%, a redução da capacidade de refrigeração cai 

lentamente, atingindo um valor 7% abaixo da capacidade de referência para uma 

carga de refrigerante 40% acima da nominal 

    Em relação à pressão de sucção do compressor, o estudo mostra variações 

significativas para esta variável, da seguinte forma: 

a) para cargas de refrigerante menores até 25% da nominal a pressão de sucção 

aumenta lentamente, chegando a 2% do valor referencial, e abaixo de 75% da carga 

nominal esse acréscimo é mais acentuado, atingindo 10%  com a carga a 50% da 

nominal; 

b) para cargas maiores que a nominal, acontece uma redução na pressão de sucção que 

varia quase linearmente com o incremento do fluido refrigerante, atingindo valores 

de 5% de redução para carga de fluido 25% acima da nominal, e 9% para carga 

extra de 40% de fluido. 

 Na baixa carga, a vazão mássica de refrigerante no evaporador é menor, e como 

resultado reduz-se a capacidade de refrigeração no mesmo, o que acarreta o aumento nas 

temperaturas de evaporação e na pressão de sucção. 

 Outra variável importante no sistema de refrigeração e que, de acordo com Grace 

et al (2004), sofre alterações com variações da carga de refrigerante é a pressão de 

descarga, e a mesma acontece do seguinte modo: 

a) para cargas de refrigerante entre 25% acima e abaixo da nominal, a pressão de 

descarga sofre uma variação insignificante, podendo ser considerada como 

constante;  

b) para cargas abaixo de 75% da nominal, a pressão de descarga reduz lentamente, e 

acima de 125% da nominal, esta pressão cresce exponencialmente com a carga 

adicional de fluido refrigerante. 

 Quando o nível de carga de refrigerante é baixo, a pressão de descarga é menor, 

devido à baixa vazão mássica do fluido no condensador e baixa rejeição de calor no 

mesmo. No caso de carga elevada, a pressão aumenta devido ao acréscimo de refrigerante 

líquido estocado no condensador.  

Em relação ao consumo de energia pelo compressor, fator mais importante deste 

estudo, os resultados apontam para uma ligeira redução no mesmo para uma carga de 

refrigerante abaixo da nominal e para um aumento considerável no consumo para uma 

carga acima da nominal, conforme Figura 4.1. Este fenômeno ocorre devido à variações 
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nas vazões mássicas, temperaturas e pressões no evaporador e condensador que indicam 

trocas de calor inadequadas nestes componentes. 

 Outro fator de grande importância, é o coeficiente de desempenho do compressor, 

COP, que também sofre influências da carga de refrigerante, diminuindo 

consideravelmente para baixa quantidade de fluido e com redução menos acentuada para 

cargas maiores que a nominal, conforme Figura 4.2. 

 

 

Figura 4.1 – Variação no consumo do compressor com a carga de refrigerante 
Fonte: Grace et al (2004) 

 

 

Figura 4.2 – Variação do COP com a carga de refrigerante 
Fonte: Grace et al (2004) 
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 Em outro estudo, Calm (2002) mostrou a influência da variação de carga em um 

resfriador de liquido ( chiller), onde observa-se, na Figura 4.3, que a redução na eficiência 

do sistema é mais pronunciada a partir de 20% a menos da carga de fluido refrigerante. Em 

se tratando de sistemas menores, como o de um refrigerador doméstico, o autor afirma que 

a sensibilidade a esta variação de carga é mais acentuada.      

 

 
Figura 4.3 – Impacto da variação de carga de refrigerante na eficiência de um chiller 

Fonte: Calm (2002) 
 

Pode ser dito então que, a variação da carga de fluido refrigerante afeta o 

desempenho de um sistema de refrigeração, uma vez que o balanço termodinâmico deste 

sistema é alterado em função das novas quantidades de fluido no evaporador e 

condensador, que alteram as trocas térmicas nestes componentes. 

Como mostrado na Figura 4.4, Vjacheslav et at (2000) estudaram a influência das 

variações de carga de fluido refrigerante no comportamento de um sistema de refrigeração 

por compressão de vapor e inicialmente concluíram que, uma massa de fluido refrigerante 

M1 muito pequena resulta em um ciclo “triangular” e nenhuma capacidade de resfriamento. 

À medida que a carga aumenta para M2, o fluido sai do condensador na temperatura de 

condensação e entra no evaporador a uma temperatura mais baixa que no caso anterior, 

porém o ciclo ainda é insatisfatório, pois a capacidade de resfriamento é muito pequena. 

Com uma massa M3, maior que a do caso anterior, o fluido sai do condensador na região 

de saturação, a temperatura na entrada do evaporador será menor e o efeito de resfriamento 

aumenta, porém ainda não o suficiente para se considerar um ciclo utilizável. Ao atingir 

uma massa M4, o fluido sai líquido do condensador e no evaporador os valores de 

temperatura e pressão serão ideais. Nesta condição, a massa M4 é a massa mínima para se 

considerar um ciclo de refrigeração adequado, porém ainda instável, pois pequenas 
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variações na temperatura ambiente podem alterar os valores anteriores de pressão e 

temperatura no evaporador e condensador. Incrementando-se um pouco a massa no 

sistema, M5, o ciclo se torna mais estável e, neste caso, com maior garantia de saída de 

líquido no condensador e somente vapor no evaporador. A partir deste ponto, acréscimos 

de massa implicam nas condições citadas nos parágrafos anteriores que acarretam em 

perda de rendimento do ciclo, aumento do consumo energético pelo compressor e riscos de 

danos ao mesmo.        

 

 
Fig. 4.4 – Variação do ciclo de refrigeração em função da massa de refrigerante  

Fonte: Vjacheslav et al (2000)  
 

Dos resultados apresentados nos estudos acima, pode-se ainda afirmar que a 

variação na carga de refrigerante além de influenciar na eficiência de operação e no 

consumo de energia do sistema de refrigeração, ainda pode contribuir para o aumento dos 

custos de manutenção e eventuais falhas no mesmo. Assim, é importante saber como 

acontece a distribuição da carga de refrigerante em cada componente do sistema de 

refrigeração durante a operação do equipamento, e qual a influência destas parcelas no 

desempenho total do mesmo.      
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4.1.1 Cálculo da Carga de Refrigerante 

      

 Como forma de prever a carga de refrigerante em um sistema de refrigeração por 

compressão de vapor, especificamente em um refrigerador doméstico, pode-se assumir que 

a quantidade do fluido esteja distribuída ao longo deste sistema, conforme Figura 4.5. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4.5 – Distribuição da carga de fluido refrigerante no sistema de refrigeração 

  

Considerando-se a Figura 4.5, a massa total de fluido refrigerante no sistema pode 

ser definida como a somatória das parcelas de fluido nos estados de líquido e vapor, 

conforme a Equação 4.1.  

 

VAPORLIQREF MMM +=                                                          (4.1) 

 

 Como a densidade do fluido no estado líquido é bem superior à do estado de 

vapor, pode-se assumir que a massa total seja aproximadamente a de fluido líquido, de 

acordo com a Equação 4.2. 

 

LIQREF MM ≅                                                            (4.2) 

 

 A massa de refrigerante líquido, por sua vez, pode ser representada pelas 

quantidades de fluido distribuída no condensador, na linha entre o condensador e o 

dispositivo de expansão e entre este e o evaporador, no próprio evaporador e uma 

quantidade dissolvida no óleo lubrificante do compressor, conforme Equação 4.3.      

Refrigerante dissolvido no óleo 
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evaporador 

dispositivo 
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Qe 

Vapor superaquecido  

Fluido saturado  

Liquido sub-resfriado 

T4 T3 

T2 

T1 

T6 T5 
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CPEVLIQLINHALIQCDLIQLIQ MMMMM +++= ,,,                       (4.3) 

 

Considerando-se que em um refrigerador doméstico a massa de líquido na linha 

entre o evaporador e o dispositivo de expansão é pequena, por este último se tratar de um 

tubo de pequeno diâmetro interno e estar instalado imediatamente após a saída do 

condensador, pode-se, finalmente, afirmar pela Equação 4.4 que a massa de refrigerante 

total contida no sistema de refrigeração é equivalente à somatória da quantidade de 

refrigerante que se encontra no estado líquido, contido no condensador e no evaporador, e 

a dissolvida no óleo do compressor.  

 

      CPEVLIQCDLIQREF MMMM ++= ,,                                    (4.4) 

  

A quantidade de fluido refrigerante nos trocadores de calor (condensador e 

evaporador) encontra-se distribuída conforme a Figura 4.6, onde uma parcela significativa 

deste fluido circula em duas fases distintas.  

 

 

 

       

 

(a) 

 

 

 

 

 

(b) 

  Fig. 4.6 – Distribuição da massa de fluido refrigerante nos trocadores de calor 
(a) Condensador     (b) Evaporador   

 

Para determinar a massa de fluido em um trocador de calor, é necessário conhecer 

o comportamento termodinâmico deste fluido dentro do mesmo, ou seja, onde se localizam 

suas regiões bifásicas (de saturação) e monofásicas (superaquecida ou sub-resfriada). Se a 

região é de vapor superaquecido, então, a massa de fluido é desprezível, em função do seu 
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alto volume específico. No caso da região de líquido sub-resfriado, ocorre o inverso da 

região superaquecida, ou seja, baixo volume específico e assim deve-se considerar a massa 

de fluido contida ao longo de toda esta região.    

No caso de uma região monofásica em que o refrigerante esteja no estado líquido, 

a massa de fluido na mesma pode ser determinada pela relação entre sua densidade e o 

volume da região, conforme a Equação 4.5. 

 

monfliqREF VM ⋅= ρ                                                     (4.5) 

 

onde, 

MREF   Massa de fluido refrigerante na região monofásica  

liqρ      Densidade do fluido líquido na região monofásica  

Vmonf    Volume da região monofásica no trocador de calor  

      

A distribuição do fluido refrigerante na condição de saturação (região bifásica) 

pode adotar várias configurações geométricas, de acordo com sua vazão mássica, 

velocidade e densidade ao longo desta região do trocador de calor (Lima, 2008). 

Considerando o trocador de calor como um cilindro de comprimento equivalente, 

de diâmetro constante ao longo do fluxo e o fluido refrigerante escoando pelo mesmo em 

uma fase bifásica unidimensional e em regime permanente, em um determinado instante e 

posição deste tubo o fluido pode estar na fase de vapor e, no instante imediatamente 

seguinte estar na fase líquida ou vice-versa.  Considerando, ainda, que no mesmo instante 

em uma seção transversal deste tubo as fases de líquido e vapor coexistem, conforme 

Figura 4.7, a fração desta seção ocupada pelo vapor ou fração de vazio, vα , pode ser 

determinada pela relação entre a área transversal preenchida com gás, Av, pela área 

transversal total do tubo, At, conforme Equação 4.6. 

 

     
t

v

v
A

A
=α                                                               (4.6) 

 

 Neste caso, a fração volumétrica de líquido, lα , é então definida pela Equação 

4.7. 
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v  1 αα −=l                                                               (4.7) 

 

A quantidade de cada fase, líquida ou vapor, na região analisada depende da 

diferença da velocidade entre estas fases ou taxa de deslizamento, Si, definida como a 

relação entre a velocidade da fase gasosa, uv,i ,sobre a líquida, ul,i ,conforme Equação 4.8. 

 

     
il

iv

i
u

u
S

,

,=                                                               (4.8) 

Assim, se ao longo da região saturada o escoamento do fluido for tratado como 

homogêneo, ou seja, a velocidade da fase gasosa é igual a da líquida, a taxa de 

deslizamento é unitária, e no caso das velocidades das fases serem diferentes, ela pode ser 

maior ou menor do que 1. Para cada situação, as frações de vapor e líquido serão 

diferentes, conforme pode ser observado na Figura 4.7 (Poggi et al, 2007).   

 

 

Fig. 4.7 – Áreas de vapor e líquido na região bifásica de um trocador de calor   
(a) Velocidades iguais     (b) Velocidades diferentes    

Fonte: Poggi et al (2000) 
 

Para a determinação da massa total de refrigerante na região bifásica, as relações 

entre áreas de vapor e líquido devem ser encontradas ao longo de todo o comprimento da 

região saturada do trocador de calor, uma vez que a fração de vazio se altera ao longo deste 

percurso à medida que o fluido vai condensando ou evaporando. De acordo com Poggi et 

al (2000), considerando, viα , em uma i-ésima posição da região de saturação, tem-se a 

Equação 4.9.  

 



 53

i

iv

i

iv

vi
A

A

dV

dV ,, ==α                                                     (4.9) 

 

onde, 

dVi    Volume unitário na i-ésima posição da região bifásica  

dVv,i   Volume de vapor unitário na i-ésima posição da região bifásica   

Ai        Área  unitária da seção transversal na i-ésima posição da região bifásica   

Av,i    Área  unitária de vapor da seção transversal na i-ésima posição da região bifásica    

 

 Assim a massa, dMi , em um volume elementar na região bifásica é indicada na 

Equação 4.10. 

 

( )[ ] [ ] illivviilvivvii dVdVdM ⋅⋅+⋅=⋅⋅−+⋅= ραραραρα 1              (4.10) 

onde, 

�vi    Fração volumétrica de vapor na i-ésima posição da região bifásica   

�li    Fração volumétrica de líquido na i-ésima posição da região bifásica   

vρ  Densidade do vapor saturado   

lρ  Densidade do líquido saturado   

 

 Considerando o cálculo da massa para todo o volume, Vn, contido na região 

bifásica considerada, tem-se a Equação 4.11. 

 

    ( )[ ]∫ −+⋅=
V

lvvv dVM
0

1 ραρα                                          (4.11) 

 A equação acima pode ser reescrita, conforme a Equação 4.12. 

 

      [ ] nllvvn VM ⋅+⋅= ραρα                                                (4.12) 

onde, 

Mn  Massa total de fluido na região bifásica     

�v    Fração volumétrica de vapor na região bifásica ou fração de vazio   

�l    Fração volumétrica de líquido na região bifásica ou fração de umidade      

Vn   Volume da região bifásica considerada   
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 Na determinação da fração de vazio, �v, é comum relacioná-la com o título da 

substância na seção da região saturada, χi , conforme mostra a Equação 4.13.       

 

        

li

vi

i

i
i

vi

S
ρ
ρ

χ
χ

α
)1(

1

1
−

+
=                                                (4.13) 

 

A fração de vazio e a taxa de deslizamento podem ser determinadas por 

correlações diversas, classificadas de acordo com os parâmetros adotados nos cálculos. 

Segundo Rice (1987), essas correlações geralmente são classificadas em: homogêneas, as 

correlacionadas com taxas de deslizamento não unitárias como propostas por Hughmark 

(1962), Zivi (1964), Premoli et al (1970) e Chisholm (1973 ), as correlacionadas com o 

parâmetro de Lockhart-Martinelli (1949) como proposta por Tandon et al (1985) e outras 

dependentes do fluxo de massa e geometria do tubo. Em sua maioria, esses modelos foram 

desenvolvidos considerando um fluxo anular na região bifásica do trocador de calor, por 

ser um dos regimes predominantes nos evaporadores e condensadores (Schwentker, 2005).   

Dentre as correlações acima citadas, as mais utilizadas para as previsões de carga 

de refrigerante nas regiões bifásicas são a homogênea e a de Zivi (1964), por facilitarem o 

esforço computacional e por apresentarem resultados satisfatórios, segundo Lima (2008) e 

Xu & Clodic (1996). 

A correlação homogênea considera a mistura gás-líquido como um fluxo pseudo-

homogêneo ao longo da região bifásica, onde a velocidade média de escoamento do líquido 

é igual a do gás. Assim, o valor da razão de deslizamento Si=1 e tem-se a Equação 4.14. 
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No caso da correlação de Zivi (1964), é considerada a existência de uma 

velocidade relativa entre as fases líquida e gasosa, e assim, tem-se a Equação 4.15. 
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A correlação proposta por Chisholm (1973) também considera uma diferença 

entre as velocidades de escoamento do líquido e do vapor expressa pela Equação 4.16. 
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χ                                                   (4.16) 

 

A correlação de Lockhart-Martinelli (1949) pode ser expressa pela Equação 4.17, 

conforme coeficientes propostos por Butherworth (1975).   
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Na implementação do modelo aqui proposto, serão testadas todas as correlações 

acima apresentadas. Conhecidas as propriedades termodinâmicas do fluido na entrada da 

região bifásica do trocador, determina-se o título, χi , nesta região, calcula-se  a fração de 

vazio, a massa para um volume unitário, Mn, e em seguida, a partir de um incremento no 

título inicial, calcula-se a massa na região posterior e assim sucessivamente até o final da 

região saturada, conforme Equação 4.12.  

Ao final deste processo iterativo, a massa total de fluido refrigerante na região 

saturada do trocador de calor, Mref,sat , será o resultado da somatória das massas encontradas 

nas regiões unitárias da mesma, conforme Equação 4.18. 

 

n

n

satref MM
1

, Σ=                                                        (4.18) 

  

4.1.2 Massa de Refrigerante no Evaporador 

 

Para o cálculo da massa de refrigerante contida no evaporador durante a operação 

do sistema de refrigeração, deve-se determinar inicialmente os volumes das regiões 

bifásica e monofásica no mesmo. Desta forma, considerando o evaporador como um tubo 

cilíndrico de comprimento equivalente com duas regiões distintas, sendo uma bifásica e 



 56

outra monofásica conforme a Figura 4.6b, determina-se o volume e a área superficial 

interna de troca de calor na região bifásica do mesmo, a partir das Equações 4.19 e 4.20: 

 

( ) ev

sat

ev
ev

sat L
d

V ⋅
⋅

=
4

2

intπ
                                              (4.19) 

 

ev

sat

evev

sat LdA ⋅⋅= intπ                                                   (4.20) 

 

onde, 

ev

satV  Volume equivalente da região saturada do evaporador   

ev

satA  Área superficial interna da região saturada do evaporador    

evd int  Diâmetro interno do tubo do evaporador  

ev

satL   Comprimento equivalente da região saturada do evaporador    

   

Considerando a massa total de refrigerante no evaporador igual a massa contida 

na sua região bifásica, tem-se a Equação 4.21. 

 

[ ] ev

sat

ev

l

ev

l

ev

v

ev

v

ev

satev VMM ⋅⋅+⋅== ραρα                               (4.21) 

 

onde, 

Mev  Massa de fluido refrigerante no evaporador   

ev

satM  Massa de fluido na região saturada do evaporador  

ev

vα     Fração volumétrica de vapor na região saturada do evaporador   

ev

lα    Fração volumétrica de líquido na região saturada do evaporador   

ev

vρ , 
ev

lρ  Densidades do vapor e líquido saturado do evaporador, respectivamente  

Segundo os modelos para um refrigerador doméstico propostos por Reeves et al 

(1992) e Negrão et al (2008), e partindo do modelo para o trocador de calor definido no 

Capítulo 3 deste estudo, a  área de superfície da região superaquecida do evaporador pode 

ser relacionada à efetividade da troca de calor nesta região, de acordo com a Equação 4.22.  
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onde, 

evQsup      Quantidade de calor trocado na região superaquecida do evaporador   

ev

vrefC ,     Capacidade térmica do refrigerante na região superaquecida do evaporador  

evU sup     Coeficiente global de calor na região superaquecida do evaporador     

evAsup     Área superficial de troca térmica na região superaquecida do evaporador  

                                 

Sabendo-se a área superficial total de troca de calor do evaporador, em função de 

seus dados geométricos, como diâmetro interno e comprimento do tubo, deduz-se o valor 

da área de troca de calor da região bifásica de acordo com a Equação 4.23. 

 

   ev

evevev

sat

ev LdAAA ⋅⋅=+= intsup π                                           (4.23) 

 

onde, 

evA  Área equivalente de troca de calor do evaporador    

ev

satA  Área superficial de troca térmica na região saturada do evaporador    

evL   Comprimento equivalente total tubo do evaporador  

evd int    Diâmetro interno do tubo do evaporador  

 

 A quantidade total de calor trocada no evaporador é, de acordo com a Equação 

4.24, igual a: 

 

evev

sat

ev QQQ sup+=                                                     (4.24) 

 

onde, 

evQ   Calor total trocado no evaporador    

ev

satQ   Calor trocado na região saturada do evaporador 

evQsup   Calor trocado na região superaquecida do evaporador  
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 Para a determinação da quantidade de calor trocado na região saturada do 

evaporador, considerando um funcionamento em regime permanente e as Figuras 3.6b e 

4.6b, tem-se a Equação 4.25.  

 

         ( )6TTAUQ i

ev

sat

ev

sat

ev

sat −⋅⋅=                                            (4.25) 

 

onde, 

6T    Temperatura do fluido refrigerante na entrada do evaporador   

ev

satU     Coeficiente global de calor na região saturada do evaporador     

 

Pode-se, ainda, relacionar as quantidades de calor trocadas na região bifásica e 

monofásica do evaporador à vazão mássica de refrigerante no mesmo e às diferenças de 

entalpia na entrada e saída destas regiões, conforme as Equações 4.26 e 4.27, baseadas na 

Equação 3.9.  

( )67 hhmQ ref
ev

sat −⋅=
•

                                              (4.26) 

 

( )78sup hhmQ ref
ev −⋅=

•

                                              (4.27) 

 

onde, 

7h   Entalpia do vapor saturado no evaporador  

  

Uma vez encontrada a quantidade de calor trocado em cada região do evaporador e 

as áreas superficiais destas regiões, pode-se determinar o comprimento equivalente e o 

volume interno para a área saturada usando as Equações 4.19 e 4.20, e para a região 

superaquecida utilizando as Equações 4.28 e 4.29. 

 

( ) ev
ev

ev L
d

V sup

2

int
sup 4

⋅
⋅

=
π

                                             (4.28) 

 

evevev LdA supintsup ⋅⋅= π                                                   (4.29) 
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onde, 

evVsup  Volume equivalente da região saturada do evaporador   

evLsup   Comprimento equivalente da região saturada do evaporador    

 

 Definido o volume da região saturada do evaporador, as densidades do líquido e 

do gás e a fração de vazio, determina-se a massa total de refrigerante no evaporador 

aplicando-se as Equações 4.12, 4.18 e 4.21. 

                                        

4.1.3 Massa de Refrigerante no Condensador 

 

Para a determinação da massa de refrigerante no condensador, pode-se fazer uma 

analogia com o procedimento apresentado para o cálculo da massa no evaporador, 

considerando-se, agora, que a massa total neste trocador está distribuída em uma região de 

fluido saturado, uma de vapor superaquecido e outra de líquido sub-resfriado, conforme a 

Figura 3.6a.     

Assim como no evaporador, para o cálculo desta massa é necessário calcular as 

frações de vazio ao longo da região bifásica e os volumes das regiões, monofásica e 

bifásica, do condensador.  

Considerando o condensador como um tubo cilíndrico de comprimento 

equivalente com três regiões distintas, uma bifásica (fluido saturado) e duas monofásicas 

(vapor superaquecido e fluido resfriado), conforme a Figura 4.6a, e desprezando-se a 

massa contida na região superaquecida, devido a sua densidade do fluido nesta região, a 

massa total do refrigerante neste trocador de calor é definida conforme a Equação 4.30.  

 

cd

sub

cd

satcd MMM +=                                                  (4.30) 

 

onde, 

cdM    Massa total de fluido refrigerante no condensador   

cd

satM    Massa de fluido refrigerante na região saturada do condensador    

cd

subM    Massa de fluido refrigerante na região sub-resfriada do condensador    
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A massa de refrigerante na região sub-resfriada, onde o fluido encontra-se 

totalmente na fase líquida, pode ser calculada pela Equação 4.31. 

 

cd

sub

sub

liq

cd

sub VM ×= ρ                                                  (4.31) 

 

onde, 

sub

liqρ   Densidade do fluido líquido na região sub-resfriada do condensador    

cd

subV     Volume equivalente da região sub-resfriada do condensador    

 

O volume e a área superficial de troca de calor da região sub-resfriada do 

condensador podem ser determinados pelas Equações 4.32 e 4.33. 
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cd

sub

cdcd

sub LdA ⋅⋅= intπ                                                  (4.33) 

 

onde, 

cd

subA  Área superficial interna da região sub-resfriada do condensador   

cdd int  Diâmetro interno do tubo do condensador   

cd

subL   Comprimento equivalente da região sub-resfriada do condensador    

 

Como para o evaporador, relaciona-se a área superficial de troca de calor da 

região monofásica do condensador à efetividade do trocador nesta região. Assim, 

aplicando um balanço de energia na região sub-resfriada do condensador, determina-se a 

quantidade de calor trocado na mesma, conforme a Equação 4.34.  
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onde, 

cd

subQ     Quantidade de calor trocado na região sub-resfriada do condensador   
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cd

lrefC ,     Capacidade térmica do refrigerante na região sub-resfriada do condensador  

cd

subU      Coeficiente global de calor na região sub-resfriada do condensador     

cd

subA        Área superficial de troca térmica na região sub-resfriada do condensador  

 

Para a região de vapor superaquecido, a quantidade de calor trocado na mesma é 

dada pela Equação 4.35.  
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onde, 

cdQsup     Quantidade de calor trocado na região superaquecida do condensador   

cd

vrefC ,     Capacidade térmica do refrigerante na região superaquecida do condensador  

cdU sup      Coeficiente global de calor na região superaquecida do condensador     

cdAsup        Área superficial de troca térmica na região superaquecida do condensador  

 

Sabendo-se a área total de troca de calor do condensador, em função de seus 

dados geométricos, deduz-se o valor da área de troca de calor da região saturada de acordo 

com a Equação 4.36. 

 

cd

cdcd

sub

cd

sat

cdcd LdAAAA ⋅⋅=++= intsup π                                   (4.36) 

 

onde, 

cdL   Comprimento equivalente total do tubo do condensador  

 

Aplicando-se a Equação 4.21 para o condensador, a massa de refrigerante na 

região saturada do mesmo pode ser calculada pela Equação 4.37, que considera as frações 

volumétricas de vapor e de líquido ao longo desta região. 
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onde, 

cd

vα     Fração volumétrica de vapor na região saturada do condensador   

cd

lα    Fração volumétrica de líquido na região saturada do condensador  

cd

vρ  Densidade do vapor na região saturada do condensador   

cd

lρ  Densidade do líquido na região saturada do condensador 

cd

satV  Volume equivalente da região saturada do condensador    

 

O volume ocupado pela região bifásica do condensador é determinado pela 

Equação 4.38.  

 

( ) cd

sat

cd
cd

sat L
d

V ⋅
⋅

=
4

2

intπ
                                              (4.38) 

onde, 

cd

satL   Comprimento equivalente da região saturada do condensador    

 

 A quantidade de calor trocado na região saturada do condensador, considerando 

um funcionamento em regime permanente e as Figuras 3.6a e 4.6a, pode ser calculada pela 

Equação 4.39.  

 

     ( )amb

cd

sat

cd

sat

cd

sat TTAUQ −⋅⋅= 3                                             (4.39) 

 

onde, 

3T        Temperatura do fluido refrigerante na entrada da região saturada do condensador   

 

Pode-se ainda, segundo a Equação 3.9, relacionar as quantidades de calor trocadas 

nas regiões do condensador às diferenças de entalpia na entrada e saída destas regiões, 

conforme as Equações 4.40, 4.41 e 4.42.  

 

( )32sup hhmQ ref
cd −⋅=

•

                                              (4.40) 
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( )43 hhmQ ref
cd

sat −⋅=
•

                                              (4.41) 

 

( )54 hhmQ ref
cd

sub −⋅=
•

                                              (4.42) 

 

onde, 

2h   Entalpia do refrigerante na entrada do condensador    

3h   Entalpia do vapor saturado no condensador   

4h   Entalpia do líquido saturado no condensador  

5h   Entalpia do refrigerante na saída do condensador   

 

Definidos os volumes de cada região e as frações de vazio na região saturada, 

determina-se a massa total de refrigerante no condensador aplicando-se as Equações 4.12, 

4.18 e 4.21 e 4.31. 

De acordo com a Equação 4.4, uma variação na massa total de fluido refrigerante 

no sistema implicará em variações nas parcelas de fluido que entrarão no evaporador e no 

condensador e, por conseguinte, em alterações nas dimensões das regiões monofásicas e 

bifásicas dos mesmos. Essas alterações nas dimensões abrangidas pelas regiões distintas 

nos trocadores de calor afetam a quantidade de calor a ser trocado em cada uma destas 

regiões.  

Nesta situação, todo o ciclo termodinâmico do sistema de refrigeração será 

alterado, incluindo as características do fluido refrigerante na entrada do compressor, 

levando-o a um desempenho diferente do nominal que, consequentemente, irá influenciar 

no seu consumo energético e na sua vida útil. 

 

4.1.4 Massa de Refrigerante no Compressor 

 

Os fluidos refrigerantes e os óleos lubrificantes utilizados nos sistemas de 

refrigeração por compressão de vapor são miscíveis entre si e o quanto eles se misturam é 

determinado por um grau de solubilidade do refrigerante do óleo, σ. O valor desta 

solubilidade é influenciado pela pressão e temperatura a qual esta mistura esteja sujeita. 

Assim, um aumento na pressão provoca um aumento na solubilidade, ou seja, mais fluido 

refrigerante se mistura ao óleo. Para uma baixa pressão a solubilidade é reduzida, 



 64

ocorrendo um desprendimento do refrigerante da mistura e podendo até causar, 

dependendo das demais condições internas ao compressor, a formação de bolhas de gás e 

até mesmo de espuma dentro do compressor. Em relação à temperatura, o efeito da 

solubilidade do refrigerante no óleo é o inverso do que ocorre com a variação de pressão, 

ou seja, um aumento na temperatura causa uma redução na quantidade de refrigerante no 

óleo, conforme publicado por Silva (2004) e Ferreira (2006).   

Em sistemas que operam com fluido refrigerante HFC 134a, o óleo lubrificante 

recomendado é o Ester ISO10, um óleo sintético com características compatíveis com o 

refrigerante citado. 

Para a determinação da massa de refrigerante dissolvida no óleo do compressor, 

utiliza-se a Equação 4.43, onde a massa de óleo lubrificante, Mol, é fornecida pelo 

fabricante do compressor e a solubilidade, σ, é obtida pela curva de solubilidade entre os 

fluidos para a temperatura de operação.  

 

σ
σ
−

⋅=
1olCP MM                                                   (4.43) 

 

A temperatura de operação do óleo lubrificante depende das temperaturas de 

condensação e evaporação do sistema de refrigeração, pois são elas que determinam a 

razão de compressão e a carga de refrigerante que chega ao compressor. Como a condição 

do fluido na sucção do compressor é consequência direta da temperatura de evaporação, 

isto significa dizer que a carga de refrigerante no compressor pode ser, em grande parte, 

uma função desta temperatura (Corberán, 2008).   

 

4.1.5 Vazamento de Fluido Refrigerante  

 

O vazamento de fluidos refrigerantes em qualquer sistema de refrigeração é 

considerado como uma das maiores causas para o aumento do impacto ambiental 

produzidos por estes sistemas, em especial no aquecimento global A influência do 

vazamento pode ser direta, pelo ataque químico do fluido à atmosfera ou indireta, 

causando a degradação no desempenho do sistema e o aumento no seu consumo 

energético, conforme descrito no item 4.1. 

Apesar dos vazamentos de refrigerantes poderem ocorrer a qualquer momento da 

vida de um equipamento de refrigeração, ou seja, fabricação, instalação, operação, 
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manutenção ou descarte, é durante o período de operação que se registram as maiores 

incidências destes vazamentos. Neste caso, a taxa de vazamento pode ser afetada e 

aumentada por uma série de fatores como: vibrações, diferenças de pressões e 

temperaturas, falhas em conexões, acidentes durante intervenções e outros.  

A previsão anual da quantidade de fluido refrigerante que vaza de um sistema de 

refrigeração por compressão de vapor, principalmente de um refrigerador doméstico, é um 

desafio ainda não vencido pelos pesquisadores. Um ponto de partida para se estabelecer 

estas previsões pode ser o modelo proposto por Fontanive (2005), nele a pesquisadora 

apresenta equações para o cálculo da taxa de vazamento de um fluido em geral, de uma 

tubulação sob pressão para a atmosfera, tanto se o mesmo estiver no estado líquido ou 

gasoso, conforme Equações 4.44 e 4.45, respectivamente. 

 

( )eildhl PPCAM −⋅⋅⋅⋅=∆ ρ2                                         (4.44) 
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onde, 

lM∆   Massa de fluido, inicialmente no estado líquido, que vaza de uma de tubulação 

vM∆   Massa de fluido, inicialmente no estado gasoso, que vaza de uma de tubulação 

Ah      Área de abertura do orifício na tubulação 

Cd      Coeficiente de descarga 

Pi        Pressão interna do fluido na tubulação 

Pe       Pressão externa a tubulação 

lρ       Densidade do fluido no estado líquido  

gρ      Densidade do fluido no estado gasoso 

γ        Relação entre calores específicos  

 

No caso de equipamentos de refrigeração doméstica, a determinação de uma taxa 

anual de vazamento de refrigerante é uma tarefa árdua, uma vez que, em um mesmo 

instante no sistema se encontra fluido no estado líquido, gasoso e saturado, distribuído em 

dois níveis de pressões distintos e, o orifício por onde o fluido poderia escapar pode estar 
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localizado em qualquer um desses níveis de pressão, bem como poderia assumir inúmeras 

configurações geométricas.  

Além dos complicadores citados acima, o sistema sofre ainda a influência de 

vários outros fatores, internos ou externos ao equipamento, principalmente o fator 

comportamental do usuário. O exemplo é uma prática antiga, mas ainda utilizada por 

proprietários de refrigeradores domésticos não dotados de tecnologia de degelo automático 

do compartimento do congelador, que é a utilização de objetos pontiagudos para a retirada 

da camada de gelo deste compartimento, o que pode ocasionalmente causar furos no 

evaporador e gerar um vazamento do fluido refrigerante. 

Assim, poucos estudos mostram previsões anuais de vazamentos de fluido 

refrigerante em refrigeradores domésticos, e dentre eles destacam-se as taxas apresentadas 

na Tabela 4.1, segundo dados coletados em BNCR36 (2006) e no IPCC (2007).  

 

Tabela 4.1- Taxas de vazamentos de fluidos refrigerantes em refrigeração doméstica 

 
Tipo de Sistema 

Taxas anuais de vazamentos reportadas em estudos anteriores 
ETSU 
(1997) 

March 
(1998) 

Haydock et al 
(2003) 

IPCC 
(2007) 

Doméstico  2,5% 1% 0,3 – 0,7% 2- 3% 
         

Considerando-se o panorama apresentado sobre a determinação matemática de 

uma taxa de vazamento anual de fluido refrigerante em um sistema de refrigeração 

doméstica, que considere todos os fatores envolvidos no processo, seria necessário um 

esforço computacional muito grande para determiná-lo, o que não é o alvo principal deste 

estudo. Assim, sem prejuízo ao desenvolvimento deste trabalho, foi adotada a taxa de 

vazamento prevista pelo relatório do IPCC (2007), com um valor médio de 2,5% ao ano. 

Considerando-se uma expectativa de vida útil de 15 anos para os refrigeradores 

atualmente instalados nas residências brasileiras, um gráfico com a evolução na variação 

de carga de fluido para o equipamento modelado, com o passar dos anos de 

funcionamento, pode ser traçado conforme Figura 4.8. 
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Figura 4.8: Evolução da carga de refrigerante com o tempo de vida do 

      refrigerador, em função da taxa de vazamento de 2,5% a.a 

 

O gráfico acima considera uma evolução linear na taxa de vazamento, e leva em 

consideração os vazamentos ocasionados por motivos diversos, tais como: degradação de 

componentes, intervenções de manutenção e eventuais furos nos tubos do evaporador ou 

condensador. Observa-se que a carga obtida utilizando-se a correlação de Chisholm, na 

determinação da fração de vazio, é a que apresenta os valores mais aceitáveis e,  portanto 

será a correlação adotada como padrão neste trabalho.       

 

4.1.6   A Redução da Carga e o Comportamento do Sistema de Refrigeração  

 

Como já mencionado, em um sistema de refrigeração por compressão de vapor, 

para uma carga de fluido refrigerante diferente da carga nominal, o sistema terá 

comportamento termodinâmico diferente do inicialmente esperado com esta carga. Assim, 

ao se considerar a ocorrência de vazamento de fluido do sistema e a consequente 

diminuição na carga nominal, são esperadas uma redução na capacidade de refrigeração e 

um aumento no consumo energético do equipamento.      

Uma alteração esperada no sistema com a redução de carga de refrigerante é a 

variação nas pressões de evaporação e condensação, bem como nas temperaturas de saída 

do fluido nos trocadores de calor. 

Como forma de determinar o comportamento de um sistema de refrigeração por 

compressão de vapor, quando sujeito a um incremento de carga de fluido refrigerante, 
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Vjacheslav et al (2001) descreveu um método matemático para calcular a nova temperatura 

de condensação no mesmo. De acordo com os autores, considerando-se o condensador 

funcionando em regime permanente, que o acréscimo de carga de fluido no sistema se 

transfere integralmente para este trocador de calor e que a troca de calor no mesmo é 

constante, é possível determinar a temperatura de condensação após este incremento de 

carga, assumindo uma compensação na perda de área superficial de troca de calor, 

conforme a Equação 4.46.       

 

( ) ( )ambcdcdcdcd

cd TTAAUQ −⋅∆+⋅= '                                    (4.46) 

 

onde, 

Qcd   Calor trocado no condensador 

'
cdT    Temperatura de condensação após o incremento de carga de refrigerante 

cdA    Área nominal da superfície de troca de calor do condensador   

cdA∆   Área superficial de troca perdida após o incremento de carga 

Seguindo o raciocínio de Vjacheslav et al (2001), porém considerando uma 

redução na carga de fluido refrigerante e que, neste caso, ao invés de uma perda na área de 

troca de calor do condensador, tem-se um ganho na área de troca do evaporador, na região 

saturada, conforme Equação 4.47, pode-se determinar a nova temperatura de evaporação 

de acordo com a Equação 4.48.     

 

( ) ( )ievevevev

ev TTAAUQ −⋅∆+⋅= '                                         (4.47) 
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onde, 

Qev    Calor trocado no evaporador 

'
evT     Temperatura de evaporação após a redução na carga de refrigerante 

evT     Temperatura nominal de evaporação 

evA     Área nominal da superfície de troca de calor do evaporador   

evA∆   Área superficial de troca incrementada com a redução na carga 
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evM∆  Quantidade de carga de refrigerante reduzida no evaporador 

lsρ     Densidade do líquido saturado no evaporador, na condição de carga nominal 

evd     Diâmetro interno do tubo do evaporador 

 

 De acordo com as equações acima, conhecendo-se a condição anterior de 

funcionamento do sistema e a quantidade de carga que saiu do mesmo, é possível 

determinar suas novas características termodinâmicas e calcular seu consumo energético 

em função desta nova condição de funcionamento. Este processo é repetido ao longo da 

vida útil adotada para o equipamento. 

 Para a aplicação do processo iterativo acima, é essencial a determinação da 

variação de massa do fluido refrigerante no evaporador e, para isto, é necessário ainda 

saber como acontece a distribuição da massa total entre os trocadores de calor. Dmitriyev e 

Pisarenko (1984) sugeriram uma correlação simples para o cálculo da quantidade ideal de 

massa de refrigerante em um refrigerador doméstico, na qual os únicos parâmetros 

utilizados eram os volumes internos do evaporador e condensador, conforme Equação 

4.49. Eles conduziram o estudo em um refrigerador que utilizava o HCFC-22 como fluido 

refrigerante, e concluíram que a variação no COP era mais sensível a uma sobrecarga do 

que a uma sub-carga de fluido, e que a carga ideal era independente da temperatura 

ambiente.             

 

3862,041,0 −⋅+⋅= cdevREF VVM                                         (4.49) 

onde, 

Vev    Volume total do evaporador 

Vcd    Volume total do condensador 

 

 Partindo do princípio adotado por Dmitriyev e Pisarenko (1984) a Equação 4.4 

pode ser reescrita na indicação da Equação 4.50.  

 

REFCPREFEVREFCDREF MXMXMXM ⋅+⋅+⋅=                                (4.50) 

onde, 

XCD    fator multiplicador da massa total de refrigerante para o condensador  

XEV    fator multiplicador da massa total de refrigerante para o evaporador  

XCP    fator multiplicador da massa total de refrigerante para o compressor  
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 Os valores dos multiplicadores encontrados pela Equação 4.50 serão utilizados 

como constantes para a determinação da massa de refrigerante, distribuída nos trocadores 

de calor e compressor em cada iteração, considerando uma taxa de vazamento anual de 

fluido.  

A partir da nova massa de refrigerante no evaporador, deduz a quantidade de 

fluido que este trocador perdeu, evM∆ , em relação ao ano anterior, e aplicando-se as 

Equações 4.47 e 4.48 encontram-se a temperatura de evaporação e os demais dados 

termodinâmicos para caracterizar o sistema nesta situação. Importante ressaltar que, para a 

aplicação desta metodologia, considera-se o sistema funcionando em regime permanente, 

com a temperatura interna do gabinete e a temperatura ambiente invariáveis e a troca de 

calor no evaporador constante.    

 Os resultados obtidos empregando-se a metodologia apresentada estão inseridos 

na Tabela 4.2, onde o consumo energético do refrigerador é calculado em função da 

redução anual na massa de refrigerante, ao longo de sua vida útil, causada por vazamentos 

e fixada em 2,5% ao ano, conforme dados fornecidos pelo IPCC(2007). 

 

Tabela 4.2 – Consumo energético em função da redução de carga de refrigerante  
 

Ano Mref (kg) Wcp calculado (W) 
1 0,06415 382,6 
2 0,06276 382,7 
3 0,06137 382,8 
4 0,05998 382,8 
5 0,05859 382,9 
6 0,05719 382,9 
7 0,0558 382,9 
8 0,05441 383 
9 0,05302 383 
10 0,05163 383,1 
11 0,05023 383,1 
12 0,04884 383,2 
13 0,04745 383,2 
14 0,04606 383,2 
15 0,04466 383,2 

 
 Os dados apresentados na Tabela 4.2 retratam e ratificam os resultados de estudos 

anteriores a este que, apesar de terem sidos realizados em equipamentos diferentes do 

abordado neste trabalho, apontam para uma pequena alteração no desempenho do sistema 

de refrigeração quando sujeito a uma variação da carga de fluido refrigerante. 
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Assim, pode-se observar pelos dados obtidos que, conforme mostrado por Grace 

et al (2004) e em analogia à Figura 4.1, o consumo energético do equipamento de 

refrigeração sofre uma variação pequena quando a carga de fluido refrigerante é reduzida 

da nominal, mas que não deve ser desprezada e sim considerada, juntamente com outros 

fatores, quando se analisar o impacto da degradação temporal do equipamento no meio 

ambiente.   

   

4.2 DESGASTE NO COMPRESSOR 

 

A previsão do consumo de energia de um compressor de refrigeração é um fator 

chave para a determinação de seu impacto indireto no aquecimento global A grande 

maioria de artigos sobre o assunto assume que, em um sistema de refrigeração a eficiência 

do compressor é constante ao longo da sua vida útil, porém, em uma situação real o 

compressor está sujeito a um desgaste mecânico que, inevitavelmente, acarretará em uma 

diminuição contínua de seu desempenho ao longo dos anos de sua utilização (Nascimento 

et al, 2008). 

A análise do desempenho de um compressor busca estabelecer sua capacidade de 

vazão e consumo de energia associada ao trabalho de compressão, em função das 

condições de operação impostas ao mesmo. Sua capacidade de vazão é expressa por uma 

eficiência volumétrica, enquanto seu consumo de energia é caracterizado por uma 

eficiência isentrópica de compressão, conforme modelagem descrita no item 3.2.1 e 

Equação 4.51. 
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 onde, 

isocpW ,
&  Potência de compressão isentrópica   

realcpW ,
&  Potência de compressão real   

m&  Vazão mássica de refrigerante   

isocph ,∆  Trabalho específico de compressão ideal  

 

 O desgaste causado pelo tempo de uso do compressor conduz a um aumento 

gradativo das perdas e a uma degradação das suas eficiências volumétrica e isentrópica, 
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fazendo com que, nas mesmas condições de operação, o mesmo compressor consuma uma 

potência cada vez maior, conforme Figuras 4.9a e 4.9b.(Nascimento et al, 2008)    

 

 

(a) 

 

(b) 
 

Figura 4.9 – Influência do tempo de uso sobre o desempenho de um compressor: 
                 a) Eficiência Volumétrica       b) Potência de Compressão 

        Fonte: Nascimento et al (2008) 

 

Os gráficos acima mostram que, ao longo do tempo, as diminuições das 

eficiências volumétrica e isentrópica, causadas pelo desgaste mecânico se traduzem por 

modificações dos coeficientes angulares das curvas para estas eficiências, acarretando em 

aumento da potência real consumida pelo compressor.  

O desgaste mecânico nos compressores pode ocorrer devido ao desgaste de 

válvulas, sedes de válvulas e interface cilindro-pistão, bem como pela degradação das 

características do óleo lubrificante. Isso conduz a um aumento gradativo dos vazamentos 
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internos, de tal forma que, nas mesmas condições de operação, o compressor produzirá 

uma menor vazão de refrigerante, diminuindo a capacidade de refrigeração. Além disso, os 

vazamentos internos acarretam uma elevação adicional de temperatura do refrigerante 

aspirado pelo compressor, o que também reduz a vazão mássica efetiva de refrigerante. Em 

consequência, o consumo de energia aumentará continuamente ao longo do tempo, pois 

ciclos de operação mais longos serão necessários para atingir uma dada temperatura 

ajustada no termostato do refrigerador (Nascimento et al, 2008). 

 A modelagem da influência do desgaste de um compressor hermético no seu 

consumo energético, ainda é um desafio aos pesquisadores, e a literatura trata muito pouco 

sobre o assunto. Uma abordagem genérica do desgaste de um equipamento mecânico em 

função de seu tempo de uso pode ser baseada em uma curva de eficiência pelo tempo de 

vida útil deste equipamento, conforme Figura 4.10.   

 

 

 
 

Figura 4.10 – Comportamento da eficiência de um compressor com seu tempo de uso  
 

De acordo com a curva de eficiência acima, o equipamento parte seu 

funcionamento de uma eficiência nominal e após um período inicial de trabalho seus 

componentes mecânicos sofrem um desgaste natural, em que folgas e ajustes de fabricação 

são refeitos pela própria condição de uso do equipamento. Este período é conhecido como 

de amaciamento e é durante ele que o equipamento atinge sua máxima eficiência de 

funcionamento. Após um período trabalhando com eficiência satisfatória, o desgaste 

mecânico normal em qualquer equipamento, tende a se acentuar, levando-o a uma redução 

gradativa na sua eficiência de tal forma que em determinado instante ele atinja uma 

eficiência mínima, comprometendo a utilização deste equipamento. 

E max 

E inicial 

E min 

E f(t) 

amaciamento 

Tempo de vida (anos) 

Eficiência (%) 

T inical T 1 T final t 
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A determinação dos tempos em que ocorrem as diferentes etapas na degradação 

de um equipamento, é uma tarefa nada fácil, em função de uma série de fatores, tais como: 

condições de uso, periodicidade nas intervenções de manutenção, condições externas e 

outras que dependem de cada tipo de equipamento e sua utilização. 

No caso de compressores herméticos utilizados em refrigeradores domésticos, 

uma alternativa à falta de modelos matemáticos que relacionem o desgaste progressivo à 

variação no seu consumo energético, é a utilização de um gráfico apresentado por Cardoso 

(2008), que mostra um fator de degradação do equipamento em função da sua idade, 

conforme Figura 4.11. Este gráfico foi obtido, segundo o autor, a partir de dados 

fornecidos por fabricantes de refrigeradores domésticos no Brasil.   

    

 

Fig. 4.11 – Fator de degradação em função da idade do equipamento.  

Fonte: Cardoso (2008) 

 

 Segundo a figura acima, durante os cinco primeiros anos de funcionamento, a 

degradação no equipamento não é relevante e considera-se que o mesmo opere na condição 

nominal de projeto. Ainda, segundo este estudo, de 5 a 10 anos de funcionamento tem-se 

um período de degradação crescente que chega a incrementar o consumo energético em até 

20% ao final deste período. Por fim, de 10 a 15 anos esta degradação tende a aumentar 

mais ainda, chegando a um consumo 40% maior que o nominal 

 Considerando-se a aplicação do fator de degradação em função da idade do 

equipamento de refrigeração, mostrado na Figura 4.11, uma equação pode ser gerada pela 

regressão polinomial do gráfico apresentado nesta figura, conforme a Figura 4.12. 
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Fig. 4.12 – Regressão polinomial característica do desgaste do compressor  

 

Aplicando-se a equação obtida pela regressão polinomial acima, o consumo do 

refrigerador pode ser estimado ao longo do período de sua utilização, conforme dados 

apresentados na Tabela 4.3.  

 

     Tabela 4.3 – Consumo energético em função da degradação do compressor  

Ano Wcp  nominal (W) Wcp calculado (W) 
1 331,6 378,9 
2 331,6 377,8 
3 331,6 382,2 
4 331,6 389,8 
5 331,6 400,2 
6 331,6 413,3 
7 331,6 428,8 
8 331,6 446,6 
9 331,6 466,4 
10 331,6 488 
11 331,6 511,3 
12 331,6 536 
13 331,6 536 
14 331,6 561,9 
15 331,6 588,9 

 

 Para a obtenção dos valores de consumo do refrigerador utilizando o método 

acima, foram consideradas as seguintes hipóteses simplificadoras: 

a) o refrigerador opera em regime permanente; 

b) a temperatura interna do gabinete e a externa ao mesmo são constantes; 

c) não existe variação na carga de fluido refrigerante do sistema; 
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d) não se considera carga térmica de produtos inseridos no refrigerador e efeitos de 

infiltração de ar externo devido a aberturas da porta do gabinete.  

 

Comparando-se a curva mostrada na Figura 4.12 com os valores obtidos na Tabela 

4.3, pode-se concluir que a curva de eficiência mostrada na Figura 4.10 é válida neste caso 

da análise do desempenho do compressor em função de sua degradação temporal      

 

4.3 PERDA DE EFICIÊNCIA DO ISOLAMENTO 

 

O isolamento térmico, contido nas paredes que delimitam o gabinete de um 

refrigerador doméstico, é o responsável por dificultar as trocas de calor entre o ambiente 

interno e externo a este gabinete.     

Devido às suas excelentes propriedades isolantes, as espumas rígidas de 

Poliuretano Expandido (PU) são largamente utilizadas no preenchimento de cavidades 

como forma de promover o isolamento térmico de diversos eletrodomésticos, como 

geladeiras, refrigeradores, etc. Além das características isolantes, as espumas rígidas de PU 

são utilizadas no isolamento térmico de refrigeradores domésticos, devido a outras 

propriedades como: fluidez, que permite preencher cavidades complexas, baixo tempo de 

desmoldagem e excelente adesão a diferentes substratos. Os gabinetes e as portas das 

geladeiras e freezers são normalmente contruídos com a parte externa de metal pintado e a 

interna de material termoplástico como ABS (compolímero acrilonitrila / butadieno / 

estireno) ou HIPS (poliestireno de alto impacto), tendo a cavidade, entre as duas faces, 

preenchida com a espuma rígida de PU.  

 A espuma de PU é obtida basicamente através da reação de polimerização entre o 

poliol e o isocianato acompanhada pela reação de expansão química (entre o isocianato e a 

água) que produz CO2 expandindo a espuma, e pela expansão física proporcionada pelo 

agente de expansão. A baixa condutividade térmica das espumas rígidas de poliuretano 

(fator K) resulta da sua baixa densidade e da sua estrutura de células pequenas e fechadas, 

cheias com agentes de expansão auxiliares (AEAs) como os CFC's, CO2, HCFC's, 

pentanos, HFC's, etc. A condutividade térmica final de uma espuma é determinada em 

função das contribuições devidas à: convecção, radiação, condutividade térmica do gás e 

do polímero e densidade da espuma. Uma típica espuma rígida de PU, com densidade de 

32 kg/m3, consiste de 3% de polímero e 97% de gás (% em volume) retido nas células 
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fechadas da espuma, e a natureza química do PU tem pouca influência na condutividade 

térmica (Vilar, 2008). 

Espumas rígidas de PU quando expostas ao ar mostram um aumento na 

condutividade térmica, devido à permeabilidade das paredes celulares, que permitem a 

saída do AEA e a entrada do ar. Por exemplo, nas espumas fabricadas com gás carbônico 

usado como AEA, o gás carbônico formado durante a espumação, escapa mais 

rapidamente devido a sua alta solubilidade na estrutura da parede da célula fechada do PU 

e, esta propriedade tem influência no fator K da fase gasosa, e no perfil de variação da 

condutibilidade térmica da espuma com o tempo. A pressão dentro da célula pode cair a 

menos de 0,5 bar e pode ocorrer encolhimento da espuma. Após um período de dias ou 

semanas o ar difunde para o interior da célula, e neste estágio a pressão pode se tornar 

maior que a atmosférica (> 1,5 bar). Um efeito oposto pode ocorrer no teste de 

envelhecimento com vapor d'água, quando ocorre inchação da espuma devido ao aumento 

da pressão causado pela infusão do vapor d'água nas células (Vilar, 2008). 

Para a determinação da influência do isolamento térmico no desempenho do 

sistema de refrigeração, em se tratando de refrigerador doméstico, deve-se considerar a 

quantidade de calor, gabcondQ , , que flui através deste isolamento, por condução, para o 

interior do equipamento, de acordo com a Equação 4.52. 
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E
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Q
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−⋅⋅
=,                                           (4.52) 

onde, 

K     Condutividade térmica da espuma PU    

pA    Área do gabinete transversal ao fluxo de calor   

E     Espessura do isolamento     

 

 Considerando-se que a condutividade térmica do material de isolamento sofre 

uma degradação com o tempo (t) na forma de K= f(t), em função principalmente da fuga 

do AEA e entrada de vapor d’água em seu lugar,  pode-se afirmar que os valores obtidos 

pela Equação 4.49 serão maiores, com o passar dos anos de utilização do refrigerador.    

 A modelagem matemática da influência da variação temporal da capacidade de 

isolamento do gabinete do refrigerador no seu consumo, também é pouco retratada pelos 

pesquisadores, e dentre os trabalhos disponíveis destaca-se o desenvolvido por Johnson 
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(2004), em que ele apresenta um modelo gráfico que representa o aumento no consumo do 

refrigerador em função das condições do agente isolante do gabinete, conforme Figura 

4.13.        

 O gráfico apresentado na Figura 4.13 é resultado de um cruzamento de 

informações obtidas dos ensaios com isolamentos térmicos de refrigeradores domésticos, 

conduzidos por Johnson (2000) e Wilkes et al (1999). Da análise do gráfico obtido pelos 

autores, pode-se concluir que o efeito da degradação do isolamento sobre o consumo do 

refrigerador é mais acentuado até o 10° ano de vida útil do mesmo, e depois tende a se 

estabilizar. Este fenômeno ocorre em função da rápida migração do AEA para a atmosfera 

e sua substituição, na composição da espuma isolante, por vapor d’água e outros gases nos 

primeiros anos do equipamento.     

 
Fig. 4.13 – Influência da degradação do isolamento no consumo do refrigerador   

Fonte: modificado, Johnson (2004) 

 

 Assim como na determinação de uma equação que relaciona a degradação do 

compressor com o consumo energético do refrigerador, uma equação pode ser obtida, por 

regressão polinomial do gráfico mostrado na Figura 4.13, para relacionar a influência da 

degradação do isolamento do gabinete do refrigerador no consumo de energia do mesmo, 

em função do tempo de uso, conforme Figura 4.14. Neste caso, o AEA utilizado no 

refrigerador modelado é o ciclopentano. 
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Fig. 4.14 – Regressão polinomial característica da degradação do isolamento do gabinete                    

 

Da mesma forma aplicada para a obtenção do consumo do equipamento em 

função do desgaste do compressor, o consumo também pode ser obtido considerando-se 

uma degradação anual do isolamento térmico, dado pela aplicação da equação obtida pela 

regressão polinomial apresentada na Figura 4.14. Neste caso, os novos valores de consumo 

energético são apresentados na Tabela 4.4.  

 

     Tabela 4.4 – Consumo energético em função da degradação do isolamento térmico  

Ano Wcp  nominal (W) Wcp calculado (W) 
1 331,6 393,9 
2 331,6 413,7 
3 331,6 422 
4 331,6 429,4 
5 331,6 435,9 
6 331,6 441,5 
7 331,6 446,5 
8 331,6 450,4 
9 331,6 453,8 
10 331,6 456,6 
11 331,6 458,9 
12 331,6 460,6 
13 331,6 460,6 
14 331,6 462 
15 331,6 463 

  

Para a obtenção dos valores de consumo do refrigerador, utilizando o método 

acima, foram consideradas as mesmas hipóteses simplificadoras adotadas para o cálculo do 

consumo devido aos efeitos da degradação do compressor, porém neste caso não se 

considera estes efeitos.   
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4.4 FLUXOGRAMA DO MODELO PROPOSTO 

 

Considerando a metodologia descrita nos itens citados neste capítulo, um novo 

valor do índice TEWI para um sistema de refrigeração residencial pode ser obtido, 

mediante a inserção no seu cálculo de fatores relacionados à degradação temporal que afeta 

o desempenho deste sistema. A forma como estes fatores podem ser inseridos na 

determinação do TEWI está representado no fluxograma da Figura 4.15.         

 

 
Fig. 4.15 – Fluxograma para o cálculo do novo TEWI de um refrigerador doméstico    

            

4.5 RESULTADOS OBTIDOS COM A NOVA METODOLOGIA 

 

Aplicando a metodologia proposta neste trabalho, uma nova medida do impacto 

ambiental, causado pelo uso dos sistemas de refrigeração que funcionam pelo princípio da 

compressão de vapor, como os refrigeradores domésticos, pode ser determinada. 
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Assim, considerando-se inicialmente um sistema que possua um vazamento de 

fluido refrigerante intermitente, oriundo de causas diversas, e que ao longo de sua vida útil, 

aqui considerada em 15 anos, funcione sob as mesmas condições de temperatura, externa e 

interna e, submetido à mesma carga térmica de carregamento de produto desde o início de 

seu funcionamento até o final desta vida útil, apresentará uma quantidade de CO2 

equivalente liberado na atmosfera, traduzido pela evolução do índice TEWI, maior que a 

de um sistema equivalente e que não considera os efeitos da redução da massa de fluido 

refrigerante. A comparação entre os valores de TEWI para o equipamento no qual se 

considera a influência da redução de massa de fluido refrigerante e para o que não a 

considera, pode ser observada na Figura 4.16. 

 

 
Fig. 4.16 – Evolução do TEWI para um sistema com e sem vazamento de refrigerante     

 

 Os valores apresentados no gráfico, denominado TEWINovo da figura acima, foram 

obtidos a partir dos procedimentos apresentados no item 4.1 e dos valores da Tabela 4.2, 

simulados pelo programa desenvolvido no aplicativo EES.   

 Importante ressaltar que, na metodologia tradicional aplicada no cálculo do 

TEWI, apesar de se considerar uma taxa anual de vazamento do fluido refrigerante, os 

efeitos no funcionamento do equipamento devido a esta redução de carga não é 

computado, e tão somente o efeito da quantidade de fluido que atinge a atmosfera em 

função do seu índice GWP.    

Aplicando a mesma metodologia citada para a obtenção do gráfico da Figura 4.16, 

porém desconsiderando-se a influência no sistema do vazamento de fluido refrigerante, um 
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novo valor para o TEWI pode ser obtido, considerando-se agora que ao longo da vida útil 

de funcionamento deste sistema, o compressor do mesmo sofre um processo de degradação 

em função, principalmente, de desgastes causados por fatores já citados em capítulos 

anteriores, que se traduz em aumento no seu consumo energético e consequentemente no 

aumento do índice TEWI. Neste caso, os valores obtidos podem ser observados na Figura 

4.17, juntamente com os valores tradicionais do TEWI para este mesmo equipamento.       

 

 
Fig. 4.17 – Evolução do TEWI para um sistema com e sem degradação do compressor  

 

 Os valores apresentados no gráfico, denominado TEWINovo da figura acima, foram 

obtidos a partir dos procedimentos apresentados no item 4.2 e dos valores da Tabela 4.3. 

Analisando este gráfico pode-se observar que, após o quinto ano de 

funcionamento, em função da aceleração do desgaste do compressor, o consumo sofre uma 

variação maior e, assim, o TEWI aumenta significativamente em relação ao calculado pelo 

método tradicional, que considera um consumo nominal do compressor, geralmente igual 

ao indicado pelo fabricante do equipamento, ao longo de sua vida útil.   

 Ainda utilizando a mesma metodologia empregada na determinação dos valores 

do TEWI para os dois casos anteriores, um novo valor para o índice pode ser obtido 

quando se considerar somente os efeitos da degradação no isolamento térmico do gabinete 

no consumo energético do equipamento simulado. O resultado, neste caso, pode ser 

observado na Figura 4.18.   
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Fig. 4.18 – Evolução do TEWI para um sistema com e sem degradação do isolamento   

 

 Os valores apresentados no gráfico, denominado TEWINovo da figura acima, foram 

obtidos a partir dos procedimentos apresentados no item 4.3 e dos valores da Tabela 4.4.  

O efeito da degradação no isolamento do gabinete leva a um consumo maior do 

refrigerador, pois o equipamento terá que trabalhar mais tempo para retirar o excesso de 

carga térmica gerada pelo acréscimo no fluxo de transferência de calor por condução, 

devido aos fatores já citados no item 4.3.   

 Considerando um cenário mais realista em que, todos os três fatores acima sejam 

aplicados simultaneamente ao refrigerador simulado, pode ser determinado um índice 

TEWI que melhor retrate o funcionamento real deste refrigerador ao longo de sua vida útil 

e neste caso os novos valores do TEWI estão retratados na Figura 4.19. 

        

 
Fig. 4.19 – Evolução do TEWI para um sistema com e sem degradação total   



 84

Na Figura 4.19, a curva que representa o índice TEWI calculado pela metodologia 

aqui proposta, possui um comportamento bem diferente da curva do TEWI calculado pelo 

método tradicional, proposto por Fischer et al (1994), apresentando valores maiores para 

este índice com o passar dos anos, o que retrata o quanto os fatores apresentados neste 

trabalho, aplicados no cálculo do TEWI, influenciam o resultado final e a real contribuição 

deste tipo de equipamento ao aquecimento global do planeta. 
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5- AVALIAÇÃO DE METODOLOGIAS 

 

5.1 O PARQUE BRASILEIRO DE REFRIGERADORES E SEU CONSUMO  

 

 O refrigerador doméstico, considerado como um dos maiores consumidores de 

energia elétrica residencial é item obrigatório na composição dos lares mundo afora e 

principalmente no Brasil, onde o clima é predominantemente tropical e a necessidade de 

conservação de alimentos é imprescindível. A determinação da quantidade de 

refrigeradores presentes nos lares brasileiros não é tarefa fácil, devido às dimensões 

continentais do País e às diferenças regionais e sociais dentro do mesmo, assim como a 

determinação do tipo dos equipamentos mais utilizados pelos consumidores brasileiros. 

 Tomando-se por base estudos recentes sobre o parque de refrigeradores no Brasil, 

propostos por Cardoso e Nogueira (2008) , por Júnior (2005) e dados fornecidos pelo 

PNAD (2008), uma estimativa da quantidade de refrigeradores nas residências brasileiras e 

do consumo energético anual destes equipamentos nos últimos 15 anos e para os próximos 

5 anos pode ser traçada, conforme a Tabela 5.1. 

 

     Tabela 5.1 – Parque de refrigeradores no Brasil e seu consumo energético   

Ano Base N° de 
Residências 

(x 106) 

% de 
Refrigeradores 
nas Residências 

N° de 
Refrigeradores 

(x 106) 

Consumo 
Nominal 

(kWh/ano) 

Consumo  
Corrigido 
(kWh/ano) 

1995 39,65 80,40 31,88 540,9 351,6 
1996 40,25 81,0 32,60 534,1 347,2 
1997 40,80 81,50 33,25 527,7 343,0 
1998 41,43 81,90 33,9 521,8 339,2 
1999 42,05 82,90 35,23 515,2 334,9 
2000 42,70 83,20 35,52 509,5 331,2 
2001 43,34 85,10 36,88 495,8 322,3 
2002 44,0 86,70 38,15 477,8 310,6 
2003 44,65 87,30 38,9 433,4 281,7 
2004 45,40 89,55 40,65 425,2 276,4 
2005 46,05 90,81 41,82 416,0 270,4 
2006 46,70 92,07 43,0 395,2 256,8 
2007 47,33 93,33 44,17 374,4 243,4 
2008 47,97 94,59 45,37 353,6 229,8 
2009 48,60 95,84 46,57 332,8 216,3 
2010 49,21 97,10 47,78 318,0 206,7 
2011 49,81 98,36 49,0 311,6 202,5 
2012 50,41 99,62 49,58 305,3 198,5 
2013 50,98 100,88 51,38 298,8 194,2 
2014 51,56 102,40 52,80 292,8 190,2 
2015 52,12 104,65 54,52 286,0 185,9 
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 Na confecção da tabela acima foi considerada a existência de 4 pessoas e um 

refrigerador de gabinete único por residência, segundo Júnior (2005). A porcentagem de 

penetração de refrigeradores nas residências sofreu variações históricas ao longo do 

período considerado, e estas diferenças devem-se aos aspectos sociais, econômicos e 

políticos que afetaram a nação brasileira durante este tempo. 

 Para o período compreendido entre 2011 e 2015 foi feita uma previsão de 

consumo para o refrigerador padrão tomando-se por base o consumo do mesmo em 2010, 

segundo dados dos fabricantes, e uma estimativa de redução do consumo nominal em 10% 

ao longo destes 5 (cinco) anos, impulsionado pela etiquetagem obrigatória, realizada pelo 

PROCEL  para esta classe de equipamentos, e aplicações de novas tecnologias. 

 Em relação ao consumo padrão, do refrigerador adotado, foi considerada uma 

geladeira de uma porta e com capacidade média de 300 litros funcionando com compressor 

de capacidade fixa e na qual não se considera a influência de efeitos como abertura de 

portas e variações na carga térmica dos produtos introduzidos. Estes valores são 

apresentados em duas colunas, sendo que em uma o valor é nominal, tomando-se por base 

dados de ensaios dos fabricantes realizados em câmaras a 32°C, segundo a norma ISO 

7371/1995 incorporadas à norma NBR ISO/IEC 17025/2001, e em outra o valor é 

corrigido, segundo a Equação 5.1 proposta por Cardoso e Nogueira (2008), onde a 

temperatura média anual brasileira é considerada como 22,2°C, obtida pela ponderação da 

temperatura média de cada mesorregião geográfica brasileira (segundo dados do IBGE), 

calculada utilizando os dados meteorológicos coletados pelas plataformas do CPTEC/INPE 

e assumindo a população da mesorregião como fator de ponderação da posse de 

refrigeradores.        

 

               






 −
⋅=

27

5m
ec

T
CC                                                   (5.1) 

onde, 

Cc   Consumo unitário médio ajustado  

Ce   Consumo unitário médio   

Tm   Temperatura média anual brasileira ponderada pela população das regiões (22,2°C)   
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5.2  TEWI SEGUNDO O PARQUE BRASILEIRO DE REFRIGERADORES   

 

 A determinação de um índice TEWI, tendo por base o parque de refrigeradores 

instalados no Brasil, é importante para se ter noção do grau de contribuição brasileira no 

aquecimento global devido ao uso dos sistemas de refrigeração doméstica.  

O cálculo deste índice, pelo método tradicional, pode ser efetuado considerando-

se o consumo nominal ou o consumo corrigido pela temperatura, conforme apresentado na 

Tabela 5.1 e utilizando as Equações 2.3 a 2.5.  

Para fins comparativos um ano de referência deve ser considerado, e neste, o 

parque real de refrigeradores domésticos deve ser determinado, levando-se em conta as 

entradas de refrigeradores no mercado consumidor (vendas anuais) e as saídas 

(sucateamento), segundo o modelo proposto por Cardoso e Nogueira (2008), dadas pelas 

Equações 5.2 e 5.3.                  

 

               N
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                                                  (5.2) 

 

               171615 iiiN VVVN ⋅+⋅+⋅= ϕβψ                                (5.3) 

onde, 

Ni     Parque de refrigeradores no ano i  

Vi     Vendas de refrigeradores no ano de fabricação i  

NN     Sucateamento de refrigeradores no ano N  

Vi15 , Vi16 e Vi17 refere-se às vendas de refrigeradores, há 15, 16 e 17 anos respectivamente  

ψ, ß, φ   Coeficientes de sucateamento, respectivamente 0,5; 0,4 e 0,1 

O resultado da evolução do parque de refrigeradores no Brasil, considerando a 

metodologia desenvolvida por Cardoso e Nogueira (2008) e tendo o ano de 2005 como 

base, pode ser visto na Figura 5.1.   
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Fig. 5.1 – Evolução do parque de refrigeradores no Brasil 

Fonte: Cardoso e Nogueira (2008) 
 

 Considerando os dados apresentados na Tabela 5.1 e na Figura 5.1, um valor para 

o TEWI acumulado, de 1990 até 2005, e representativo do parque de refrigeradores 

brasileiros, pode ser determinado. Para a determinação deste valor, adotou-se inicialmente 

um refrigerador padrão, conforme já descrito nos capítulos anteriores, a condição de 

temperatura externa igual 32°C e a vida útil conforme o ano base de entrada do 

refrigerador no mercado consumidor até 2005, a partir do ano de 1990.  

Uma consideração também importante e que garante maior veracidade ao valor 

encontrado, é a de que os equipamentos fabricados a partir do ano de 2001 já deviam vir 

equipados com fluido refrigerante alternativo ao CFC-12, conforme Artigo 2 da Resolução 

CONAMA N°267 de 14/09/2000, transcrito abaixo: 

 

“Art. 2 :  Fica proibida, a partir de 1º de janeiro de 2001, em todo o território nacional, a 

utilização das substâncias controladas constantes dos anexos A e B do  Protocolo de 

Montreal nos sistemas, equipamentos, instalações e produtos novos,  nacionais ou 

importados: 

I - refrigeradores e congeladores  domésticos; 

II - todos os demais equipamentos e sistemas de refrigeração; 

III - espuma rígida e semi-rígida (flexível e moldada/pele integral); e 

IV - todos os usos como esterilizantes.  

Parágrafo único. Para fins desta Resolução, entende-se como “novos”, os produtos, o 

 e neste artigo, produzidos sistemas, equipamentos e instalações, discriminados no art. 1 
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e/ou instalados a partir de 1º de janeiro de 2001.” 

 

Atendendo a resolução acima citada, adotou-se o fluido refrigerante HCFC-134a 

como o padrão utilizado nos equipamentos de refrigeração doméstica, que entraram no 

mercado a partir de 2001, enquanto o refrigerante CFC-12 era utilizado nos equipamentos 

produzidos nos anos anteriores a este. Os resultados obtidos, utilizando a metodologia 

tradicional para o cálculo do TEWI e a proposta por este trabalho, aqui denominada 

TEWILaAr, que considera as degradações temporais no desempenho do refrigerador, podem 

ser vistos na Tabela 5.2. 

 

     Tabela 5.2 – TEWI total em função do parque de refrigeradores no Brasil em 2005   

Ano de 
Entrada 

No Mercado 

Consumo   
Nominal 

(kWh/ano) 

Tempo de Utilização 
Considerado 

(anos) 

N° de 
Refrigeradores 

em 2005 
(x 103) 

TEWI 
Tradicional 

(tCO2) 
(x 103) 

TEWI 
LaAr 
(tCO2) 
(x 103) 

1990 755,8 16 1.350 10.918,97 24.284,01 
1991 746,8 15 1.950 14.614,98 31.005,0 
1992 741,1 14 1.350 9.373,50 18.945,66 
1993 735,2 13 1.600 10.236,05 19.682,85 
1994 853,1 12 2.700 18.427,58 33.760,76 
1995 540,9 11 3.150 12.675,75 21.934,60 
1996 534,1 10 4.300 15.540,31 25.563,95 
1997 527,7 09 3.800 12.217,70 19.117,08 
1998 521,8 08 3.000 8.481,78 12.641,53 
1999 515,2 07 3.100 7.575,85 10.773,47 
2000 509,5 06 3.150 6.528,30 8.890,63 
2001 495,8 05 4.000 6.488,95 8.798,90 
2002 477,8 04 3.500 4.378,46 5.737,06 
2003 433,4 03 3.600 3.065,98 3.905,33 
2004 425,2 02 4.950 2.757,72 3.427,40 
2005 416,0 01 4.500 1.226,60 1.497,13 

TEWI TOTAL ACUMULADO EM 2005 144.508,47 249.965,39 
 

 Conforme as diferenças entre os valores totais acima retratados, pode-se observar 

a importância em considerar os efeitos da degradação sofrida pelo refrigerador ao longo do 

seu período de utilização, que se reflete em prejuízos financeiros e ambientais. 

 

5.3  A SUBSTITUIÇÃO DOS REFRIGERADORES E O IMPACTO AMBIENTAL   

 

O incremento no consumo de energia elétrica no Brasil nos últimos anos, devido 

às alterações políticas e sociais que implicaram no aumento da utilização de bens de 

consumo pela população brasileira, principalmente de eletrodomésticos, e 

consequentemente, no aumento da atividade industrial, gerou a necessidade de 
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investimentos em novas formas de produção e distribuição desta energia para tentar suprir 

o mercado e evitar transtornos, como os causados pelo fenômeno denominado Apagão, 

entre os anos de 2000 e 2001. 

Diante desta necessidade, e limitado pelas questões políticas, econômicas e 

ambientais, o Governo brasileiro incentivou diversas ações para aumento da eficiência 

energética no País, com leis e programas especiais para uso e conservação da energia 

elétrica. Um bom exemplo seria a etiquetagem energética de eletrodomésticos, que apesar 

de ter sido criada em 1993 pelo PROCEL como um programa voluntário de busca da 

eficiência energética, somente nos últimos anos se mostrou mais eficiente, devido à maior 

conscientização da população e à disputa de mercado entre fabricantes.  

Esta medida obrigou as empresas fabricantes destes produtos investirem em 

tecnologias mais avançadas na produção dos mesmos, bem como na própria melhoria da 

eficiência energética destes produtos. Como exemplo observa-se a redução no consumo 

energético dos refrigeradores domésticos de capacidades volumétricas equivalentes, 

produzidos entre os anos de 1990 e 2005, conforme mostrado na Tabela 5.2. 

Outras leis, que também foram criadas com o intuito de aumentar a eficiência 

energética, somente agora começam a surtir efeitos mais significativos e como exemplo 

cita-se a lei n 10.295/2005 que dispõe sobre o estabelecimento de níveis máximos de 

consumo específico de energia ou mínimos de eficiência energética, de máquinas e 

aparelhos consumidores de energia fabricados ou comercializados no País. A 

regulamentação desta lei se deu através da promulgação do decreto n  4.059, de 2001, que 

também criou o Comitê Gestor de Indicadores e Níveis de Eficiência Energética – CGIEE 

coordenado pelo Ministério de Minas e Energia – MME (Junior, 2005).  

O CGIEE é formado por membros de vários outros órgãos como, a Agência 

Nacional de Energia Elétrica – ANEEL, a Agência Nacional do Petróleo – ANP, o Instituto 

Nacional de Metrologia, Normalização e Qualidade Industrial – INMETRO e as secretarias 

executivas do Programa Nacional de Conservação de Energia Elétrica – PROCEL e do 

Programa Nacional de Racionalização do Uso de Derivados de Petróleo e do Gás Natural – 

CONPET, e segundo Junior (2005), suas principais atribuições são: 

a) desenvolver um cronograma e um plano de trabalho visando uma melhor 

implementação e aplicação da lei de eficiência energética;  

b) fazer um programa de metas indicando quais aparelhos e equipamentos deverão se 

tornar mais eficientes energeticamente;  
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c) desenvolver regulamentações específicas para cada tipo de aparelho e equipamento 

consumidor de energia;  

d) acompanhar e avaliar sistematicamente o processo de regulamentação; 

e) propor um plano de fiscalização.  

Outra lei que incentiva ações de melhorias na eficiência energética é a Lei 

9.991/2000, que obriga as concessionárias de energia elétrica investir 0,5% do seu 

faturamento em pesquisa e desenvolvimento de ações neste sentido e mais recentemente a 

Resolução Normativa da ANEEL N° 176, de 28 de Novembro de 2005, que dispõe sobre a 

obrigatoriedade do investimento mínimo de 50% dos recursos alocados nos programas de 

eficiência energética das concessionárias em programas para as comunidades de baixa 

renda. 

Apesar de serem inúmeras as legislações pertinentes, a gestão e implantação de 

ações concretas que minimizem o impacto da demanda energética no País, e 

consequentemente o impacto ambiental, ainda é tímida e pouco eficiente.   

Considerando que cerca de 98% dos domicílios brasileiros possuem pelo menos 

um refrigerador, conforme Tabela 5.1, e que atualmente 30% destes equipamentos estão 

em serviço a mais de 10 anos, uma medida racional seria o incentivo à substituição, por 

novos equipamentos, de refrigeradores com idade superior a 10 anos de fabricação. Esta 

medida, considerando-se o consumo elevado dos refrigeradores mais antigos em relação 

aos mais novos, conforme Tabela 5.1, resultaria na redução da demanda energética no País, 

principalmente em horários de pico de consumo, bem como no impacto ambiental gerado 

pela utilização destes refrigeradores.  

 Segundo Jannuzzi (2007), vários fatores contribuem para que os refrigeradores 

domésticos sejam considerados equipamentos atrativos para programas de eficiência 

energética no Brasil, especialmente para a população de baixa renda:   

a) Grande participação dos refrigeradores no consumo residencial de eletricidade, 

principalmente nas regiões NE e N, devido às condições climáticas;   

b) alta disseminação desses equipamentos na população de baixa renda; 

c) grande parte dos domicílios de baixa renda possui refrigeradores com mais de 10 

anos de fabricação;   

d) O consumo de eletricidade deve ser maior nas residências de baixa renda uma vez 

que existe precariedade das instalações e consequentemente qualidade inadequada 

de energia e tensão, reduzindo o desempenho e a vida útil do equipamento. 
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Os fatores citados acima podem ser comprovados pela tabela apresentada na 

Tabela 5.3, que retrata a divisão geográfica e econômica dos refrigeradores no Brasil. 

 

Tabela 5.3 – Idade média dos refrigeradores no Brasil por região e faixa de renda  
Fonte: Jannuzzi (2007) 

 

 

 

Outro aspecto importante a observar na proposta de substituição de refrigeradores 

é a questão ambiental, onde se estaria promovendo a troca de equipamentos que ainda 

utilizam o CFC-12 como fluido refrigerante, por equipamentos com fluidos alternativos e 

menos agressivos ao ambiente, tais como o HC-600a e o HC290. Esta medida ainda estaria 

atendendo às deliberações dos Protocolos de Montreal e Kyoto. 

Como a produção de energia elétrica, pelos moldes tradicionais, sempre resultam 

em impactos ambientais, a substituição de refrigeradores de alto consumo energético por 

equipamentos mais econômicos geraria uma redução na atual demanda de energia elétrica. 

Desta forma, se estaria evitando, ou adiando, a construção de novas usinas hidrelétricas, 

que inundam regiões e desagregam populações, ou usinas termelétricas, que poluem 

diretamente o ar, a água e o solo. Por outro lado, esta medida ainda traria lucros ao Brasil 

com a comercialização dos créditos de carbono, por estar desenvolvendo um projeto de 

MDL com base em se evitar a construção destas novas usinas.  

 Como subsídio ao exposto acima, existe um potencial de conservação de energia 

elétrica no setor residencial de 28%, devido às tecnologias mais eficientes, segundo Júnior 

(2005), e um potencial de redução da demanda de eletricidade pelos refrigeradores da 

ordem de 22% do consumo total desses equipamentos, segundo Cardoso (2008). 

 Aplicando a metodologia proposta neste trabalho para o cálculo do TEWI, a 

redução na quantidade de CO2 equivalente liberada pela utilização dos refrigeradores 

domésticos no Brasil, considerando a substituição dos refrigeradores com mais de 10 anos 
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de fabricação por equipamentos novos, pode ser avaliada pelos resultados apresentados na 

Tabela 5.4. Neste caso, considerou-se que em 2005 todos os refrigeradores antigos, com 

mais de 10 anos de vida útil, tinham sido substituídos por refrigeradores novos produzidos 

naquele ano.  

 

Tabela 5.4 – TEWI em função da renovação dos refrigeradores no Brasil em 2005 

Ano de 
Entrada 

No 
Mercado 

Consumo   
Nominal 

(kWh/ano) 

Tempo de Utilização 
Considerado 

(anos) 

N° de 
Refrigeradores 

em 2005 
(x 103) 

TEWI 
Tradicional 

(tCO2) 
(x 103) 

TEWI 
LaAr 
(tCO2) 
(x 103) 

1990 755,8 15 1.350 10.236,52 22.766,26 
1991 746,8 14 1.950 13.640,65 28.938,0 
1992 741,1 13 1.350 8.703,96 17.592,40 
1993 735,2 12 1.600 9.448,65 18.168,79 
1994 853,1 11 2.700 16.891,95 30.947,36 
1995 540,9 10 3.150 11.523,41 19.940,54 
1996 534,1 10 4.300 15.540,31 25.563,95 
1997 527,7 09 3.800 12.217,70 19.117,08 
1998 521,8 08 3.000 8.481,78 12.641,53 
1999 515,2 07 3.100 7.575,85 10.773,47 
2000 509,5 06 3.150 6.528,30 8.890,63 
2001 495,8 05 4.000 6.488,95 8.557,70 
2002 477,8 04 3.500 4.378,46 5.568,22 
2003 433,4 03 3.600 3.065,98 3.775,08 
2004 425,2 02 4.950 2.757,72 3.307,98 
2005 416,0 01 16.600 1.226,60 1.442,86 

TEWI TOTAL ACUMULADO EM 2005 142.004,98 242.731,42 
 

 Diante do resultado final apresentado para o TEWI na Tabela 5.4 e considerando-

se o valor encontrado para o mesmo índice na Tabela 5.2, onde não se considerava a 

substituição de refrigeradores mais antigos, observa-se uma redução da ordem de 3% na 

quantidade de carbono equivalente emitido no meio ambiente logo no primeiro ano de 

utilização destes novos refrigeradores, que corresponde a 7.233,97 x 103 tCO2. 

 Neste cenário, a parcela predominante de redução na emissão equivalente de CO2 

seria devido ao efeito indireto do sistema de refrigeração, ou seja, devido à redução no 

consumo de energia elétrica pelos novos equipamentos. 

 Comparando-se os índices TEWI calculados segundo a metodologia tradicional e 

segundo a proposta por este trabalho, a redução na emissão equivalente de CO2 seria 

menor, segundo o TEWI tradicional. Esta diferença entre os valores obtidos pelos dois 

índices analisados aponta para a importância de se considerar os efeitos devidos às 

variações de desempenho dos equipamentos ao longo do tempo de sua utilização.       
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 Ainda, caso a substituição destes 12 milhões de refrigeradores acontecesse em 

2005, os indicadores mostrados na Tabela 5.5 poderiam servir de base para uma análise do 

impacto social, econômico e ambiental desta ação. 

 

Tabela 5.5 – Indicadores obtidos com a substituição de refrigeradores no Brasil  

Quantidade de CFC-12, recolhido e neutralizado 3.630 toneladas 

Economia anual de energia elétrica 4.356 GWh 

Quantidade de CO2 equivalente evitado anualmente  
(segundo índice TEWI LaAR ) 

7.233,97 x 103 tCO2 

Custo evitado na construção de novas usinas hidrelétricas R$1.714.772.890,00 

Valor arrecadado com a venda de créditos de carbono  R$144.679.400,00 

 

Os valores apresentados na Tabela 5.4 foram obtidos com base nos indicadores 

das tabelas 5.1 a 5.4, dados fornecidos por Leonelli (2008) e as seguintes relações: 

a) 0,3 kg de CFC-12 por refrigerador doméstico (de capacidade: 300 l); 

b) 8.500 kgCO2 por 1 kg de CFC-12 liberado na atmosfera; 

c) 0,65 kgCO2 por kWh de energia produzida por usina hidrelétrica; 

d) R$2.000.000,00 por MW de energia elétrica (para a construção de novas usinas); 

e) R$20,00 por tCO2 evitado no meio ambiente, segundo o mercado de MDL. 

Atualmente ainda é difícil fazer um balanço real dos resultados obtidos com as 

ações governamentais de substituição dos refrigeradores antigos, pois em um universo de 

aproximadamente 12 milhões de equipamentos passíveis de troca, menos de 30.000 

unidades foram substituídas até o presente momento. 
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6- CONCLUSÕES E PROPOSTAS 

 

Os sistemas de refrigeração, assim como inúmeros outros artifícios utilizados pelo 

homem para facilitar o seu modo de vida atual, têm contribuído com diversos benefícios ao 

mesmo, porém, o uso desenfreado e desordenado destas tecnologias também tem trazido 

preocupações à humanidade. Uma prova desta afirmação são as mudanças climáticas 

ocorridas no planeta nas últimas décadas, que têm gerado catástrofes naturais sem 

precedentes, e que estão associadas às atividades humanas, que geram resíduos de diversas 

naturezas e contribuem para agravá-las.  

Recentes descobertas sobre o clima terrestre, apresentadas por pesquisadores de 

várias partes do mundo, levaram os governos a ser unirem e estipularem normas de 

utilização de diversas tecnologias, com metas concretas de redução e não utilização de 

algumas delas. Como exemplo cita-se as reuniões de Montreal, no Canadá, e Kyoto, no 

Japão, que respectivamente culminaram na assinatura de tratados mundiais para redução 

das emissões de fluidos que degradam a camada de ozônio e que contribuem para o 

incremento do efeito estufa na Terra.  

Dentro deste contexto, os sistemas de refrigeração têm papel relevante, pois 

podem contribuir, tanto direta quanto indiretamente, para o agravamento da diminuição da 

camada de ozônio, bem como no aumento do aquecimento da superfície do planeta. 

Pensando nisto, o mercado busca soluções que reduzam o impacto da utilização dos 

sistemas de refrigeração no meio ambiente, em especial na redução das emissões de CO2 

equivalente, medidos por um índice característico denominado TEWI, que mede a 

contribuição direta e indireta da utilização destes sistemas ao aquecimento global. 

O índice TEWI, inicialmente desenvolvido com o intuito de avaliar o impacto 

ambiental causado pelos fluidos alternativos aos CFC, utilizado nos sistemas de 

refrigeração, se mostrou aceitável e foi rapidamente utilizado pelo mercado como 

indicador confiável da influência destes sistemas no aquecimento global. A forma de se 

calcular o TEWI não sofreu grandes alterações ao longo de quase duas décadas, porém a 

busca pela eficiência energética como forma de redução da influência do uso dos 

equipamentos, em geral, no aumento do efeito estufa, levantou uma questão crucial: teriam 

os equipamentos mais antigos o mesmo desempenho dos equipamentos novos? 

A resposta à questão acima desencadeou a necessidade deste estudo, na medida 

em que se observou que, com o passar dos anos de utilização vários fatores afetariam o 



 96

desempenho nominal dos equipamentos, resultando em um acréscimo no consumo 

energético inicialmente previsto pelos fabricantes destes. Como aumento no consumo de 

energia elétrica requer aumento no fornecimento desta, que por sua vez gera impacto no 

meio ambiente de acordo com sua forma de produção, é inevitável que a parcela indireta 

que compõe o cálculo do TEWI fosse redimensionada considerando-se os efeitos da 

degradação temporal dos componentes do sistema de refrigeração. 

Assim, para a determinação de um índice que retratasse com mais realismo a 

influência do tempo de uso ao aquecimento global, causado pelos refrigeradores 

domésticos, foi proposto neste trabalho a inserção da influência de fatores como: 

degradação no desempenho dos compressores, perda da eficiência no isolamento térmico 

do gabinete destes refrigeradores e efeitos do vazamento e consequente redução de fluido 

refrigerante no sistema, na determinação do consumo destes equipamentos ao longo de sua 

vida útil e assim apresentou-se uma nova forma de cálculo para o TEWI. 

Como parte da estratégia para a determinação do consumo energético de um 

refrigerador doméstico, foi desenvolvido neste trabalho um modelo matemático que simula 

o funcionamento deste equipamento. O modelo final é a composição da modelagem dos 

componentes básicos de um sistema de refrigeração por compressão de vapor e os 

resultados obtidos para o consumo de energia elétrica pelo compressor, com a simulação 

numérica, muito se aproximaram dos valores fornecidos pelo fabricante deste, com desvio 

médio de 5% e, portanto o modelo proposto pode ser considerado aceitável para utilização 

em outras simulações. 

Com o modelo básico pronto o desafio foi inserir no mesmo as degradações 

temporais causadas ao longo da vida útil de um refrigerador doméstico e, para tanto, foi 

desenvolvido uma modelagem que englobaria as influências da variação de massa do 

fluido refrigerante no sistema, a influência do desgaste e perda de desempenho do 

compressor e a perda de eficiência do isolamento térmico das paredes que compõe o 

gabinete deste equipamento, em seu consumo energético. 

A partir do modelo desenvolvido neste trabalho, utilizando a teoria da fração de 

vazio (void fraction), pode-se constatar que a variação de massa de refrigerante no sistema 

envolve a variação da quantidade de fluido presente em cada componente que o compõe, 

como no compressor e nos trocadores de calor e que essa redistribuição de carga do fluido 

no interior destes componentes influencia no desempenho do mesmo e, por consequência, 

no seu consumo. Em relação à redução da massa de fluido refrigerante, causada 

principalmente por vazamentos ao longo do sistema, observou-se pequena variação no 
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desempenho e consequente pequeno acréscimo no consumo energético do equipamento, 

conforme outros estudos apontaram. Este fator fez com que a variação no TEWI, calculado 

pela metodologia aqui proposta, sofresse um impacto pequeno em relação ao índice 

calculado pelo método tradicional. 

Importante ressaltar que o vazamento de fluido refrigerante, apesar da pouca 

influência na variação do consumo do refrigerador, tem papel fundamental na 

determinação do TEWI, uma vez que, também contribui para o cálculo da parcela direta 

deste índice. 

Em relação à influência do compressor no cálculo do TEWI para um refrigerador 

doméstico, este trabalho apresentou uma importante contribuição, uma vez que, em todos 

os trabalhos publicados anteriormente o valor para o consumo do equipamento era 

considerado constante ao longo de sua via útil, resultando em índices não condizentes com 

a realidade, pois o compressor sofre ao longo deste tempo desgastes que afetam seu 

desempenho e consumo. Face à escassez de publicações que indiquem uma relação entre 

desgaste e consumo para compressores herméticos utilizados em sistemas de refrigeração, 

adotou-se neste trabalho uma analogia às variações na curva de eficiência de um 

refrigerador doméstico ao longo de sua vida útil e os valores encontrados foram 

satisfatórios e mais próximos da condição real do equipamento. Assim, o novo valor 

calculado para o TEWI foi maior que o índice que não considerava essa degradação 

temporal no funcionamento do compressor. 

Assim como o compressor, o isolamento térmico das paredes do gabinete do 

refrigerador também influencia no consumo energético do equipamento, pois com o passar 

dos anos, o material isolante utilizado perde sua eficiência, devido à substituição do AEA 

pelo vapor d’água que modifica o coeficiente de condutibilidade térmica deste material, e 

consequentemente permite um maior fluxo de calor para o interior do gabinete, exigindo 

mais tempo de trabalho do compressor para se manter a mesma temperatura interna ao 

mesmo. A influência do tempo na degradação do isolamento, também é pouco explorada 

pelos pesquisadores e assim como para o compressor utilizou-se uma curva de eficiência 

temporal para o material isolante do refrigerador simulado. Os resultados obtidos mostram 

uma grande influência deste fator no consumo do refrigerador e o índice TEWI, por 

conseguinte, também aumentou em relação ao valor tradicional. 

Aplicando-se simultaneamente os fatores acima citados é que se consegue 

perceber o grau de influência do tempo de uso do equipamento no seu desempenho e 

principalmente o quanto o mesmo contribui para o incremento do fator estufa no planeta, 
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pois os valores finais para o TEWI, calculados conforme os critérios aqui sugeridos, 

indicam grandes diferenças em relação aos valores calculados segundo o método 

tradicionalmente apresentado na literatura. 

A importância deste trabalho se traduz nos valores para o índice TEWI, calculado 

segundo as duas metodologias, aplicado ao mercado de refrigeração doméstica no Brasil. 

Em um universo de aproximadamente 50 milhões de refrigeradores em funcionamento no 

País, os valores totais são significativos e indicam o grau de comprometimento do Brasil 

no aumento do aquecimento global do planeta. Esta parcela, que é muito grande, pode ser 

reduzida com medidas que diminuam o TEWI total devido ao universo de refrigeradores 

instalados no País, e entre elas a mais importante é a substituição de equipamentos antigos 

e obsoletos por novos, que trabalhem segundo uma tecnologia que privilegie a eficiência 

energética e a utilização de fluidos refrigerantes não agressores ao meio ambiente, como os 

fluidos naturais por exemplo. 

Importante destacar que medidas como a citada acima, além de se transformar em 

fonte de recursos ao Brasil, com a venda de créditos de carbono por apresentar um projeto 

de MDL, também colocariam o País em destaque mundial como um dos pioneiros na 

adoção de alternativas para mitigação dos efeitos causados ao meio ambiente pela 

utilização dos sistemas de refrigeração. 

Como sugestão para trabalhos futuros indica-se as seguintes alternativas: 

a) estudo do desempenho dos compressores utilizados em sistemas de refrigeração ao 

longo da sua vida útil; 

b) estudo do comportamento do isolamento térmico ao longo do período de utilização 

de um refrigerador doméstico, sob condições ambientais variáveis de 

funcionamento; 

c) simulação numérica das possibilidades de vazamento do fluido refrigerante em um 

sistema de refrigeração, sob condições adversas de funcionamento deste sistema; 

d) impacto no meio ambiente do descarte dos refrigeradores antigos, na situação de 

renovação do parque de refrigeradores no Brasil. 
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APÊNDICE A 

CARACTERÍSTICAS DO REFRIGERADOR MODELADO 

 

Características Gerais do Refrigerador  

•  Tipo: Gabinete único degelo manual  

•  Carga nominal de refrigerante: 80g de HFC-134a   

•  Temperatura de congelamento  : -6°C 

•  Temperatura do gabinete refrigerador : 5°C 

•  Tensão e frequência (nominais): 220-240V / 50-60Hz 

 

 

Condensador 

•  Tipo: arame-sobre-tubo  

•  Material do tubo e arames: aço  

•  Comprimento da serpentina (com a linha de descarga): 15,5 m  

•  Altura do condensador / comprimento dos arames: 1000 mm  

•  Largura do condensador: 500 mm  

•  Diâmetro interno do tubo  : 3,0 mm  

•  Diâmetro externo do tubo : 4,5 mm  

•  Raio de curvatura da serpentina: 2,5 mm  

•  Número de passes da serpentina: 21  

•  Diâmetro do arame: 1,0 mm  

•  Comprimento do arame: 1000 mm  

•  Espaçamento entre os arames: 10 mm   

•  Número de arames: 144 ( 72 de cada lado do tubo)  

 

 

Tubo Capilar-Linha de Sucção, Trocador de Calor  

•  Tipo: concêntrico  

•  Material: cobre  

•  Diâmetro externo do tubo capilar: 1,90 mm  

•  Diâmetro interno do tubo capilar: 0,63 mm  
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Evaporador  

•  Tipo: roll-bond  

•  Material: alumínio  

•  Comprimento equivalente da serpentina: 7,0 m  

•  Diâmetro interno: 7,9 mm  

•  Diâmetro externo: 8,0 mm  

 

Gabinete  

•  Volume interno do compartimento refrigerador : 268 litros  

•  Volume interno do compartimento congelador  : 30  litros 

•  Dimensões externas: 1500 mm (altura) x 600 mm (largura) x 500 mm (profundidade)  

• Dimensões internas do congelador: 200 mm (altura) x 480 mm (largura) x 2000 mm  

   (profundidade)  

• Dimensões internas do refrigerador: 1450 mm (altura) x 550 mm (largura) x 450 mm  

   (profundidade)  

•  Material do isolamento: poliuretano expandido com ciclo-isopentano  

•  Espessura do isolamento térmico : 25 mm   

•  Material do revestimento interno do gabinete : termoplástico   

•  Material do revestimento externo do gabinete : aço  
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APÊNDICE B 

CARACTERÍSTICAS DO COMPRESSOR MODELADO 

 

B.1 - Dados Gerais do Compressor 

•  Tipo: hermético alternativo  

•  Volume do cilindro: 3,77 cm3   

•  Diâmetro do pistão: 19,0 mm  

•  Curso do pistão: 6,65 mm  

•  Rotação do motor: 60,0 Hz  

•  Volume de óleo: 170 ml   

•  Tipo de óleo: Ester/ ISO10  

•  Temperatura de evaporação : -35°C a -10°C  

 

B.2- Dados de Ensaios do Compressor pelo Fabricante  

 

 
Figura B.1 – Ensaio do compressor segundo ASHRAE 32                    

Fonte: Embraco (www.embraco.com.br) 
 

 
Figura B.2 – Ensaio do compressor para diferentes temperaturas de evaporação e Tcd=55°C                    

Fonte: Embraco (www.embraco.com.br) 
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B.3- Determinação dos Coeficientes a e b da Equação 3.4 

 

 A partir dos dados obtidos de ensaios do compressor pelo fabricante, mostrados 

nas Figuras B.1 e B.2, e utilizando as Equações 3.2 e 3.4, os valores das constantes a e b 

podem ser determinados por regressão linear, segundo o gráfico de tendência mostrado na 

Figura B.3.      

 

 
Figura B.3 – Gráfico da eficiência volumétrica do compressor pela razão de compressão  

 

 

 Assim a Equação 3.4 pode ser reescrita na forma da Equação B.1. 

 

                                                   vη =0,8343 – 0,0136 . (Pc/Pe)                                       B.1 

 

 

B.4- Determinação dos Coeficientes c e d da Equação 3.5 

 

 Por analogia ao procedimento para obtenção das constantes da Equação 3.4, a 

partir dos dados mostrados na Figuras B.1 e B.2, e utilizando as Equações 3.3 e 3.5, os 

valores das constantes c e d podem ser determinados por regressão linear, segundo o 

gráfico de tendência mostrado na Figura B.4.      
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Figura B.4 – Gráfico da eficiência isentrópica do compressor pela razão de compressão   

 

 

 Assim a Equação 3.5 pode ser reescrita na forma da Equação B.2. 

 

                                                isoη = 0,5435 – 0,0072 . (Pc/Pe )                                        B.2 
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APÊNDICE C 

PROGRAMA DE SIMULAÇÃO DO REFRIGERADOR  
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