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RESUMO

 

O presente trabalho tem como finalidade a avaliação de uma metodologia de testes de 

caracterização de desempenho de compressores, de ar condicionado e refrigeradores. Essa 

metodologia visa reduzir o tempo para a realização de testes de desempenho e reduzir o 

consumo de energia para esse mesmo fim. Para a consolidação dessa metodologia, foi 

construída uma bancada didática e utilizado um modelo computacional, a fim de obter 

resultados que validem os obtidos aqueles experimentais. 

A bancada de testes tem configuração física diferente dos ciclos de compressão a vapor. Na 

bancada, o refrigerante é trabalhado apenas na região de vapor superaquecido. Para alcançar 

esse objetivo, a bancada é composta por um compressor seguido de um dispositivo de 

expansão e, posteriormente, um trocador de calor responsável pelo dessuperaquecimento do 

refrigerante. Uma segunda opção de montagem da bancada é a troca de posição entre o 

dispositivo de expansão e o trocador de calor, dessa forma o dessuperaquecimento do 

refrigerante é feito antes de sua expansão. Finalmente, a utilização da combinação entre a 

primeira e a segunda opção de montagem pode ser utilizada. Nesse caso, o refrigerante sofrerá 

um pequeno dessuperaquecimento seguido de uma expansão, voltando a ser dessuperaquecido 

após o dispositivo de expansão. Essa gama de opções é utilizada com a finalidade de ampliar 

a faixa de testes, já que cada configuração apresenta uma limitação específica. Para um 

refinamento ainda maior dos resultados uma câmara calorimétrica é montada ao redor do 

compressor. 

Os ensaios realizados na bancada mostraram que a metodologia apresenta resultados 

satisfatórios. A operação da bancada é simples e eficiente, fato comprovado pelos 85% dos 

ensaios realizados estarem dentro da faixa de operação do compressor e esses ensaios 

cobrirem 55% da área de operação do mesmo. A agilidade de alterações de condições de 

ensaio é notória, pois o tempo médio de alteração de condições de operação foi de 30 

minutos. Além disso, os resultados aproximaram-se dos dados indicados no catálogo do 

compressor testado. 

 

Palavras-chave: compressor, ar condicionado, refrigeração, teste de compressores, 

modelagem. 



ABSTRACT

 

The concern with the energy crisis worldwide, which is assessed a methodology for the 

characterization tests the performance of compressors, air conditioners and refrigerators. This 

approach aims to reduce the time for the testing of performance and reduce the consumption 

of energy to the same end. To consolidate this methodology, was built a didactic workbench, 

along with a computational model in order to obtain results that validate those obtained 

experimentally. 

The bench tests have different physical configuration of the steam cycles of compression. At 

the workbench, the refrigerant is working only in the region of steam overheated. To achieve 

this goal, the workbench is composed of a compressor followed by a device for expansion 

and, subsequently, a heat exchanger unoverheated responsible for the coolant. A second 

option for assembly of the stand is the exchange of position between the device and the 

expansion of the heat exchanger, so the unoverheated the coolant is done before its expansion. 

Finally, the use of the combination between the first and the second option of mounting can 

be used, so the coolant will suffer a small unoverheated followed by an expansion, returning 

to unoverheated after the device for expansion. This range of options is used for the purpose 

of broadening the range of tests, as each configuration provides a specific limitation. For an 

even greater refinement of the results calorimetric chamber mounted around the compressor. 

Tests conducted in workbench showed that the methodology gives satisfactory results. The 

operation of the stand is simple and efficient. This fact is evidenced by the 85% of the tests 

were within the range of operation of the compressor and these tests cover 55% of the area of 

operation of the same. The speed of change of a test is notorious because the average time for 

changes to conditions of operation was 30 minutes. In addition, the results are closer to the 

data listed in the catalog of compressor tested. 

 

 

Keywords: compressor, air conditional, refrigeration, test of compressors, modeling. 
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Vc Volume de espaço nocivo m³ 

Vs Volume varrido m³ 

V&  Vazão volumétrica m³/s 

v  Volume específico m³/kg 

W&  Potência específica kW 

Z Fator de correção 

Símbolos Gregos 

α Fator de perda 

μ  Viscosidade dinâmica N.s/m² 

η  Eficiência 

Δ  Diferença entre duas grandezas similares 
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γ  Coeficiente isentrópico 

ρ  Massa específica kg/m³ 

Grupos Adimensionais 

Nu Número de Nusselt 

Re Número de Reynolds 

Pr Número de Prandtl 

Subscritos 

amb Ambiente 

aux Auxiliar 

CAL Calorímetro 

cd Condensador 

cil Cilindro 

cp Compressor 

cu Cobre 

el Elétrica 

ev Evaporador 

eva Evaporador 

i Entrada 

in Interna 

iso Isentrópico 

LO Perda 

o Saída 

oil Óleo 

out Externo 

real Real 

ref Refrigerante 

sh Eixo 

tb Trocador bitubular 

v Volumétrico 

w Água 
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Sobrescritos 

• Variação temporal 

¯ Média 

Siglas 

ABNT Associação Brasileira de Normas Técnicas 

ASHRAE American Society of Heating, Ventilation and Air Conditioning, Inc 

BEN Balanço Energético Nacional 

CLP Controlador Lógico Programável 

COP Coeficiente de Performance 

Cf Fator de espaço nocivo 

pC  Calor específico kJ/kg.K 

ISO International Standardization Organization  

LMTD Diferença Média Logarítmica de Temperatura 

MME Ministério de Minas e Energia 

OPEP Organização dos países exportadores de petróleo 

PAT Saídas de ajuste de posição 

PIB Produto Interno Bruto 

PID Proporcional integral e derivativo 

PROCEL Programa Nacional de Conservação de Energia Elétrica 

PV Variável de processo 

RSP Variável de configuração remota 
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1 INTRODUÇÃO 

1.1 O TEMA EM ESTUDO E SUA RELEVÂNCIA 

Embora não constituam percepção geral das últimas gerações, os sistemas de refrigeração e ar 

condicionado são um avanço tecnológico recente, que proporcionaram uma revolução 

silenciosa no modo de vida da sociedade moderna. Diversos exemplos de impacto da 

refrigeração e climatização no cotidiano do ser humano podem ser citados, como o da 

conservação de alimentos, equipamentos eletrônicos que trabalham em ambientes 

condicionados a temperaturas constantes e o conforto térmico de ambientes. 

O principal componente responsável por esse resultado é o compressor, sendo o principal foco 

de estudos para o ciclo de compressão. Ele é o responsável pelo consumo de energia do ciclo 

de compressão a vapor. 

Historicamente, o desenvolvimento de sistemas de refrigeração e ar condicionado sofreu forte 

influência da evolução da indústria de geração e distribuição de energia elétrica. O 

crescimento populacional e o conseqüente crescimento na demanda por energia, resultaram 

em uma elevação no custo da energia. Esse fato desencadeou uma série de desafios aos 

engenheiros. Alternativas inovadoras para o aumento da eficiência e melhora do ciclo de 

compressão a vapor têm sido seriamente consideradas para minimizar os custos de consumo 

de energia elétrica. 

Atualmente 15,6% da energia consumida no mundo é elétrica. Esse valor fica atrás apenas do 

consumo de petróleo que é de 43,0% e de gás que é de 16,3%. Apesar do surgimento de novas 

formas de energia, a energia elétrica ainda é de grande importância para a humanidade. 

No Brasil, não houve grande preocupação com a matriz energética até 1981, pois desde a 

década de 60 o país nunca havia sido afetado por crises mundiais de energia. A crise mundial 

do petróleo dos anos 70, devido à política de exportações implantada pela Organização dos 

Países Exportadores de Petróleo (OPEP), não afetou gravemente o país, pois foi amenizada 

pelo grande potencial hidráulico e pela implantação do programa Pró-álcool em 1975. 

Em 1981, o Ministério de Minas e Energia (MME) formulou o Modelo Energético Brasileiro, 

um documento básico estabelecendo as estratégias de ação do governo. Esse documento 

destacava o aproveitamento hidráulico do Brasil para gerar energia. Como resultado, a 

participação da energia elétrica como fonte primária dentro do país saltou de 16%, em 1971, 

para 37,8%, em 1992 e a capacidade instalada de produção aumentou em 5 vezes no mesmo 
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período. Esse quadro culminou em uma grande dependência da energia elétrica, já que, 

segundo o Ministério de Minas e Energia, para o ano de 2003 o consumo da mesma é de 

16,3% ficando atrás apenas do consumo de petróleo, que é de 43,8% (BEN, 2004; PROCEL, 

2003). 

Todos os tipos de energia estão distribuídos da seguinte forma: Industrial 37,7%, Comercial 

2,8%, Público 1,8%, Residencial 11,6%, Energético 8,8%, Agropecuário 4,5%, Transportes 

26,2%. Os 16,3% que representam o consumo de energia elétrica estão distribuídos da 

seguinte forma: 46,9% na indústria, 22,3% no setor residencial, 14,1% no setor comercial e 

8,69% no setor público. Esse consumo de energia elétrica está distribuído pelo país da 

seguinte forma: Sudeste 54,8%, Sul 17%, Nordeste 15,6%, Centro-Oeste 7,4% e Norte 5,2%. 

Esse perfil levou o país a uma grande crise energética em 2001 e 2002, levando a queda ou 

falta de energia elétrica freqüentes e alguns "blecautes" de maior duração. 

A situação tende a se agravar devido ao baixo nível de investimento aplicado pelo governo no 

setor, apesar de o mesmo ter sancionado a lei N° 10.295, de 17 do outubro de 2001que dispõe 

sobre a Política Nacional de Conservação e Uso Racional de Energia. Observa-se que existe 

uma correlação entre o consumo de energia e o Produto Interno Bruto (PIB) de cada país. O 

Brasil ainda consome menos energia que países que possuem o mesmo PIB. Segundo o sítio 

Economia & Energia (2002) uma projeção para o crescimento do consumo de energia pelo 

setor residencial é representada pela fig. (1.1). 

 

 
Figura 1.1 – Projeção do consumo de energia elétrica para o setor residencial do Brasil (E&E, 2002) 
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A lei descrita acima apresenta aos fabricantes e importadores de máquinas e aparelhos 

consumidores de energia as medidas necessárias para que sejam obedecidos os níveis 

máximos de consumo de energia e mínimos de eficiência energética. 

Nesse contexto, o maior vilão de consumo de energia elétrica no setor residencial são os 

aparelhos de refrigeração e de ar condicionado, que representam 33% do consumo (PROCEL, 

2003). No setor comercial, 20% do consumo de energia elétrica devem-se aos aparelhos de ar 

condicionado (central e de janela). Em resumo 10,2% do consumo de energia elétrica total do 

país devem-se a aplicações de ar condicionado e refrigeração, nas quais o componente mais 

importante, do ponto de vista da conversão de energia em um ciclo de refrigeração, é o 

compressor. O esforço para redução de 1% no consumo de energia elétrica para os 

compressores representaria uma economia de 300 GWh, considerando que segundo o 

PROCEL, 2001, em 2000 no Brasil foram consumidos 300.000 GWh. 

O mercado desse componente no Brasil movimenta US$1,5 bilhões por ano, com crescimento 

de 3% ao ano. Os compressores herméticos, foco do presente trabalho, representam 37% 

desse montante (Vasconcelos, 1997). 

Assim, as metodologias de ensaio experimental de compressores de refrigeração constituem 

uma ferramenta essencial no desenvolvimento de sistemas mais eficientes. Tais metodologias 

de ensaio são descritas por normas internacionais como ISO-917 (ISO, 1989), ASHRAE 23-

1978R (ASHRAE, 1978), sendo também assunto de recentes trabalhos de pesquisa. 

1.2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA. 

1.2.1 Métodos de teste de compressores 

Pimenta (1998) propõe a construção de um calorímetro de fácil montagem, com dimensões e 

materiais adequados, para abrigar o compressor a ser testado. Esse deve ter o isolamento 

adequado em suas paredes, para minimizar as perdas para o ambiente, e um trocador de calor 

com circuito de água e ventilação forçada (fan-coil). A água de circulação absorve a maior 

parcela das perdas do compressor, mantendo constante a temperatura interna da câmara. 

Dessa forma, um balanço de energia deve ser feito em torno do calorímetro para a obtenção 

da vazão de refrigerante do sistema. 

Brochado (2003) e Joffily e Mundim (2004) baseados na proposta de Pimenta (1998) 

construíram uma bancada de testes a fim de obterem as curvas de desempenho de 

compressores de refrigeração e ar condicionado. O compressor foi colocado no interior de 
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uma câmara calorimétrica e através da realização de balanços de energia esses fatores de 

desempenho foram levantados. Em ambos os trabalhos, a bancada foi construída sobre um 

ciclo de compressão a vapor completo, sendo que Joffily e Mundim (2004) utilizaram uma 

percentagem da água de condensação para simular carga térmica de um ambiente. Dessa 

forma, balanços de energia poderiam ser feitos facilmente, tanto para o condensador como 

para o evaporador, já que os dois utilizavam água como fluido secundário, fluido esse que é 

mais fácil de ter a vazão medida, e eram devidamente isolados termicamente. 

A empresa E indicada no anexo A comercializa uma bancada para teste de compressores 

automotivos que utilizam refrigerantes R134a, R744 ou outros “blends” e que tenham 

capacidade de até 17 TR. Os testes propostos são baseados nas normas ASHRAE 23 e ISO 

917. A bancada é composta de um calorímetro, uma base para a fixação do compressor, um 

condensador a água, um medidor de vazão de Corioles e um evaporador com refrigerante 

secundário ou glicol. Com isso, os parâmetros considerados críticos pelo fabricante são 

controlados, proporcionando o funcionamento do compressor em condições extremas. Esses 

parâmetros são: velocidade do compressor, pressão de descarga, temperatura de 

subresfriamento, temperatura de superaquecimento e pressão de sucção. Além disso, a 

bancada oferece, em tempo real, o controle do fluxo de óleo no sistema. Dessa forma, a 

bancada fornece como resultado do teste o COP e a eficiência volumétrica através de um 

software feito em um código aberto. Esses resultados, segundo o fabricante, têm ±2% de 

acuracidade e ±1% de repetibilidade. 

1.2.2 Testes de compressores com ciclo de vapor superaquecido 

Testes de compressores utilizando a metodologia baseada na operação de um ciclo apenas na 

região de vapor superaquecido foram apresentados por Dirlea et al (1996), considerando uma 

análise inicial de um ciclo de refrigeração de pequeno porte, funcionando apenas na região de 

vapor superaquecido. No ciclo proposto, os principais componentes são: compressor, trocador 

de calor a água, válvula de expansão e reservatório de refrigerante. Os autores propuseram a 

utilização do trocador ora na linha de alta pressão ora na linha de baixa pressão. Na realização 

de um teste, três variáveis físicas devem ser fixadas: pressão, temperatura na sucção do 

compressor e pressão na descarga do compressor. Essas variáveis foram fixadas na bancada 

de teste através da temperatura ou vazão de água no trocador, abertura da válvula de expansão 

e variação da massa de refrigerante no sistema. Os autores se limitaram, porém, a poucos 

testes experimentais, apenas para demonstrar a viabilidade técnica do ciclo proposto. 
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Baseado no trabalho de Dirlea et al. (1996), Duarte et al. (2000) apresentaram uma 

implementação da metodologia de testes na região de vapor superaquecido (i.e., sem mudança 

de fase). Para isso uma bancada experimental foi montada com um compressor, seguido de 

um trocador de calor a água, uma válvula de expansão e um reservatório de refrigerante. 

Nesse ciclo, após ser realizada a compressão, o refrigerante a alta pressão passa por um 

trocador de calor que tem como finalidade, apenas, seu desuperaquecimento, ou seja, o 

refrigerante deixa o trocador ainda na forma de vapor e, por fim, tem sua pressão reduzida por 

um dispositivo de expansão. Durante a realização dos ensaios observou-se que a metodologia 

mostrou-se eficiente, pois permitiu obter: um menor consumo de energia, maior facilidade de 

controle e menor inércia térmica (período transiente reduzido na mudança de condição de 

operação). Por outro lado, existe uma limitação na temperatura da sucção do compressor 

devido ao risco da condensação do refrigerante na saída do trocador. 

Winandy et al. (2001) apresentaram um estudo focalizando somente o compressor, através de 

um modelo dependente de parâmetros obtidos por meio de testes experimentais. Para isso 

uma bancada foi construída com a finalidade de realizar esses testes segundo um ciclo 

inteiramente na região de vapor superaquecido, i.e., sem condensação ou evaporação. Os 

autores confirmaram as vantagens descritas em trabalhos prévios (Dirlea, 1996; Duarte, 

2000). A bancada foi montada com uma válvula de controle entre a entrada do trocador e a 

descarga do compressor. O inconveniente principal dessa configuração é que o limite mínimo 

da temperatura de sucção é imposto pela temperatura da água fria. Deve-se notar que no caso 

de uma configuração com um trocador na linha de alta pressão, o limite da temperatura está 

imposto pelo risco da condensação. O modelo tem como finalidade a identificação da taxa de 

fluxo mássico do refrigerante, a temperatura de exaustão, as várias transferências de calor no 

processo de compressão e as perdas de potência. Para tal, o modelo desenvolvido necessita de 

sete parâmetros: volume varrido pelo compressor, fator de espaço nocivo, dois parâmetros de 

estrangulamento para as válvulas do compressor e três coeficientes de transferência de calor. 

Para o cálculo da potência de eixo foram necessários dois parâmetros constantes para perdas 

de potência e um coeficiente de potência. Com a finalidade de analisar o desempenho do 

compressor em diferentes circunstâncias de operação, as eficiências isentrópica e volumétrica 

do compressor também foram computadas, juntamente com a queda de pressão e variação de 

temperatura do refrigerante ao passar pela área de estrangulamento da sucção e descarga do 

compressor. A análise experimental detalhada permitiu concluir que os principais processos 

que afetam a taxa de fluxo mássico que passa através do compressor são a re-expansão do 

volume nocivo, o aquecimento do refrigerante e o estrangulamento. 
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1.2.3 Modelagem e simulação de compressores 

Para o desenvolvimento do modelo matemático do compressor, publicações mais recentes 

foram consideradas. 

Quando um mínimo de informação sobre o compressor está disponível, uma forma mais 

adequada de simulá-lo é a partir de modelos semi-empíricos, baseados nos processos que 

governam a operação do compressor. Vazão mássica e consumo de potência são calculados a 

partir da teoria básica de compressores de deslocamento positivo, supondo-se a compressão 

politrópica. (Eastop e McConkey, 1978; Parise, 2004). 

Para a realização desses cálculos faz-se necessário o conhecimento de alguns parâmetros, 

como, por exemplo, a geometria básica do compressor, as condições de operação, os 

parâmetros empíricos e as eficiências mecânica e elétrica, para se obter o real consumo de 

energia. Além disso, o coeficiente volumétrico ainda pode ser desdobrado em outros 

parâmetros empíricos que quantifiquem perdas localizadas como queda de pressão nas 

válvulas (Parise, 2004) e perdas de gás nos selos e nos assentos das válvulas (Rodrigues, 

1991). 

O modelo de compressor de Domanski e Didion (1983) requer dados experimentais retirados 

em calorímetros apropriados. Através dos dados devem ser obtidos coeficientes de 

transferência de calor a fim de calcular cinco taxas de calor que ocorrem no compressor: entre 

o compressor e o ambiente, entre o lado interno da carcaça e o refrigerante, o calor que o 

refrigerante recebe na passagem pela câmara de sucção, entre o refrigerante no interior da 

carcaça e o que se encontra na tubulação de descarga. 

Lebrun at al (1995) desenvolveram uma modelagem para compressores baseada em 

processos, onde um superaquecimento de fluido refrigerante é considerado devido a perdas 

eletromecânicas antes da sucção do compressor. Assume-se que o superaquecimento ocorre à 

pressão constante, com isso, apenas uma elevação da entalpia na sucção ocorre. Nesse modelo 

três estrangulamentos foram considerados: na sucção do compressor, na exaustão do 

compressor e no interior do compressor. A teoria clássica sobre bocais foi utilizada para o 

cálculo da vazão mássica em relação à queda de pressão. 

Popovic e Shapiro (1995) desenvolveram um modelo de compressor alternativo baseado em 

princípios termodinâmicos e em pelo menos dois pontos de ensaio. Sua proposta é reduzir os 

parâmetros necessários para caracterizar o compressor e ainda possuir exatidão nos 

resultados. Para isso, propuseram um novo parâmetro, o coeficiente de perda de transferência 
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de calor, e através dele calcularam as demais taxas de transferência de calor que ocorrem no 

compressor. 

Silva (1995) propõe um modelo para compressores baseado em princípios físicos, ao invés de 

relações empíricas, que pode ser usado para fornecer informações sobre a performance de um 

sistema de ar condicionado. O modelo proposto está situado entre um modelo puramente 

dedutivo e um modelo puramente indutivo. O comportamento do compressor é descrito pelo 

esquema conceitual apresentado por Lebrun et al (1995). A queda de pressão nas válvulas, o 

vazamento interno e o aquecimento do refrigerante na entrada da carcaça do compressor 

devido a perdas eletromecânicas são levados em conta. Dessa forma o modelo não se restringe 

a um único compressor e utiliza parâmetros baseados em catálogos comerciais. 

Klein (1999) comparou dois modelos diferentes quando aplicados a um compressor hermético 

alternativo. Um dos modelos é totalmente empírico e requer aproximadamente 24 pontos de 

ensaios realizados em um calorímetro. Os parâmetros de interesse são correlacionados como 

função das temperaturas de evaporação e da condensação do corpo do compressor. O outro 

modelo é semi-empírico, calcula a vazão como função da eficiência volumétrica e do estado 

do refrigerante na sucção do compressor, mas também utiliza correlações do modelo 

empírico, requerendo os mesmos pontos de ensaio. Optou-se por trabalhar com o modelo 

semi-empírico. No seu trabalho, a proposta foi utilizar como base o modelo semi-empírico 

apresentado por Popovic e Shapiro (1995). Neste modelo, além da necessidade de somente 

dois pontos de ensaio, faz-se necessária a informação de oito entradas para que a vazão 

mássica de refrigerante, o estado de saída do refrigerante e a potência consumida pelo 

compressor sejam fornecidas. As informações de entrada são: estado de entrada do 

refrigerante, pressão de saída do refrigerante, volume morto do compressor, velocidade do 

motor do compressor em operação, expressão do expoente politrópico do fluido refrigerante, 

duas características de performance do compressor, que podem ser eficiência volumétrica e 

potência de compressão, e a queda de pressão nas válvulas de sucção e descarga. 

Stouffs P. (2000) propõe um modelo global para a análise termodinâmica de compressores 

alternativos. Expressões para eficiência volumétrica, trabalho por unidade de massa e 

eficiência são derivados. O modelo é usado para prever a performance de um compressor 

alternativo, a ar, mas também pode ser usado para R-22, em várias condições de operação. A 

importância relativa das perdas e a influência de diferentes parâmetros no comportamento de 

compressores alternativos são discutidas no trabalho, especialmente no tocante às perdas de 
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eficiência causadas pela fração de massa residual no cilindro e as perdas de calor pela parede 

do cilindro, previstas nesse modelo. 

O modelo de compressor apresentado por Domanski e Didion (2003) requer dados 

experimentais obtidos de ensaios calorimétricos apropriados, através dos quais devem ser 

obtidos coeficientes de transferência de calor, a fim de calcular cinco taxas de transferência de 

calor: entre o compressor e o ambiente, entre o lado interno da carcaça e o refrigerante, o 

calor que o refrigerante recebe na passagem pela câmara de sucção, entre o refrigerante no 

interior da carcaça e o que se encontra na tubulação de descarga. 

Oliveira (2002) propõe uma modelagem semi-empírica baseada em Winandy, et al (2001) 

para a simulação transiente de compressores herméticos a pistão. O processo real de 

compressão é decomposto em processos fictícios, modelados individualmente, baseados nas 

equações da termodinâmica clássica. Uma parede isotérmica fictícia concentra toda a inércia 

térmica do compressor, sendo também responsável pela simulação de todas as trocas térmicas 

que ocorrem no compressor. O processo de compressão é descrito através de equações 

paramétricas. Para simular o comportamento transiente do compressor, utiliza-se um modelo 

de capacitância global na parede fictícia com apenas uma equação diferencial de primeira 

ordem. Os parâmetros propostos podem ser obtidos por meio de ensaios experimentais e 

dados de catálogo. 

Ooi. K. T. (2003) propõe um estudo analítico da transferência de calor e distribuição de 

temperatura de um compressor hermético alternativo. Nessa análise, os componentes 

complexos de um compressor hermético foram divididos em 46 elementos discretos, 

geometricamente simplificados, e para cada um desses elementos foi assumida uma 

temperatura uniforme, ou seja, supõe-se que a temperatura sobre todo o volume do elemento 

discretizado é constante. O método da condutância térmica das partes foi aplicado para todos 

os componentes do compressor, a fim de formar 46 equações simultâneas, as quais foram 

então resolvidas, para se obter as temperaturas dos componentes. Os resultados apresentam 

boa concordância com as medições. A discrepância na previsão de erros foi atribuída, com 

várias correlações de transferência para modelos de convecção, a efeitos de transferência de 

calor do fluido em camadas superficiais do sólido e à simplificação em distribuir vários 

componentes do compressor em partes discretas. Os resultados desse estudo foram aplicados 

para compressores industriais, com conseqüente melhoria de sua performance. 
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1.3 OBJETIVO 

A presente dissertação tem por objetivo a validação de uma nova metodologia de testes de 

desempenho para compressores utilizados para refrigeração e ar condicionado. Os principais 

pontos que devem ser avaliados são os seguintes: 

• Menor consumo de energia, 

• Facilidade de controle, 

• “Layout” simples, 

• Pequena carga de refrigerante, 

• Agilidade de ajuste. 

Para o alcance desse objetivo, uma bancada de ensaios foi construída e um modelo 

matemático foi proposto para a realização de cálculos dos parâmetros de desempenho dos 

compressores. Tal aparato foi utilizado para a realização dos testes de desempenho e 

simulação do compressor por meio de computador, a fim de ratificar as condições obtidas nos 

testes práticos. Com os resultados obtidos, as curvas de desempenho de tal compressor foram 

traçadas e poderão ser comparadas, além dos resultados computacionais, com as curvas de 

desempenho apresentadas pelo fabricante do compressor. Resalta-se que a pretensão do 

trabalho é de apenas validar a metodologia de testes e não levantar dúvidas sobre os dados de 

desempenho apresentados por fabricantes de compressores. 

1.4 ORGANIZAÇÃO DA DISSERTAÇÃO 

Esta dissertação está organizada em 6 capítulos. Um breve comentário para cada capítulo é 

apresentado a seguir. 

O primeiro capítulo, Introdução, apresenta uma contextualização do tema em relação à atual 

situação no mundo e no Brasil. Com ênfase para uma revisão bibliográfica sobre o tema. Para 

isso, foram utilizadas, além de normas, publicações com propostas semelhantes. Por fim, o 

objetivo do trabalho proposto é apresentado. 

No segundo capítulo é feita uma breve apresentação conceitual sobre o tema, descrevendo os 

parâmetros de desempenho utilizados para compressores. Nesse capítulo são apresentadas, 

também, as normas que regulam os testes de desempenho de compressores. Por fim, o modelo 

utilizado para auxílio na obtenção dos resultados é abordado. 
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O terceiro capítulo trata de toda a metodologia que será utilizada para a realização do teste 

para o compressor por meio da bancada de ensaios. 

No quarto capítulo cada componente da bancada construída será descrito, juntamente com o 

seu dimensionamento. O sistema de instrumentação e controle também será apresentado nesse 

capítulo. Nesse capítulo são apresentadas as considerações que serão utilizadas para a 

realização de cada. 

Os resultados do trabalho são apresentados no quinto capítulo. Neste capítulo, os resultados 

também serão analisados em relação a sua validade. Uma comparação entre os valores obtidos 

através dos testes práticos da bancada de testes, os valores encontrados pela simulação e os 

dados de catálogo do compressor será apresentada. Por fim, uma análise de erros dos 

resultados será feita. 

No sexto capítulo a conclusão do trabalho é apresentada, juntamente com as considerações 

finais e com as propostas para trabalhos futuros. 
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2 DESEMPENHO DE COMPRESSORES DE REFRIGERAÇÃO 

2.1 CICLO DE COMPRESSÃO A VAPOR 

O ciclo de compressão a vapor é composto por quatro componentes básicos: compressor, 

evaporador, dispositivo de expansão e condensador. No ciclo considerado padrão, o fluido 

refrigerante entra no compressor na forma de vapor saturado a uma pressão e temperatura de 

evaporação e deixa o condensador na forma de líquido saturado a uma pressão e temperatura 

de condensação, como ilustra a fig. (2.1). 

 

(a) (b) 
Figura 2.1 – Ciclo de compressão a vapor padrão. a) processo no diagrama p-h. b) representação esquemática 

 

Nesse ciclo padrão, o processo de compressão (1-2) é considerado uma compressão adiabática 

reversível desde o estado vapor saturado à pressão de condensação, ou seja, é uma 

compressão isentrópica. A condensação (2-4) é feita à pressão constante. Em um primeiro 

momento a temperatura do fluido refrigerante é reduzida, ou seja, ocorre o 

dessuperaquecimento, e, em seguida, o mesmo é condensado. A expansão (4-5) é irreversível 

à entalpia constante, desde o estado líquido saturado até a pressão de evaporação. Por fim 

ocorre o processo de evaporação (5-1) do fluido refrigerante. Esse processo ocorre a uma 

pressão constante, onde o refrigerante é evaporado até o estado de vapor saturado. 

O ciclo real de compressão a vapor apresenta algumas diferenças em relação a esse ciclo de 

compressão a vapor considerado ideal. A fig. (2.2) sobrepõe o ciclo real ao ciclo ideal onde 

notam-se pequenas diferenças. 
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Figura 2.2 – Sobreposição do ciclo de compressão a vapor real e padrão. 

 

Com o auxílio da fig. (2.2) pode-se observar as seguintes diferenças entre o ciclo real e o 

padrão: no ciclo real, o condensador e o evaporador apresentam uma perda de carga para o 

fluido refrigerante. Um segundo ponto é que, no ciclo real, o refrigerante deixa o condensador 

em uma condição sub-resfriada. Já na saída do evaporador, o refrigerante encontra-se em uma 

condição superaquecida. Finalmente, a compressão no ciclo real é considerada irreversível ao 

invés de isentrópica. 

2.2 COMPRESSORES ALTERNATIVOS DE REFRIGERAÇÃO 

Todo compressor tem por finalidade apresentar um deslocamento de certa massa de um 

fluido. Para a realização dessa tarefa, vários tipos de compressores são comercializados, como 

mostra a fig. (2.3). Embora essas várias possibilidades de compressores tenham conquistado 

importantes parcelas de mercado nos últimos anos, compressores a pistão são ainda uma 

opção viável devido a facilidade de fabricação, baixo custo, bom domínio da tecnologia 

empregada e amplo espectro de aplicação (Duarte, 2000). 

 

 

Figura 2.3 – Tipos de compressores de acordo com a faixa de aplicação. 
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O compressor alternativo consiste de um êmbolo movendo-se alternativamente no interior de 

um cilindro, com válvulas de aspiração e descarga. Esse tipo de compressor pode ser 

fabricado em três modelos distintos: aberto, semi-hermético e hermético. 

A fig. (2.4) ilustra o ciclo mecânico dos compressores a pistão. Esse ciclo é composto por 

quatro fases no seu trajeto dentro do cilindro. Inicialmente, o pistão move-se para baixo, 

realizando a admissão do vapor através das válvulas de sucção e a mistura desse volume 

aspirado com o vapor residual. Ao final desse processo, o pistão encontrar-se-á no ponto 

morto inferior. Em uma segunda fase, o êmbolo inicia a sua subida resultando assim na 

compressão do fluido refrigerante. Ao final da compressão, o cilindro encontrar-se-á no ponto 

morto superior. A terceira fase descarrega o fluido refrigerante através das válvulas de 

descarga. Por fim, o volume residual de refrigerante é expandido. Essa expansão deve-se ao 

fato de todo compressor alternativo necessitar de uma distância entre o pistão e a placa de 

válvulas, quando esse encontra-se no ponto morto superior. O motivo dessa distância é evitar 

o choque do pistão com a placa de válvulas. Essa necessidade gera, porém, uma situação 

indesejável que é a existência de um volume de refrigerante que não é descarregado do 

compressor. A esse volume dá-se o nome de volume residual. Então, quando o compressor 

inicia a descida do pistão, esse volume residual é expandido até que a pressão externa ao 

cilindro seja suficiente para abrir a válvula, resultando na entrada do refrigerante no mesmo. 

 

 

Figura 2.4 – Ciclo de compressão do compressor alternativo. 

Considerando a forma de operação do compressor descrita, pode-se desenhar um diagrama 

teórico pressão x posição da manivela e um diagrama pressão x volume de compressão ideal, 

como mostram as fig. (2.5) e (2.6). 
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Figura 2.5 – Diagrama Pressão x Posição da manivela. 

 

Através das fig. (2.5) e (2.6) pode-se detalhar ainda mais as etapas existentes na compressão. 

No ponto A, o pistão está no ponto morto superior. Quando o pistão está nessa posição, tanto 

a válvula de admissão como as válvulas de escape encontram-se fechadas. A alta pressão do 

vapor preso no cilindro de compressão age sobre as válvulas de admissão e as mantêm 

fechadas devido à pressão do vapor nesse cilindro ser próxima a pressão do refrigerante na 

tubulação de sucção. Dessa forma as válvulas de descarga e sucção são mantidas fechadas 

devido à resultante de forças existentes sobre elas. 

Como já foi explicado, do ponto A ao ponto B, o fluido refrigerante é expandido. No ponto B 

a pressão do vapor residual atinge um nível menor que a pressão do refrigerante da linha de 

sucção. Logo, a resultante de forças sobre a válvula de sucção faz com que esta abra e o fluido 

refrigerante entre no cilindro de compressão. Essa admissão continua até o pistão chegar ao 

ponto morto inferior do cilindro de compressão, representado nas figuras pela letra C. Nesse 

percurso, a pressão no interior do cilindro de compressão se mantém constante. Nesse ponto, 

as válvulas de sucção são fechadas devido à força da mola e então o curso de compressão 

começa. Nas figuras esse curso está representado pelas letras C e D. Nesse percurso do pistão, 

a pressão do fluido refrigerante no interior do cilindro de compressão aumenta. Ao chegar no 

ponto D, a pressão do refrigerante é maior que a mola da válvula descarga suporta e então ela 

é aberta. Com isso o refrigerante é descarregado a uma pressão constante até o ponto morto 

superior, retornando ao ponto A, que é o mesmo onde o processo se iniciou. Dessa forma, 

uma operação cíclica é mantida pela realização sucessiva desses processos. 
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Figura 2.6 – Diagrama pressão x Volume deslocado na compressão. 

 

Entretanto, um ciclo de compressão de um compressor alternativo real é mais complexo do 

que foi explicado até o momento. Esse ciclo é afetado por diversos processos irreversíveis que 

prejudicam a eficiência do compressor. A performance é afetada principalmente pelos 

seguintes fatores (ASHRAE, 1997): 

• Perda de pressão nas válvulas; 

• Motor (em compressores herméticos e semi-herméticos); 

• Atrito; 

• Trocas térmicas nas tubulações de sucção e descarga; 

• Troca de calor com o ambiente. 

• Circulação de óleo; 

• Vazamentos internos de gás; 

• Re-expansão do refrigerante remanescente no cilindro de compressão. 

2.3 CARACTERIZAÇÃO DE DESEMPENHO 

Para a determinação da performance de um compressor, várias alternativas são possíveis. No 

presente trabalho duas maneiras de medir essa performance foram utilizadas. Essas 

possibilidades são apresentadas na seqüência. 
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A primeira forma de avaliação do compressor é através da eficiência isentrópica. A eficiência 

isentrópica isoη  é definida como a razão entre a potência isentrópica de compressão e a 

potência real, como mostra a eq. (2.1). 

 

100.
.

,realcp

isoref
iso W

hm
&

& Δ
=η  2.1 

 

Onde: 

isoref hm Δ.&  é a potência de compressão isentrópica   [kW] 

realcpW ,
&  é a potência real de compressão consumida   [kW] 

A eficiência isentrópica é a relação entre o ciclo de compressão a vapor ideal do ciclo de 

compressão a vapor real. Esse desvio ocorre devido a algumas perdas que ocorrem no 

processo de compressão. Essas perdas são: 

• Estrangulamento das válvulas, 

• Troca de calor entre o vapor e as paredes do cilindro, e 

• O atrito do fluido, devido à turbulência do vapor no cilindro e ao fato que o vapor 

refrigerante não é um gás ideal. 

Por fim, o último parâmetro de avaliação de performance do compressor é o coeficiente de 

performance (COP). O coeficiente de performance é dado pela razão entre a capacidade de 

refrigeração obtida no evaporador e a potência consumida pelo compressor. Essa razão é 

apresentada pela eq. (2.2). 

 

realcp

evaref

W
hm

COP
,

.
&

& Δ
=  2.2 

Onde: 

evaref hm Δ.&  é a capacidade real de refrigeração   [kW] 

realcpW ,
&  é a potência real de compressão    [kW] 
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2.4 NORMAS DE ENSAIO 

Os métodos convencionais de testes de compressores frigoríficos são descritos pelas normas 

ISO (ISO-917, 1989) e ASHRAE (23-1978R, 1978). 

A norma ISO-917 descreve nove métodos de testes de compressores de simples estágio e 

deslocamento positivo. O primeiro método é denominado “A”. Nele é utilizado como 

calorímetro um reservatório contendo um fluido volátil imerso em um aquecedor elétrico. O 

evaporador, na forma de serpentina, é suspenso na parte superior do reservatório, que deve ser 

isolado termicamente, de forma que as perdas de calor não excedam 5% a potência frigorífica 

do compressor. A pressão de sucção deve ser ajustada através da válvula de expansão e a 

temperatura do vapor do refrigerante que entra no compressor deve ser variada através do 

calor cedido ao fluido secundário pelo aquecedor elétrico. O ajuste da pressão de descarga 

deve ser feito variando as condições de condensação ou por intermédio de dispositivo de 

controle de pressão na linha de descarga. A vazão é obtida através do calor cedido pelo 

aquecedor e pela diferença de entalpia na entrada e saída do calorímetro. 

O segundo método, o método “B” difere do primeiro método porque o evaporador não possui 

serpentina e o refrigerante do sistema é aquecido diretamente. O fluido pode ser aquecido 

diretamente através de resistência elétrica. Este calor associado com as entalpias de entrada e 

saída do calorímetro fornece a vazão do sistema. 

O terceiro método, “C”, consiste em um sistema de calorímetro seco com duas serpentinas 

num vaso de pressão. Numa delas passará o refrigerante do sistema em teste e na outra 

passará um fluido secundário aquecido, de forma a evaporar o refrigerante. Um sistema de 

resistência elétrica pode ser usado no lugar do fluido secundário. A vazão é obtida através do 

calor fornecido ao calorímetro, das perdas para o ambiente e das entalpias de entrada e saída 

do calorímetro. 

No quarto e quinto métodos, “D1 e D2”, medidores de vazão são instalados na linha de 

sucção ou na descarga, respectivamente. Como por esses métodos mede-se vazão de vapor, 

qualquer quantidade de óleo pode representar imprecisão na medição, por isto este método se 

restringe a circuitos onde o conteúdo de óleo se limita a 1,5% da massa total. 

O sexto método, “F”, utiliza um medidor de vazão na linha de líquido, que fica entre o 

reservatório de líquido e a válvula de expansão. 
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No sétimo método, “G”, o calorímetro engloba o condensador, que é resfriado à água. A 

vazão de refrigerante é obtida através do calor cedido à água de resfriamento, das perdas ao 

ambiente e das entalpias na entrada e na saída do condensador. 

No oitavo método, “J”, a vazão total de refrigerante é determinada condensando-se parte do 

vapor descarregado pelo compressor. Os passos seguintes são os mesmos do método F. 

No último método, “K”, o calorímetro engloba um trocador de calor, localizado na linha de 

descarga, em que o fluido está na fase gasosa. Este possui duas serpentinas onde uma contém 

o refrigerante e a outra um fluido secundário com a função de resfriar o refrigerante. Para que 

não haja possibilidade de condensação no calorímetro, a temperatura no trocador deve ser um 

pouco superior à temperatura de condensação. 

A norma ASHRAE (ASHRAE 23-1978R, 1978) descreve procedimentos para testes de 

performance de compressores frigoríficos, através da avaliação da vazão de massa de 

refrigerante, da potência elétrica consumida no compressor e da potência frigorífica. Tal como 

a norma ISO, são propostas duas metodologias: uma, na qual a vazão de massa é medida de 

forma direta, e outra em que essa vazão é avaliada por meio do balanço de energia no 

calorímetro. 

Qualquer que seja a metodologia escolhida, os agentes normalizadores impõem certas 

condições durante a execução dos testes nas bancadas de ensaio. Essas imposições referem-se 

às condições para que o regime esteja estável: limitações nos erros das medidas da vazão do 

refrigerante, efeito da mistura óleo com refrigerante e, também, a presença de gotas de líquido 

em medidores de fase gasosa ou bolhas de vapor em medidores na fase líquida. 

2.5 METODOLOGIA PARA OBTENÇÃO DA VAZÃO MÁSSICA E POTÊNCIA 

Para a caracterização do desempenho energético e volumétrico do compressor foram 

consideradas três possíveis abordagens: 

i) por meio de medição direta (potência elétrica demandada pelo compressor) na bancada de 

testes, 

ii) por uma avaliação computacional e 

iii) através de um balanço de energia efetuado sobre o compressor, para determinação da 

vazão de refrigerante. 
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2.5.1 Obtenção direta 

A obtenção direta da vazão de refrigerante pode ser feita por meio de transdutores de vazão, 

porém essas soluções se mostraram dispendiosas financeiramente. Já para a obtenção dos 

valores de potência elétrica consumida pelo compressor pode-se utilizar um transdutor de 

potência. Para o presente trabalho essa solução foi adotada, pois o transdutor encontrava-se 

disponível. Maiores informações sobre esse dispositivo serão apresentadas no item 4.2.4. 

2.5.2 Modelagem 

A segunda possibilidade de se obter essas duas variáveis é por meio de uma simulação 

computacional. 

Essa simulação basea-se em modelos matemáticos, como por exemplo, os apresentados por 

Silva (1995), Winady et al (1999), Oliveira (2002), nos quais se baseou este trabalho. O 

modelo proposto não considerará uma condição transiente do compressor. A seguir serão 

apresentadas as equações utilizadas. 

Antes da apresentação das equações do modelo, uma descrição de como o compressor é visto 

perante o modelo proposto será apresentada. O esquema conceitual para compressores 

herméticos é apresentado na fig. (2.7) 

 

 

Figura 2.7 – Esquema conceitual adotado no modelo para os fluxos de energia e massa de um compressor 

hermético (Silva 1995). 

 

De acordo com a fig. (2.7), observam-se as seguintes etapas desde a entrada do refrigerante no 

compressor até a sua saída. 
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a) ponto 1 ao ponto 2: o refrigerante é aquecido devido às perdas elétricas e mecânicas 

do motor elétrico; 

b) ponto 2 ao ponto 2': o refrigerante sofre um queda de pressão devido à redução de 

área devido à válvula de sucção; 

c) ponto 2' ao ponto 2'': o refrigerante que entra no compressor mistura-se ao 

refrigerante advindo do vazamento interno ocorrido devido à compressão; 

d) ponto 2'' ao ponto 3: o refrigerante sofre uma compressão isentrópica; 

e) ponto 3 ao ponto 3': o refrigerante sofre uma queda de pressão ao sair do 

compressor devido à restrição de área da válvula de descarga. 

As perdas de pressão, tanto na sucção como na descarga do compressor, são consideradas 

fenômenos isentálpicos. A evolução do refrigerante em relação ao seus estados 

termodinâmicos é apresentada no diagrama Pressão versus Entalpia na fig. (2.8). 

 

 

Figura 2.8 – Modificação idealizada do processo de compressão pela ocorrencia do aquecimento do gás e perdas 

de carga nas válvulas de sucção e descarga. 

 

Esse modelo de compressão proposto apresenta a relação entre pressão e volume deslocado 

como ilustra a fig. (2.9). Existiem diferenças entre esse modelo e a compressão real, tais como 

flutuação de pressão durante a descarga e a sucção, devido a características dinâmicas das 

válvulas. Uma segunda diferença são as trocas de calor que contribuem para o aquecimento 

irregular das paredes do cilindro de compressão. 
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Figura 2.9 – Diagrama Pressão x Volume do processo de compressão. 

 

No ciclo da fig. (2.9) o processo A – B é considerado uma aspiração isobárica, o processo B – 

C é considerado uma compressão isentrópica, o processo C – D é considerado uma exaustão 

isobárica e, por fim o processo D – A é considerado uma re-expansão isentrópica. 

A suposição de um ciclo mecânico ideal para a compressão é importante, sobretudo na 

modelagem da vazão volumétrica fornecida pelo compressor, e que será apresentada a seguir. 

Vazão volumétrica 

Seguindo o ciclo do compressor, pode-se utilizar a eq. (2.3) para o cálculo do volume 

deslocado pelo compressor. 
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A eq. (2.3) pode ser obtida pela substituição da equação do fator de espaço nocivo, eq. (2.4), 

na equação da eficiência volumétrica do compressor, eq. (2.5). Com isso, teoricamente, a 

efetividade volumétrica é dada pela eq. (2.6). 
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Supondo o ciclo de compressão como sendo ideal, com um processo de re-expansão 

isentrópico pode-se chegar à relação da eq. (2.7). 
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Substituindo a eq. (2.7) na eq. (2.6) chega-se à eq. (2.8) para o cálculo da eficiência 

volumétrica conceitual do compressor. 

 

factorv PCf .1−=η  2.8 

 

Onde o termo factorP  é descrito pela eq. (2.9). 
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Por fim, se as eqs. (2.9) e (2.5) forem combinadas, a eq. (2.3) para o cálculo da vazão 

volumétrica gerada pelo compressor é obtida.  



   23

O valor do coeficiente isentrópico (γ ) e seu desvio padrão para o gás refrigerante R134a são 

respectivamente 1,072 e 0,015915. O coeficiente isentrópico é associado a uma compressão 

isentrópica e é obtido aplicando-se um balanço de energia. 

Potência consumida 

O cálculo da potência consumida pelo compressor durante o processo de compressão é 

apresentado pela eq. (2.10) 
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Os valores da constante dos gases e do fator de correção são encontrados em tabelas 

termodinâmicas. Para o refrigerante utilizado, R134a, esses valores são apresentados na tabela 

(2.1) 

 

Tabela 2.1 – Constante dos gases e fator de correção para o R134a 

Refrigerante r  )..( 11 −− KkgJ IZ  Iσ  IIZ  IIσ  

R134a 81,4899 0,9411 0,0188 0,8606 0,0457 

 

Porém, a potência real consumida varia em relação à potência isentrópica. Essa diferença 

ocorre principalmente em compressores de pequeno porte, como é o caso do compressor 

utilizado no presente trabalho. Os motivos dessas perdas são a ineficiência do motor elétrico e 

o atrito entre as partes móveis do compressor. Esses dois fatores resultam em aquecimento do 

compressor e do gás refrigerante através do efeito Joule. O processo de aquecimento do fluido 

refrigerante é denominado “heating-up”. As perdas eletromecânicas podem ser divididas em 

duas parcelas a primeira é uma parcela constante e a segunda é uma parcela variável. A parte 

constante das perdas é denominada LOW&  e a parte variável das perdas é considerada 

linearmente proporcional à potência isentrópica consumida. Assim, um fator de perda α  é 
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multiplicado pela potência isentrópica a fim de se chegar ao valor dessa segunda parcela. Com 

isso, o total das perdas eletromecânicas é apresentado pela eq. (2.11). 

 

ISOLO WWL && .α+=  2.11 

 

Por fim, a potência real consumida pelo compressor durante o processo de compressão pode 

ser facilmente obtida somando as perdas eletromecânicas à potência de compressão 

isentrópica. Chega-se, então, a eq. (2.12) 

 

ISOISOLO WWWW &&&& ++= ).( α  2.12 

 

Vazão mássica 

Para o cálculo da vazão mássica do compressor a eq. (2.13) é utilizada, na qual deve ser 

conhecido o volume específico na sucção do compressor. 

 

cpiref Vm ,ρ⋅= &&  2.13 

 

Para o modelo proposto, as variáveis independentes, ou seja, entradas são as seguintes: 

1 – Temperatura de entrada do refrigerante no compressor, 

2 – Pressão de entrada do refrigerante no compressor, 

3 – Pressão de saída do refrigerante no compressor. 

As variáveis dependentes, ou seja, as saídas são: 

1 – Consumo de potência pelo compressor, 

2 – Vazão mássica de refrigerante. 

Por fim, os parâmetros principais são os seguintes: 

1 – Características do fluido refrigerante – R134a, 

Todos os parâmetros e variáveis são apresentados na fig. (2.10). 
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Figura 2.10 – Ilustração do modelo utilizado. 

 

Identificação de parâmetros 

Os parâmetros são identificados através de ajuste de dados fornecidos pelo fabricante do 

compressor, através de catálogos ao modelo proposto na seção 2.5.2. Os valores indicados 

pelo fabricante são: temperatura de evaporação [K], temperatura de condensação [K], 

capacidade de refrigeração [W], potência consumida [W], superaquecimento e 

subresfriamento. Para o compressor testado, o fabricante fornece 18 pontos de operação, 

apresentados na tabela (2.2) 

O ajuste é feito por meio da eq. (2.14) linear. 

 

Xbay ⋅+=  2.14 

 

Conforme o modelo proposto, a eq (2.15) necessária para o calculo da potência elétrica é 

apresentada abaixo. 
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Tabela 2.2 – Dados do catálogo do fabricante. 

 

 

Onde LOWa &=  e α+= 1b , esses valores são obtidos pelo gráfico apresentado na fig. (2.11) 
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Figura 2.11 – Identificação de parâmetros para a potência consumida por meio de uma regressão linear. 

 

Para o ajuste de parâmetros para o cálculo da vazão volumétrica utiliza-se a eq. (2.16) 
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Onde 
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Para essa equação os valores sVa &=  e fs CVb ⋅= &  são obtidos pelo gráfico apresentado na fig. 

(2.12) 
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Figura 2.12 - Identificação de parâmetros para a vazão volumétrica por meio de uma regressão linear. 

 

Os valores identificados para o compressor testado estão apresentados na tabela (2.3). 
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Tabela 2.3 – Parâmetros identificados para o modelo. 

Parâmetros R² 

LOW&  [W] α  sV&  [m³/s] fC  cpW&  V&  
28,6902 0,4855 0,00025 0,024 0,9962 0,9851 

 

Dessa forma as eqs. (2.15) e (2.16), para o modelo do compressor ensaiado, passam a ser 

indicadas pela eq. (2.18) para o consumo de potência. 

 

( ) isocp WW && ⋅++= 4855,016902,28  2.18 

 

E pela eq. (2.19) para a vazão volumétrica. 
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Os valores indicados no catálogo do fabricante foram utilizados como entrada para as 

equações do modelo. Os resultados foram comparados com os dados de entrada, como mostra 

a fig. (2.13) para a vazão mássica e a fig. (2.14) para o consumo de potência. 
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Figura 2.13 – Resultados do modelo X dados de catálogo para a vazão mássica gerada pelo compressor. 
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Figura 2.14 – Resultado simulado X dados de catálogo para a potência consumida pelo compressor. 

 

2.5.3 Balanço de energia 

O balanço de energia tem por ponto de partida a equação da primeira lei da termodinâmica, 

representada pela eq. (2.20) e ilustrada pela fig. (2.15). 
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Desconsiderando os termos que representam a energia potencial e energia cinética a equação 

passa para a forma da eq. (2.21). 
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Figura 2.15 – Balanço de energia para o compressor. 

 

Considerando que na bancada de ensaio o compressor está envolvido por uma câmara 

calorimétrica, como ilustra a fig. (2.16), a eq. (2.21) pode ser escrita como mostrado na eq. 

(2.22). 
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Figura 2.16 – Balanço de energia do compressor no interior da câmara calorimétrica. 

oilCALrefCALwCALambauxcp QQ
dt

dUQQWW &&&&&& +=−−−+ ,,,  2.22 

 

A eq. (2.22) difere da eq. (2.21) devido ao acréscimo da potência consumida pelos 

equipamentos auxiliares utilizados na câmara calorimétrica, como, por exemplo, lâmpada e 

ventilador utilizado no conjunto trocador ventilador, que é responsável pela rejeição do calor 

cedido pelo compressor. Difere também pelo termo que indica o calor cedido pelo compressor 

ao meio ambiente devido ao sistema trocador ventilador. 

A forma como o termo do calor trocado através da parede do calorímetro entre o ambiente 

interno e externo é calculado está apresentada na seção 4.1.4. 

Já o calor cedido pelo sistema trocador ventilador é calculado pelos valores de temperatura da 

água na entrada e saída do trocador e também pela vazão de água, como mostra a eq. (2.23). 

 

( )wiwowwCALw TTcpmQ ,,, .. −= &&  2.23 

 

Os valores das potências consumidas pelo compressor e equipamentos auxiliares devem ser 

medidos através de transdutores de potência. 
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A variação da energia interna ao volume de controle é dada pela eq. (2.24). 
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Por fim, o valor do calor cedido pelo óleo deve ser calculado segundo a sua diferença de 

temperatura na entrada e saída do volume de controle e sua respectiva vazão mássica, como é 

apresentado pela eq. (2.25). 

 

( )refirefooilpoiloil TTcmQ ,,.. −= &&  2.25 

 

Através das eqs (2.22) a (2.25) o valor da vazão mássica de refrigerante pode ser obtido como 

apresentado na eq. (2.26). 
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3 METODOLOGIA PROPOSTA – CICLO SUPERAQUECIDO 

A metodologia para a realização dos testes de desempenho do compressor é toda desenvolvida 

sobre um ciclo de refrigeração que funciona apenas na fase de vapor superaquecido, ou seja, 

todos os componentes da bancada terão, em seu interior, refrigerante apenas na forma de 

vapor. A fig. (3.1) ilustra os diagramas Pressão x Entalpia do ciclo proposto. 

 

 

Figura 3.1 – Diagramas Pressão x Entalpia do ciclo proposto. 

 

Como pode ser observado na fig. (3.1), o ciclo proposto não utiliza trocadores de calor que 

exercem a função de evaporador e condensador. Uma vez que não há mudança de fase, o ciclo 

conta com a composição de um compressor, dois trocadores de calor que têm a função apenas 

de dessuperaquecer o refrigerante e um dispositivo de expansão. O seu funcionamento ocorre 

da seguinte maneira: o refrigerante é comprimido pelo compressor, em seguida existe a 

possibilidade de passar pelo trocador de calor, que funciona na linha de alta pressão, ou então 

passar pelo dispositivo de expansão. Caso a primeira opção seja escolhida o refrigerante será 

levado em seguida para o dispositivo de expansão, retornando posteriormente ao compressor. 

Caso a segunda opção seja escolhida, o refrigerante sairá do dispositivo de expansão e passará 

por um trocador de calor, que opera na linha de baixa pressão, e que servirá para 

dessuperaquecê-lo. Em seguida o refrigerante retornará para o compressor. Uma terceira 

possibilidade pode ser considerada. Após ser comprimido, o fluido refrigerante adentra o 

trocador de calor posicionado na linha de alta pressão, que o dessuperaquece em uma 

determinada quantidade. Em seguida o refrigerante sofre queda de pressão devido ao 

dispositivo de expansão e é finalmente dessuperaquecido pelo trocador de calor situado na 
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linha de baixa pressão. Nessa alternativa de teste, uma mescla das duas opções apresentadas 

na fig. (3.1) é utilizada. 

Com esse ciclo, vários pontos de testes poderão ser trabalhados. Para isso, três parâmetros 

devem ser variados. O primeiro é a quantidade de massa de refrigerante no sistema. O 

segundo é a vazão de água nos trocadores de calor secundários. Esses trocadores servem para 

rejeitar o calor que a água, fluido secundário, recebeu para realizar o dessuperaquecimento do 

refrigerante. Por fim, a vazão do refrigerante e, nesse caso, o dispositivo de expansão realiza 

essa função. 

A partir do ciclo de ensaios são obtidos os valores de desempenho do compressor. O 

coeficiente de performance é calculado como indicado na seção 2.3. Para a obtenção da 

capacidade de refrigeração considera-se que a condensação ocorrerá até a linha de líquido 

saturado. Já a eficiência isentrópica é obtida dos valores de temperatura e pressão medidos na 

sucção e descarga do compressor. 

3.1 FINALIDADE DA METODOLOGIA PROPOSTA 

A finalidade da metodologia de teste proposta é estabelecer, para compressores que tenham 

utilização na área de ar condicionado e refrigeração, a vazão mássica (kg/s), o consumo de 

energia relacionado a essa vazão mássica (kW) e as eficiências (%) do mesmo. Para a 

presente metodologia não existe restrição em relação ao tipo de gás refrigerante utilizado. 

3.2 COMPONENTES CONSTRUTIVOS NECESSÁRIOS 

Para a execução dos ensaios faz-se necessária a construção de uma bancada de testes. Nessa 

bancada, os componentes construtivos básicos utilizados são os seguintes: um trocador de 

calor que é instalado na saída do compressor, esse trocador deve ser dimensionado de forma a 

realizar apenas o dessuperaquecimento como mostrado na fig. (3.1) um dispositivo de 

expansão capaz de executar a queda de pressão necessária para cobrir a faixa com todas as 

taxas de compressão possíveis pelo compressor testado e um segundo trocador de calor que 

terá a mesma função do trocador mencionado anteriormente, porém será instalado após o 

dispositivo de expansão. Os dois trocadores de calor devem utilizar algum fluido secundário, 

para o qual seja possível o ajuste de vazão. 

Alem desses três componentes principais, a bancada de testes deve ter, pelo menos, visores de 

líquido na sucção e descarga do compressor, de forma a possibilitar o acompanhamento da 
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presença de líquido na linha. Deve também ser instalada na bancada uma válvula de serviço 

na sucção do compressor, responsável pelo ponto da realização do vácuo do sistema e também 

pelo carregamento e descarregamento do gás refrigerante. Por fim, válvulas de esfera são 

instaladas na entrada e saída dos dois trocadores de forma a isolá-los, possibilitando assim a 

realização das várias condições de ensaio como descrito na seção 3.1. 

A bancada de teste também contém um calorímetro envolvendo apenas o compressor, esse 

calorímetro deve ser calibrado, como indicado na seção 4.1.4 e também deve ter um 

dispositivo capaz de manter a sua temperatura interna estável. Esse dispositivo deve ter dois 

trocadores de calor, um interno ao calorímetro e outro externo a ele, que devem ser 

interligados por tubos, onde deve existir o fluxo de algum fluido para que seja possível ser 

feita a medição de vazão. Dessa forma o calor rejeitado pelo compressor será retirado do 

calorímetro e a temperatura no seu interior será mantida constante. 

3.3 CONTROLES NECESSÁRIOS 

A bancada de teste deve ter três tipos de controle, pois é necessário variar três parâmetros, 

como já mencionado, durante os testes. O primeiro parâmetro a ser variado é carga de 

refrigerante, dessa forma deve existir algum dispositivo que possibilite o acréscimo ou a 

retirada de gás refrigerante do sistema de forma controlada. O segundo parâmetro a ser 

variado é a vazão mássica de refrigerante, por isso o dispositivo de expansão deve permitir ser 

ajustado. O terceiro parâmetro a ser controlado é a vazão do fluido secundário utilizado nos 

dois trocadores de calor, para isso um dispositivo que permita esse ajuste de vazão é instalado 

na bancada de testes. 

3.4 PARÂMETROS NECESSÁRIOS 

Os parâmetros necessários para o cálculo do fluxo mássico do refrigerante gerado pelo 

compressor, a potência elétrica consumida e a eficiência do mesmo são: 

cpiT ,  Temperatura do refrigerante na sucção do compressor; 

cpoT ,  Temperatura do refrigerante na descarga do compressor; 

cpiP ,  Pressão do refrigerante na entrada do compressor; 

cpoP ,  Pressão do refrigerante na saída do compressor; 
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cpW&  Potência elétrica consumida pelo compressor; 

ambT  Temperatura ambiente no local dos ensaios; 

CALinT ,  Temperatura interna do calorímetro; 

CALiT ,  Temperatura do fluido responsável pela manutenção da temperatura interna do 

calorímetro na entrada do trocador externo ao calorímetro; 

CALoT ,  Temperatura do fluido responsável pela manutenção da temperatura interna do 

calorímetro na saída do trocador externo ao calorímetro; 

CALm&  Fluxo mássico do fluido utilizado para manter a temperatura interna do calorímetro. 

3.5 INSTRUMENTAÇÃO NECESSÁRIA 

Além dos componentes construtivos e de controle, a bancada deve conter alguns instrumentos 

de medição, de forma a medir os parâmetros indicados na seção 3.4. A instrumentação 

mínima necessária é composta por um transdutores de pressão e temperatura instalados na 

sucção do compressor e transdutores de pressão e temperatura instalados na descarga do 

compressor. Nesses dois casos, os instrumentos devem ser instalados em um mesmo ponto e 

esse ponto deve ficar pelo menos 8 vezes a bitola da tubulação utilizada de distância de 

qualquer curva. Mais dois transdutores de temperatura devem ser utilizados, um para medir a 

temperatura ambiente no local onde os ensaios serão realizados e o segundo transdutor de 

temperatura para coletar a temperatura no interior do calorímetro. Um transdutor de potência 

é instalado na rede elétrica que fornece energia apenas para o compressor testado. Por fim, um 

medidor de vazão e dois transdutores de temperatura são instalados no sistema de controle de 

temperatura do calorímetro. Esses transdutores de temperatura devem ser instalados um na 

entrada e outro na saída do trocador externo ao calorímetro. Todos os instrumentos de medida 

devem ser calibrados e também devem operar na faixa correta para os valores a serem 

medidos. 

3.6 EQUACIONAMENTO UTILIZADO 

Como mencionado, a metodologia proposta tem como finalidade a obtenção do fluxo mássico 

gerado, o consumo de potência elétrica e o cálculo da eficiência do compressor, sendo que são 

calculadas três formas de eficiência: eficiência volumétrica, eficiência isentrópica e 
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coeficiente de performance. Os equacionamentos utilizado para o cálculo de cada um desses 

valores, são os seguintes: 

Fluxo mássico de refrigerante, 
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Essas equações são as mesmas apresentadas no capítulo 2. As entalpias foram obtidas de 

tabelas termodinâmicas para R134a, onde os dados de entrada foram temperatura e pressão. 

3.7 APRESENTAÇÃO DO RESULTADO 

Os testes devem ser realizados seguindo a faixa de operação de cada compressor como 

indicado pelo fabricante. O retângulo vermelho da fig. (3.2) representa essa faixa de operação 

para um compressor qualquer. Dentro dessa faixa de operação devem ser escolhidos pelo 

menos três patamares de temperatura de evaporação e três de temperatura de condensação 

como ilustra a fig (3.2) através dos pontos na cor azul. A área em vermelho na figura 

representa a área de operação do compressor. Os ensaios realizados pela bancada têm por 

objetivo cobrir a maior parte possível de operação do compressor. 
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Figura 3.2 – Temperatura de condensação x Temperatura de evaporação 

 

Os pontos de ensaios são obtidos através das médias dos valores medidos em um intervalo de 

dez minutos após a bancada entrar em regime permanente. A fig. (3.3) ilustra uma série de 

ensaios realizados ao longo de três horas e meia. A operação da bancada é considerada em 

regime permanente quando a variação dos valores medidos não ultrapassa 5% do valor 

medido durante os dez minutos do ensaio. 

 

 

Figura 3.3 – Exemplo de funcionamento em regime permanente da bancada. 

Para cada ponto de ensaio, os parâmetros apresentados da seção 3.1.6 devem ser calculados 

juntamente com os respectivos erros. Os testes devem ser repetidos para pelo menos três 

cargas de refrigerante diferentes. 
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4 APARATO EXPERIMENTAL 

4.1 BANCADA DE ENSAIOS 

Na presente dissertação uma bancada de testes de compressores foi montada. Nessa bancada, 

em princípio, compressores utilizando o refrigerante R134a de pequeno porte, ou seja, 

compressores que têm o consumo de potência elétrica até 1500W, serão testados Os 

componentes básicos da bancada são: compressor hermético, dois trocadores de calor 

bitubulares de cobre, dois trocadores de calor tubulares aletados com corrente cruzada, duas 

bombas de pequeno porte para água, um dispositivo de expansão e uma câmara calorimétrica. 

Além disso, uma instrumentação completa também é utilizada. Cada um desses dispositivos 

será comentado oportunamente. Um diagrama esquemático da bancada é apresentado nas fig. 

(4.1) e (4.2). 

 

Figura 4.1 – Bancada construida e utilizada para os ensaios experimentais. 
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Figura 4.2 – Diagrama esquemático da bancada de teste (Santos e Santos, 2006).  

 

Como já mencionado na seção “Metodologia” do capítulo 3, há três possibilidades de 

funcionamento da bancada. No primeiro, o refrigerante é comprimido pelo compressor, em 

seguida ele é dessuperaquecido e, posteriormente, ele é expandido até a sucção do 

compressor. Na segunda opção, o refrigerante é comprimido, passa em seguida pelo 
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dispositivo de expansão e, por fim, o refrigerante é dessuperaquecido até a sucção do 

compressor. Na terceira opção, o refrigerante é comprimido, dessuperaquecido até entrar no 

dispositivo de expansão e novamente dessuperaquecido até a sucção do compressor. Essas 

alterações são feitas pelas válvulas V1, V2, V3 e V4 indicadas na fig. (4.2). 

Dois dispositivos realizam os controles específicos na bancada. O primeiro é responsável por 

ligar e desligar o sistema de controle de temperatura no interior do calorímetro. O segundo é 

um motor de passo que controla a pressão de sucção do dispositivo de expansão. A fig. (4.3) 

ilustra, através de um esquema de blocos, o funcionamento da bancada experimental. 

 

 

Figura 4.3 – Diagrama de blocos da bancada de teste (Santos e Santos, 2006) 
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4.1.1 Compressor 

O dimensionamento de todos os componentes da bancada foi realizado a partir dos 

compressores disponíveis a serem testados. Os compressores são herméticos a pistão de 

pequeno porte, utilizam como refrigerante o R134a e têm um consumo máximo de potência 

de 1500W. 

Esses compressores foram doados pela empresa A (anexo I). Para o dimensionamento dos 

componentes restantes da bancada foi utilizada a condição extrema de operação do 

compressor que consome a maior potência. Dessa forma, a bancada opera com uma gama 

considerável de compressores de pequeno porte. 

Apesar da possibilidade de serem testados compressores variados na bancada de teste, os 

ensaios foram feitos apenas com um dos compressores. Esse compressor está apresentado na 

fig. (4.4) e suas características são apresentadas abaixo. 

O modelo do compressor é o EM55HNR, com baixo torque de partida. As dimensões do 

mesmo são apresentadas na tabela (4.1) e na fig. (4.5). O catálogo técnico do mesmo 

encontra-se no anexo IV. 

 

Tabela 4.1 – Dados dimensionais do compressor EM55HNR 

Diâmetro do pistão [mm] Curso do pistão [mm] Peso do compressor [kg] 
21 6,7 7,59 

 

O motor utilizado no compressor é denominado do tipo RSIR-CSIR, (Capacitive Start – 

Inductive Run e Resistive Start – Capacitive Run) monofásico de indução. A máxima 

temperatura ambiente para funcionamento é de 32°C. A pressão de equalização é de 6 kgf/cm² 

(588 kPa, 5,88 bar). O compressor deve trabalhar com pressões de condensação menores que 

14,5 kgf/cm² (142,2kPa, 14,22 bar), quando em funcionamento contínuo, e na máxima 

temperatura ambiente (43°C) e inferior a 20,6 kgf/cm² (2020 kPa, 20,2 bar) como pressão de 

pico. 
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Figura 4.4 – Compressor testado (Embraco, 2006) 

 

Como lubrificantes, o compressor ensaiado pode empregar óleos esters ISO 22, ISO 10 ou 

ISO 7. 

 

  

Compressores A B C D 
EM (alto) 168 166 150 155

EM (baixo) 157 155 139 144
Figura 4.5 – Dimensões do compressor testado (Embraco, 2006) 

 

A faixa de funcionamento do compressor está limitada à temperatura de evaporação máxima 

de -10°C e mínima de -35°C. A temperatura de condensação máxima é de 65°C e a mínima é 

de 45°C. A fig. (4.6) ilustra esses limites. 
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Figura 4.6 – Faixa de operação do compressor testado. 

 

As curvas de consumo de potência do compressor para a faixa de temperatura de evaporação e 

temperatura de condensação citadas são indicadas pela fig. (4.7). Da mesma forma, as curvas 

que mostram o fluxo mássico produzido pelo compressor são mostradas na fig. (4.8) 

 

  

Figura 4.7 – Curvas do consumo de potência do compressor (Embraco, 2006). 

 

 

Figura 4.8 – Curvas de fluxo mássico do compressor (Embraco, 2006). 
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4.1.2 Trocador bitubular 

Os primeiros componentes da bancada dimensionados foram os trocadores de calor 

bitubulares, apresentados na fig. (4.10), fabricados e doados pela empresa B (anexo I). Esses 

trocadores têm o papel de rejeitar o calor do refrigerante para a água que é utilizada como 

fluido secundário. Essa função é ilustrada pela fig. (4.9). No trocador o fluido refrigerante 

circula em um sentido pelo tubo externo e o fluido secundário circula no sentido oposto pelo 

tubo interno. 

 

 

Figura 4.9 – Ilustração do modo de operação dos trocadores de calor bitubular. 

 

A forma como o dimensionamento dos dois trocadores bitubulares foi feita é apresentada nos 

próximos parágrafos e também no anexo II. Partiu-se das informações disponibilizadas pelo 

fabricante, como, por exemplo, os diâmetros dos tubos interno e externo do trocador. A essas 

informações juntaram-se a vazão mássica do refrigerante, que é um valor informado pelos 

catálogos do fabricante do compressor. Como os trocadores deveriam ser dimensionados para 

uma situação extrema, a vazão mássica considerada foi a maior para o maior compressor. O 

fabricante do compressor também fornece as temperaturas de evaporação e de condensação 

com as quais o compressor opera para fornecer essa vazão mássica, além do grau de 

superaquecimento do refrigerante na sucção do compressor. Por fim, a vazão do fluido 

secundário foi obtida através de catálogos do fabricante D (anexo I). A temperatura desse 

fluido na entrada do trocador bitubular foi fixada em um valor desejado. 

As equações utilizadas para obter o valor de comprimento de cada trocador encontram-se no 

anexo II. 
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Figura 4.10 – Trocador de calor bitubular (ACP Termotécnica, 2006). 

 

4.1.3 Dispositivo de expansão 

O dimensionamento do dispositivo de expansão foi feito de forma relativamente simples. 

Como a maior diferença de pressão para o maior compressor é conhecida, já que o fabricante 

informa as faixas de temperaturas de condensação máxima e temperatura de evaporação 

mínima com as quais ele opera. Dessa forma, um dispositivo que gerasse essa diferença de 

pressão e trabalhasse na faixa de vazão gerada pelo compressor foi selecionado. O tipo de 

dispositivo escolhido foi um “by-pass” de gás quente, como ilustra a fig. (4.11). Esse 

dispositivo foi doado pela empresa C (anexo I). 

Além de atender a diferença de pressão desejada, o “by pass” de gás quente pode sofrer 

ajustes de abertura através do seu parafuso regulador. Essa possibilidade de ajuste de abertura 

terá fundamental importância para a variação das condições de operação do compressor. 

 

 

 

 

Capacidade nominal (kW) 9,4 

Faixa de regulagem (bar) 0,2 a 6,0 

Faixa de atuação para temperatura de 

evaporação (°C) 

-40 a 10 

 

Figura 4.11 – Dispositivo de expansão (Danfoss, 2006). 



   47

4.1.4 Calorímetro 

Para se chegar ao termo do calor cedido pelo compressor ao ambiente no balanço de energia, 

é necessária a construção de um calorímetro isolado termicamente ao redor do mesmo. Esse 

calorímetro, apresentado na fig. (4.12), é construído por placas sanduíche de material isolante 

térmico.  

 

 

Figura 4.12 – Calorímetro. 

 

No seu interior, existe um trocador de calor juntamente com um ventilador. Esse trocador é 

ligado a um segundo trocador e ventilador posicionado na parte externa do calorímetro. Esse 

sistema é responsável por rejeitar o calor cedido pelo compressor ao ambiente e manter a 

temperatura constante no interior do calorímetro. A fig. (4.13) ilustra essa situação. Uma 

bomba responsável por circular água entre os dois trocadores e termopares na entrada e na 

saída de cada trocador e um rotâmetro são responsáveis por medir as grandezas físicas 

necessárias para calcular o calor cedido ao ambiente pelo compressor. 
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Figura 4.13 – Sistema de controle de temperatura do calorímetro. (a) trocador e ventilador interno, (b) trocador e 

ventilador externo. 

 

Para a definição da quantidade de calor trocado entre o compressor e o ambiente é necessária 

a mensuração da quantidade de calor que é transferida pela parede do calorímetro para o 

ambiente, isto é, a perda de calor pelas paredes do trocador. Para isso, o calorímetro necessita 

ser calibrado, ou seja, a quantidade de calor que ele perde para o ambiente tem que ser de 

alguma forma mensurada a fim de se acrescentar esse termo no balanço de energia do 

compressor. Para se chegar a esse valor, o seguinte método é utilizado: uma resistência 

elétrica é colocada no interior do calorímetro de forma a dissipar calor em seu interior. No 

caso do teste realizado, essa resistência foi uma lâmpada de 150W. Após algum tempo, 

quando as condições permanentes são atingidas, as temperaturas interna ao calorímetro e 

externa a ele são coletadas. O coeficiente global de transferência de calor é calculado de 

acordo com as eqs (4.1), (4.2), (4.3).  

 

TAUQamb Δ= ..&  4.1 

 

Onde. 

 

elamb WQ && =  4.2 

 

Logo. 
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Onde. 

 

( )inout TTT −=Δ  4.4 

 

Tal procedimento é repetido para diferentes níveis de potência elétrica consumidos pela 

resistência elétrica, permitindo a definição de um U.A por um ajuste, como mostra a fig. 

(4.14). Conforme mostrado na fig. (4.14), um modulador de tensão é ligado à lâmpada, 

possibilitando que a potência dissipada seja variada. 

 

 

Figura 4.14 – Ilustração da forma como a perda de calor do calorímetro é identificada. 

 

Após a realização do procedimento acima, o valor encontrado para o coeficiente global de 

transferência de calor do calorímetro construído para a realização do experimento pode ser 

obtido da fig. (4.15) 
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Figura 4.15 – Coeficiente global de transferência de calor (U.A) para o calorímetro 

 

Através da inclinação da reta encontrada chega-se a um valor do coeficiente global de 

transferência de calor de 2,902 W/K. As variáveis medidas para o cálculo do coeficiente 

global de transferência de calor são as temperaturas ambiente e interna ao calorímetro. A 

outra variável é a potência elétrica consumida pela resistência interna ao calorímetro. A 

incerteza de cada instrumento de medida é a seguinte: 

• Termopar tipo T: ± 1°C (segundo norma NBR13773/97) 

• Transdutor de potência:  

o Corrente: ± 1,5% (segundo fabricante do equipamento) 

o Tensão: ± 0,5% 

A incerteza do coeficiente global de transferência de calor do calorímetro é 0,173 W/K. 

4.2 INSTRUMENTAÇÃO 

Como ilustra a fig.(4.16), sensores para medir vazão de água, pressão e temperatura são 

instalados ao longo do ciclo proposto para possibilitar a realização dos balanços de energia a 

partir dos quais são obtidos os valores de performance do compressor. 
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Figura 4.16 – Diagrama esquemático do posicionamento dos sensores (Santos e Santos, 2006). 

 

Legenda: 

  Acionamento do sistema de refrigeração (220Vac) 

  Sinais de 4 a 20 mA (transdutores de pressão) 

  Sinais de sensores de temperatura 

  Sinais digitais do CLP 
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4.2.1 Temperatura 

Para a aquisição dos valores de temperaturas nos diversos pontos do sistema, como ilustrado 

na fig. (4.16), termopares foram utilizados. Os termopares foram do tipo T (cobre-constantan), 

que, de acordo com a norma NBR13773/97, medem temperaturas na faixa de -60°C até 

100°C, com precisão de ±1°C para medições acima de 0°C e ±1,2°C para medições abaixo de 

0°C. 

A forma escolhida para fixar os termopares foi através de poços termométricos, como ilustra a 

fig. (4.17). Esses poços são feitos por meio de tubos de cobre com diâmetros menores que a 

tubulação pela qual o refrigerante ou a água circulam. Dessa forma, pretende-se não inserir 

uma perda de carga no fluxo do fluido. A utilização do cobre como material para os poços 

visa promover uma boa condução de calor. Dessa forma, uma maior precisão dos valores de 

temperaturas são atingidos. O comprimento do poço termométrico deve possibilitar o 

posicionamento do termopar a uma distância de oito vezes o diâmetro da tubulação após a 

curva da tubulação. 

 

 

Figura 4.17 – (a) foto do poço termométrico, (b) figura esquemática do poço termométrico. 

 

No interior do calorímetro, na sucção do compressor e descarga do compressor, optou-se pela 

utilização de um termo-resistor do tipo PT-100 para medir a temperatura, como ilustra a fig. 

(4.18). Os sensores do tipo PT-100 a dois fios possuem uma resistência entre os fios de 100 

Ohms, quando a temperatura sobre o mesmo é de 0°C, e de 138,4 ohms em 100°C. Estes 

sensores oferecem uma incerteza de ±0,3°C em 0°C. 
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(a)                                                                                   (b) 

Figura 4.18 – Instrumentação usada na medição de temperaturas: (a) Sensor PT-100, (b) Condicionador de sinal 

 

A resistência entre os fios varia de acordo com a variação da temperatura do meio onde este 

se encontra. Com isso, o sensor é conectado a um condicionador de sinal que é alimentado 

com uma tensão de 24Vcc e fornece um sinal analógico de 4 a 20mA. 

O PT-100 instalado no interior do calorímetro emite um sinal de saída que é enviado a um 

CLP, que serve de referência para o controle da temperatura no interior do calorímetro. O 

sensor do tipo PT-100 foi utilizado pois o CLP possui entradas analógicas específicas para 

esse tipo de sensor de temperatura. 

4.2.2 Pressão 

As medidas de pressão do refrigerante são feitas em diferentes pontos do ciclo, mais 

precisamente na entrada e saída de todos os dispositivos por onde o refrigerante passa, ou 

seja, compressor, dispositivo de expansão e trocadores bitubulares, como mostra a fig. (4.16). 

Os transdutores utilizados para realizar essa medição são para aplicações OEM, ou seja, 

transmissores eletrônicos. Esses transmissores possuem uma precisão, segundo o fabricante, 

de 1% na medida. Eles são alimentados por tensões de 10 a 30 Vcc e fornecem um sinal 

analógico que varia de 4 a 20 mA. Na presente dissertação são utilizados transdutores que, 

após o tratamento do sinal, lêem pressão de 0 a 10 bar para a linha de baixa pressão da 

bancada e que lêem de 0 a 40 bar para as linhas de alta pressão. O tratamento desses sinais é 

feito pelo sistema de aquisição de dados. A fig. (4.19) apresenta um ponto de tomada de 

pressão, feito por meio de uma válvula e o transdutor de pressão utilizado. No anexo III 

encontra-se o catálogo técnico do transdutor de pressão utilizado e fornecido pela empresa F 

(anexo I), e suas respectivas curvas de calibração. 
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          (a)      (b) 

Figura 4.19 – Medição de pressão: (a) Ponto de tomada de pressão, (b) Transdutor de pressão utilizado. 

 

4.2.3 Vazão 

Para medir a vazão de água que circula entre os dois trocadores de calor que têm a finalidade 

de manter a temperatura constante no interior do calorímetro utilizou-se um rotâmetro 

adquirido junto a empresa H (anexo I), como mostra a fig. (4.20). 

 

 

Figura 4.20 – Rotâmetro, (Applitech, 2006). 

 

O rotâmetro utilizado é um equipamento medidor de vazão instantânea, onde ±2% de 

incerteza do fundo de escala é aplicável segundo o fabricante. Sua escala varia de 75 l/h até 
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750 l/h. A sua construção é feita em material plástico e seu flutuador é do tipo livre, 

construído em material metálico com especificação, segundo o fabricante, SS 316. Para 

maiores informações, o catálogo do rotâmetro encontra-se no anexo III. O modelo utilizado é 

o AP 750. 

4.2.4 Potência 

Para medir a potência consumida pelo compressor durante os ensaios, um transdutor como 

mostrado na fig. (4.21) é utilizado. 

 

 

Figura 4.21 – Transdutor de potência. 

 

Os transdutores de potência de corrente alternada convertem potência ativa ou reativa em um 

sinal de saída contínuo de tensão ou corrente proporcional ao sinal de entrada. As entradas e 

saídas são isoladas galvanicamente. 

O transdutor utilizado para os ensaios é o modelo WA30122111122, fornecido pela empresa J 

(anexo I), o modelo utilizado opera para potência ativa e utiliza um transformador de corrente, 

como indicado na fig. (4.21). A sua ligação é feita para corrente contínua, com fase e neutro, 

como ilustra a fig. (4.21). O transdutor deve ser alimentado com tensão de entrada de 220V., o 
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sinal de saída é de 0 a 20 mA e a classe de precisão de 0,25%. Suas especificações e dados de 

calibração encontram-se no anexo III. 

4.2.5 Aquisição de dados 

O sistema de aquisição de dados mostrado na fig. (4.22) é responsável por coletar todos os 

valores de temperatura, pressão e potência utilizados na bancada. A empresa G (anexo I) é 

responsável pelo fornecimento dos módulos de aquisição. 

 

 

Figura 4.22 – Sistema de aquisição de dados. 

 

Módulos de aquisição de dados: são formados por componentes de aquisição de sinais 

analógicos dos modelos 8018 e 8017, como ilustra a fig. (4.23). 

 

 

Figura 4.23 – Módulos de aquisição de dados. 
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Os módulos possuem 8 canais de entrada analógica (mA, mV ou sinais de termopares), sendo 

que os mesmos podem ser acrescidos no sistema de aquisição, de acordo com a necessidade 

de mais canais de medição. O protocolo de comunicação entre os módulos de aquisição é 

realizado através de uma rede RS-485, conectada a um conversor analógico-digital, modelo 

8020, que converte o sinal analógico RS-485 em um sinal digital RS-232, compatível com 

porta serial do computador. 

O condicionamento e a conversão de funções dos módulos são feitos de modo que os dados 

possam ser transmitidos como vários tipos de representação dos mesmos no formato ASCII, 

diretamente do PC, por meio de uma porta serial. Todos os módulos possuem softwares 

programáveis e não requerem nenhum ajuste. Parâmetros como endereço e taxa de 

transferência são atribuídos através de comandos simples, transmitidos através da porta serial 

do computador. 

Os módulos do modelo 8018 são próprios para aquisição de sinais de termopares de diferentes 

tipos (J, K, T, E, S, B, N, C e R) e possuem um sensor de temperatura interno que mede a 

temperatura ambiente e realiza a compensação de junta fria. 

 

Tabela 4.2 – Faixa de operação do módulo 8018. 

Tipo Faixa de operação 
T -270°C – 400°C 

 

O módulo 8018 possui uma configuração de leitura de temperatura apresentada na tabela 

(4.2). O módulo 8017 mede sinais analógicos com as configurações apresentadas na tabela 

(4.3) 

 

Tabela 4.3 – Configurações da faixa de operação do módulo 8017. 

Tipo Range Tipo Range 
8 -10V – 10V 0B -500mV – 500mV 
9 -5V – 5V 0C -150mV – 150mV 

0A -1V – 1V 0D -20mA – 20mA 
 



   58

Módulo de conversor RS-232 / RS-485: O módulo de aquisição de dados possui um 

conversor RS-232/RS485 e vice-versa. O modelo desse módulo é o 8520 do fabricante G 

(anexo I). 

A comunicação RS-232 é um conjunto de normas que definem comunicação serial ponto a 

ponto entre os dois dispositivos. A norma RS-232 define os níveis de tensão, a temporização, 

o protocolo de troca de dados e a disposição mecânica dos conectores. 

A interface RS-232 tem como principal atrativo a sua implementação simples e barata, sendo 

disponível como padrão na maioria dos computadores. A principal limitação da interface RS-

232 é o fato de a mesma operar por níveis de tensão, sendo extremamente suscetível a ruídos, 

o que inviabiliza a comunicação de maneira confiável em distâncias superiores a 10 ou 15 

metros. Outra limitação é que o padrão RS-232 foi desenvolvido para ser uma comunicação 

ponto a ponto, não permitindo que mais de dois dispositivos usem a mesma “linha de dados”. 

Por ser uma solução do padrão RS-422, a comunicação RS-485 tem como principal enfoque a 

comunicação em rede, ou seja, com apenas um par de fios é possível a comunicação com 

diversos equipamentos em rede, usando o mesmo barramento. Assim como o RS-422, o RS-

485 utiliza linha de dados balanceada, bastante similar às linhas de dados da interface RS-422. 

Logo, também permite comunicação em distâncias de até 1200 metros, de maneira 

extremamente confiável. 

O principal uso do padrão RS-422 é para estender a comunicação RS-232 a grandes 

distâncias, de maneira transparente ao usuário, sem a necessidade de alterar programação e 

protocolos. 

A comunicação RS-485 é derivada da comunicação RS-422, que é uma evolução do padrão 

RS-232. Tem como principal inovação a implementação de linhas de transmissão 

balanceadas, o que torna a comunicação extremamente imune a ruídos. O padrão RS-422 é 

mais utilizado em comunicações ponto a ponto, embora seja possível utilizar o mesmo em 

pequenas redes. Para operação em rede, o numero máximo de dispositivos que podem ser 

conectados é limitado, pois cada circuito de saída RS-422 pode ser ligado a no máximo 10 

entradas. Também não é possível a utilização de um único par de fios para operar como 

“barramento”, ou seja, os dados são transmitidos por uma linha e recebidos por outra. 

Os módulos de aquisição de sinal da série 8018 e 8017 são projetados para uma comunicação 

RS-485. Como a maioria de PCs tem como comunicação a porta serial RS-232, e não a RS-

485, é necessário ter um conversor entre o PC e os módulos de aquisição, que converta o sinal 
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RS-485 a RS-232 e vice-versa. Os módulos 8520 executam estas funções de conversão. Um 

único modulo 8520 pode ligar 256 módulos individuais da série 8018 e 8017 em uma única 

rede RS-485, porque todos os ajustes de transferência são executados automaticamente pelo 

software, não existindo necessidade para ajuste ou abertura de interruptor do módulo. 

Software: Junto aos módulos de aquisição mencionados acima e os seus respectivos sensores 

(temperatura, pressão e potência), faz-se necessária a utilização de um software que permita a 

leitura e armazenamento dos dados, configuração dos módulos, configuração da porta serial e 

configuração dos parâmetros de configuração. Esse software é denominado WINview CP32 e 

é fornecido pela mesma empresa que fornece os módulos de aquisição. 

4.3 CONTROLE DAS CONDIÇÕES DE OPERAÇÃO 

4.3.1 Controle de temperatura e pressão 

O trabalho desenvolvido por Santos e Santos (2006) teve por finalidade o controle de 

temperatura internamente ao calorímetro da bancada construída, além do controle da pressão 

da linha de baixa pressão da bancada. Para isso foi utilizado um Controlador Lógico 

Programável. (CLP), fornecido pela empresa I (anexo I). O modelo utilizado é o DX-9100-

8154, como mostrado na fig. (4.24) 

 

   

Figura 4.24 – Controlador Lógico Programável. 

 

O CLP deve ser alimentado por uma tensão de 24V e processa sinais analógicos a partir de 

digitais utilizando 12 módulos de função programáveis com múltiplas finalidades. O DX-

9100 pode aceitar até 8 (oito) entradas digitais e 8 (oito) módulos de saída, sendo 

configuradas para fornecer duas saídas analógicas e seis saídas digitais através de triacs. As 

saídas podem ser configuradas em 6 (seis) saídas “on/off”, ou 3 (três) saídas com ajuste na 

duração de saída (D.A.T), 3 (três) saídas de ajuste de posição (P.A.T.) ou, ainda, 3 (três) 
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saídas de “start/stop”. Podem ser efetuadas algumas combinações utilizando, no máximo, 6 

(seis) triacs. 

Para controlar a temperatura no interior do calorímetro, uma programação de algorítmo de 

controle “on/off” foi utilizada. Nesse algoritmo, uma temperatura de referência - 32°C 

segundo a norma ISO 917 - na variável de configuração remota (RSP) e o valor fornecido 

pelo PT-100 são associados à variável de processo (PV). Sendo selecionado o Action Mode 

nessa programação quando a variável de processo é superior à variável de referência, a saída 

do controlador é chaveada para On, e quando a variável de processo for inferior à variável de 

referencia, a saída é chaveada para Off. 

A saída do controlador “on/off” é ligada ao relé MTX 24 VAC, que liga ou desliga os 

ventiladores e a bomba, de acordo com a temperatura no interior do calorímetro. 

Para o controle da pressão de sucção do compressor, foi utilizado o dispositivo de expansão 

descrito acima, juntamente com um motor de passo. No CLP, foi utilizado o algoritmo de 

controle PID (proporcional integral e derivativo) ligado a uma saída do tipo PAT para 

possibilitar a operação do motor de passo nos dois sentidos, e utilizar uma realimentação, que, 

no caso, seria a diferença do valor desejado e a pressão lida pelo transdutor de pressão 

localizada na sucção do compressor, resultando em uma resposta precisa. 
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5 RESULTADOS 

5.1 CONJUNTO DE ENSAIOS – VISÃO GERAL 

Após 75 ensaios realizados durante aproximadamente 90 horas de operação da bancada, 39 

ensaios foram utilizados para a realização da análise apresentada a seguir. Os demais ensaios 

serviram para ajustar a bancada e os instrumentos de medição. 

Os ensaios realizados, conforme metodologia indicada no capítulo 3, com o compressor, 

apresentado na seção 4.1.1, objetivaram cobrir toda a faixa de operação do mesmo. Essa faixa 

de operação consiste em um intervalo de valores para temperaturas de evaporação e 

temperaturas de condensação. Para o compressor específico esses valores são: temperatura de 

evaporação entre -10°C e -35°C e temperatura de condensação entre 45°C e 65°C. A tabela 

(5.1) mostra todos os pontos ensaiados.  

Dos resultados, 86% contemplaram a área de operação do compressor. Os 14% restantes 

ficaram em média 1°C abaixo da temperatura mínima de condensação, porém com a 

temperatura de evaporação dentro da faixa desejada. 

 

Tabela 5.1 – Visão geral dos ensaios. 

Ensaio Tcd Tev  Ensaio Tcd Tev Ensaio Tcd Tev Ensaio Tcd Tev 
1 45,9 -17,9  10 62,8 -17,2 19 56,1 -20,4 28 42,6 -24,2 
2 45,3 -20,4  11 61,1 -20,4 20 52,4 -23,6 29 48,2 -26,3 
3 44,5 -23,6  12 58,9 -23,7 21 63,6 -14,3 30 49,9 -23,6 
4 43,0 -27,7  13 49,7 -17,2 22 62,2 -17,1 31 51,6 -20,1 
5 49,8 -26,9  14 47,7 -20,2 23 62,2 -20,3 32 52,7 -16,9 
6 51,4 -23,8  15 45,9 -24,4 24 59,3 -23,7 33 54,1 -14,0 
7 53,0 -19,8  16 43,8 -27,2 25 45,1 -14,6 34 60,4 -14,1 
8 54,4 -17,1  17 59,3 -14,4 26 45,2 -17,4 35 59,8 -16,9 
9 64,3 -14,5  18 58,1 -17,3 27 44,1 -20,2 36 59,4 -19,5 

 

Abaixo, segue a fig. (5.1) que compara os pontos ensaiados com a área coberta pela faixa de 

operação do compressor segundo o fabricante, que é indicada pelo retângulo em vermelho. 

Por meio da fig. (5.1), pode se chegar à conclusão que os trinta e seis ensaios realizados 

conseguiram cobrir aproximadamente 50% da área de operação do compressor. 
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Figura 5.1 – Ensaios realizados. 

 

Os ensaios deveriam ser divididos em dois grupos. No primeiro, a bancada foi configurada 

com a seguinte montagem: compressor, seguido de trocador de calor e posteriormente 

dispositivo de expansão, como ilustra a fig. (5.2) 

 

 

Figura 5.2 – Configuração do primeiro grupo de ensaios. 

 

No segundo, a bancada seria configurada com o compressor seguido do dispositivo de 

expansão e posteriormente com o trocador de calor, como ilustra a fig. (5.3). 
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Figura 5.3 – Configuração do segundo grupo de ensaios. 

 

O segundo grupo de ensaios não foi possível de ser feito tendo em vista. a existência de um 

redução na temperatura do fluido refrigerante na saída do compressor. Isto ocorreu devido a 

dois fatores. O primeiro deles é a distância da tubulação entre a descarga do compressor e a 

entrada do dispositivo de expansão. Essa tubulação sofre influência da temperatura ambiente, 

que é menor que a temperatura do refrigerante nesse ponto, fazendo com que o fluido 

refrigerante reduza a temperatura. O segundo fato também é resultado do comprimento da 

tubulação entre a descarga do compressor e a entrada do dispositivo de expansão. Essa 

distância ocasiona uma perda de carga, que é acompanhada de uma redução na temperatura. 

Sendo assim, todos os ensaios analisados a seguir estão configurados como na fig. (5.2). 

Para o primeiro grupo de ensaios a carga de refrigerante no ciclo foi variada por três vezes, 

sendo a primeira carga de 550 g de gás R134a, a segunda carga sendo de 500 g e a terceira 

carga sendo de 460 g. A fig. (5.4) ilustra como esses ensaios foram distribuídos. 

 

40

45

50

55

60

65

-35 -30 -25 -20 -15 -10

Tev

Tc
d

500g

460 g

550g

 
Figura 5.4 – Ensaios realizados separados pela carga de refrigerante do ciclo. 
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5.2 ANÁLISE DE ERRO DOS RESULTADOS 

A avaliação do erro relacionado aos valores calculados de vazão mássica, eficiência 

isentrópica e coeficiente de performance, obtidos a partir dos dados coletados seguirá a 

metodologia apresentada a seguir. E os seus valores serão apresentados juntamente com a 

análise desenvolvida nas próximas seções. 

Para uma grandeza qualquer U, calculada em função de diversas variáveis x medidas 

experimentalmente, como indicado na eq. (5.1) 

 

),...,,( 21 nxxxuU =  5.1 

 

Pode ser estabelecido, por meio de uma série de Taylor uma relação entre as variações na 

medição, ixδ , e as alterações que ela provoca sobre o valor U como indicado pela eq. (5.2) 
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Dessa forma define-se a incerteza de U como a soma do quadrado dos erros indicados pela eq. 

(5.3). 
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As incertezas dos instrumentos utilizados nas medições são as seguintes: 

• Termo-resistência PT-100 - ±0,3°C 

• Termopar tipo T - ±1°C 

• Transdutor de pressão - ±1% 

• Transdutor de potência - ±0,25% 
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5.3 AVALIAÇÃO DA VAZÃO MÁSSICA DE REFRIGERANTE 

Os valores da vazão mássica de refrigerante [kg/s] para os ensaios apresentados na tabela 

(5.1) foram obtidos por meio de balanço de energia sobre o compressor e também pela 

simulação do compressor. A simulação é feita conforme apresentado na seção 2.5.2. Os 

parâmetros do modelo são obtidos segundo os dados do catálogo do fabricante. 

5.3.1 Balanço de energia sobre o calorímetro 

O balanço de energia é feito como apresentado na seção 2.5.3 pela fig. (2.14) e eq. (2.26). A 

eq. (2.26) advinda da primeira lei da termodinâmica sofreu algumas simplificações. A 

primeira delas é a desconsideração do calor trocado pelo óleo do sistema, pelo fato de a 

bancada não possibilitar a separação do óleo do refrigerante e a medição de sua vazão 

mássica. Dessa forma, o cálculo dessa parcela é descartado, pois segundo Duarte (2000), essa 

parcela não representa influência sobre o valor da vazão mássica . A segunda simplificação é 

a eliminação da variação da energia interna do calorímetro, já que todos os ensaios foram 

realizados sobre a condição de regime permanente. Optou-se também pela estabilização da 

temperatura interna da câmara calorimétrica de forma a não utilizar o trocador que realiza o 

controle da mesma. Essa medida foi adotada porque o sistema de controle da temperatura 

interna a câmara atua de forma inconstante, ou seja, liga durante um intervalo de tempo e 

desliga por outro. Com isso a mensuração do calor cedido ao ambiente por esse controle se 

tornou difícil. Como conseqüência, a potência dissipada pelo ventilador interno ao calorímetro 

também foi desconsiderada, já que o mesmo não foi acionado. Dessa forma a eq. (2.26) pode 

ser apresentada como a eq. (5.4). Essa não utilização do controle da temperatura interna ao 

calorímetro pode ser um dos motivos para a discrepância do valor da vazão mássica calculado 

e da vazão mássica encontrada no catálogo do fabricante, pois segundo o mesmo a 

temperatura máxima de operação do compressor é de 43°C e a temperatura interna ao 

calorímetro chegou a valores como 50°C. 

 

( )
refcpicpo

CALambcp
ref hh

QW
m

,,

,

−

−
=

&&
&  5.4 

 

A partir da eq. (5.4) e dos valores obtidos nos ensaios chegou-se ao valor do fluxo mássico 

gerado pelo compressor. Esses valores são apresentados na tabela (5.2). 
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Tabela 5.2 – Resultados dos ensaios. 

 evT  [°C] cdT  [°C] cpW&  [kW] cpiT ,  [°C] cpoT ,  [°C] ambT  [°C] CALinT ,  [°C]  refm&  [kg/s] 

1 -17,9 45,9 0,127 -16,4 81,8 22,4 39,9  0,00106 
2 -20,4 45,3 0,119 -13,1 84,8 21,8 41,8  0,00083 
3 -23,6 44,5 0,109 -8,1 86,1 21,4 43,3  0,00065 
4 -27,7 43,0 0,097 -2,8 85,7 20,8 44,9  0,00042 
5 -26,9 49,8 0,102 2,0 92,2 25,6 49,5  0,00050 
6 -23,8 51,4 0,112 -3,9 94,8 25,7 50,0  0,00056 
7 -19,8 53,0 0,125 -10,0 96,3 25,8 49,8  0,00069 
8 -17,1 54,4 0,133 -13,4 96,3 26,1 49,3  0,00080 
9 -14,5 64,3 0,151 -8,5 96,3 26,6 49,0  0,00129 

10 -17,2 62,8 0,139 -5,7 97,7 27,0 51,4  0,00101 
11 -20,4 61,1 0,126 -2,4 98,5 27,5 52,9  0,00075 

12 -23,7 58,9 0,113 2,4 97,7 27,6 54,1  0,00059 

13 -17,2 49,7 0,131 -2,6 90,8 22,2 45,6  0,00091 
14 -20,2 47,7 0,119 1,1 91,2 22,0 47,0  0,00068 
15 -24,4 45,9 0,106 2,5 90,1 21,9 47,7  0,00048 
16 -27,2 43,8 0,098 6,4 88,8 21,7 48,3  0,00034 
17 -14,4 59,3 0,148 -2,1 94,6 20,9 43,7  0,00119 
18 -17,3 58,1 0,136 1,5 96,0 21,4 45,8  0,00096 
19 -20,4 56,1 0,124 2,6 95,9 21,9 47,7  0,00073 
20 -23,6 52,4 0,112 5,0 94,9 21,9 49,3  0,00049 
21 -14,3 63,6 0,151 -1,0 103,9 49,3 24,5  0,00104 

22 -17,1 62,2 0,138 2,6 104,5 49,3 27,8  0,00068 

23 -20,3 62,2 0,127 4,1 103,8 50,1 19,0  0,00051 

24 -23,7 59,3 0,114 6,8 102,4 51,0 19,3  0,00032 

25 -14,6 45,1 0,137 -5,2 92,0 21,5 37,9  0,00119 

26 -17,4 45,2 0,126 1,8 97,5 21,3 41,1  0,00092 

27 -20,2 44,1 0,117 3,8 100,6 20,7 43,3  0,00067 
28 -24,2 42,6 0,106 8,4 104,3 20,6 46,1  0,00042 
29 -26,3 48,2 0,102 15,0 107,3 20,4 49,2  0,00026 
30 -23,6 49,9 0,111 12,3 111,2 21,5 50,3  0,00035 

31 -20,1 51,6 0,123 7,9 113,5 20,9 50,7  0,00043 
32 -16,9 52,7 0,134 3,4 113,3 20,8 50,4  0,00055 
33 -14,0 54,1 0,146 2,1 112,6 21,5 50,2  0,00071 
34 -14,1 60,4 0,150 4,1 116,9 21,9 50,7  0,00075 
35 -16,9 59,8 0,139 7,8 118,4 22,7 51,4  0,00064 
36 -19,5 59,4 0,124 13,3 119,2 23,3 53,2  0,00046 

 

Erro associado à vazão mássica. 

Seguindo a metodologia para cálculo de erro apresentada na seção 5.2, o erro associado à 

vazão mássica obtida pelo balanço de energia sobre o calorímetro é apresentado na tabela 

(5.3). 
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Tabela 5.3 – Erro associado ao valor da vazão mássica. 

Ensaio Erro [%]  Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] 
1 5,6  10 6,8  19 11,0  28 16,9 
2 7,6  11 9,8  20 17,5  29 31,4 
3 10,7  12 13,5  21 6,7  30 21,5 
4 18,8  13 8,1  22 12,0  31 16,5 
5 15,7  14 11,5  23 16,8  32 12,5 
6 12,6  15 17,3  24 28,8  33 9,4 
7 9,4  16 26,8  25 4,7  34 8,9 
8 7,7  17 6,1  26 6,7  35 10,5 
9 4,9  18 8,0  27 9,7  36 16,0 

 

A fig. (5.5) mostra que o erro é inversamente proporcional ao valor da vazão mássica, ou seja, 

quando a vazão diminui o erro aumenta. Para o cálculo da vazão mássica o calor trocado entre 

o compressor e o ambiente é o fator que tem maior influência sobre o erro. Isso porque o erro 

do calor trocado entre o compressor e o ambiente encontra-se em torno de 7% enquanto o erro 

da potência consumida é de 0,25%. E esse calor trocado tem que aumentar para chegarmos a 

vazões menores, logo o valor dos erros nessas condições é maior. 
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Figura 5.5 – Relação do erro da vazão mássica com a vazão mássica. 

 

5.3.2 Simulação do compressor 

A simulação do compressor é feita com os dados de entrada: temperatura de evaporação e 

condensação. Esses valores estão apresentados na tabela (5.1). Além disso, o grau de 
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superaquecimento também deve ser utilizado como entrada do modelo. Esses valores estão 

apresentados na tabela (5.4). 

 

Tabela 5.4 – Valores de superaquecimento para os ensaios. 

Ensaio superaque. [°C] Ensaio superaque. [°C]  Ensaio superaque. [°C]  Ensaio superaque. [°C] 

1 1,5 10 11,5  19 22,9  28 32,6 
2 7,3 11 18,0  20 28,6  29 41,4 
3 15,5 12 26,1  21 13,3  30 35,9 
4 24,9 13 14,6  22 19,7  31 27,9 
5 28,8 14 21,3  23 24,3  32 20,3 
6 19,9 15 26,9  24 30,5  33 16,0 
7 9,9 16 33,6  25 9,5  34 18,2 
8 3,7 17 12,3  26 19,2  35 24,7 
9 6,0 18 18,7  27 24,0  36 32,8 

 

Além desses valores de entrada para o modelo, as eqs. (2.21) e (2.22) que compõem o modelo 

propriamente dito e o valor do coeficiente isentrópico (γ ) também devem ser fornecidos. 

Esse último pode ser encontrado na seção 2.5.2. Dessa forma o valor da vazão mássica é 

obtido. Os resultados para os trinta e seis pontos ensaiados encontram-se na tabela (5.5). 

 

Tabela 5.5 – Resultados simulados para a vazão mássica de refrigerante. 

Ensaio  refm&  [kg/s]  Ensaio  refm&  [kg/s] Ensaio  refm&  [kg/s] Ensaio  refm&  [kg/s] 

1 0,00157  10 0,00096 19 0,00119 28 0,00102 
2 0,00136  11 0,00150 20 0,00100 29 0,00084 
3 0,00112  12 0,00127 21 0,00161 30 0,00099 
4 0,00087  13 0,00101 22 0,00137 31 0,00122 
5 0,00085  14 0,00085 23 0,00114 32 0,00146 
6 0,00104  15 0,00165 24 0,00094 33 0,00170 
7 0,00132  16 0,00140 25 0,00177 34 0,00162 
8 0,00155  17 0,00119 26 0,00149 35 0,00138 
9 0,00165  18 0,00100 27 0,00128 36 0,00117 

 

5.2.3 Comparação entre os resultados obtidos pelo balanço de energia e os resultados 

simulados. 

Comparando os resultados obtidos pelo balanço de energia sobre o calorímetro com os valores 

obtidos do modelo semi-empírico chega-se a fig. (5.6). 
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Figura 5.6 – Comparação entre os valores da vazão mássica simulada e obtida pelo balanço energético. 

 

Os resultados experimentais apresentam uma tendência similar ao dos resultados simulados, 

porém com um desvio, de forma que o cruzamento da linha de tendência não ocorre no ponto 

(0;0), mas sim no ponto (0;-0,0003). Essa discrepância deve-se ao fato de o resultado 

simulado apresentar um desvio de 0,0001 kg/s em relação aos dados de catálogo, como indica 

a barra de erros na fig. (5.6). 

5.4 AVALIAÇÃO DA POTÊNCIA CONSUMIDA PELO COMPRESSOR 

A potência consumida pelo compressor para os ensaios realizados foram obtidas de duas 

formas. A primeira por meio de um transdutor de potência instalado na bancada, valor esse 

que foi utilizado no balanço de energia, e a segunda através da simulação computacional 

semi-empírica. 

5.4.1 Balanço de energia sobre o calorímetro 

Os valores obtidos por medida direta na bancada durante o ensaio estão apresentados na 

tabela (5.6). 
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Tabela 5.6 – Potência consumida pelo compressor medida de forma direta. 

Ensaio cpW&  [kW]  Ensaio cpW&  [kW] Ensaio cpW&  [kW] Ensaio cpW&  [kW]

1 0,127  10 0,139  19 0,124  28 0,106 

2 0,119  11 0,126  20 0,112  29 0,102 

3 0,109  12 0,113  21 0,151  30 0,111 

4 0,097  13 0,131  22 0,138  31 0,123 

5 0,102  14 0,119  23 0,127  32 0,134 
6 0,112  15 0,106  24 0,114  33 0,146 
7 0,125  16 0,098  25 0,137  34 0,150 
8 0,133  17 0,148  26 0,126  35 0,139 

9 0,151  18 0,136  27 0,117  36 0,124 

 

Erro associado à potência consumida. 

O erro associado à potência consumida pelo compressor é o erro do instrumento de medição, 

já que a potência foi uma grandeza medida diretamente através de um transdutor. Esse erro, 

como indicado na seção 5.2, é de: 

• Transdutor de potência - ±0,25% 

5.4.2 Simulação do compressor 

O resultado da simulação semi-empírica para potência consumida pelo compressor é obtido 

pelas mesmas equações características do compressor testado que foram utilizadas para o 

cálculo do valor da vazão mássica. Os dados de entrada e os parâmetros de entrada são os 

mesmos apresentados na seção 5.2.2. 

Com isso os valores obtidos através da simulação para a potência consumida pelo compressor 

são apresentados na tabela (5.7). 

 

Tabela 5.7 – Resultados obtidos para o consumo de energia do compressor através do modelo adotado.  

Ensaio cpW&  [kW]  Ensaio cpW&  [kW] Ensaio cpW&  [kW] Ensaio cpW&  [kW]

1 0,132  10 0,145  19 0,131  28 0,113 
2 0,125  11 0,132  20 0,118  29 0,109 
3 0,115  12 0,119  21 0,157  30 0,118 
4 0,103  13 0,138  22 0,145  31 0,130 
5 0,107  14 0,127  23 0,133  32 0,141 
6 0,117  15 0,114  24 0,119  33 0,152 
7 0,131  16 0,105  25 0,141  34 0,156 
8 0,141  17 0,154  26 0,133  35 0,145 
9 0,156  18 0,143  27 0,125  36 0,135 
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5.4.3 Comparação entre os resultados obtidos pelo balanço de energia e os resultados 

simulados. 

Comparando os resultados obtidos através da medida direta da bancada e pela simulação 

semi-empírica, chega-se a fig. (5.7) apresentada abaixo. 
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Figura 5.7 - Comparação entre os valores da potência consumida simulado e obtida diretamente. 

 

Os valores medidos experimentalmente para a potência consumida têm uma boa semelhança 

com a simulada. A fig. (5.7) mostra que o desvio entre os resultados é menor que o desvio 

apresentado pela vazão mássica, além do que a dissipação dos resultados é consideravelmente 

menor que a obtida na comparação do valor da vazão mássica. Isso ocorre, porque, em 

primeiro lugar, o modelo computacional para a potência consumida apresenta um erro menor 

que para a vazão mássica. Por outro lado a potência medida não é afetada por erro de outros 

instrumentos de medição, como acontece com a vazão mássica. 
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5.5 AVALIAÇÃO DOS PARÂMETROS DE EFICIÊNCIA DO COMPRESSOR 

Como apresentado no capítulo 2, os parâmetros de eficiência do compressor que foram 

utilizados na presente dissertação são os seguintes: Eficiência isentrópica e Coeficiente de 

performance. 

5.5.1 Balanço de energia sobre o calorímetro – Eficiência Isentrópica 

A eficiência isentrópica foi obtida através do balanço de energia como indicado no capítulo 2, 

através da eq. (2.1). Nessa equação as entalpias na entrada e saída do compressor foram 

obtidas através de tabelas termodinâmicas para o fluido refrigerante R134a, e os dados de 

entrada nessas tabelas foram temperatura e pressão na entrada do compressor e temperatura e 

pressão na saída do compressor. Para o cálculo da entropia na entrada do compressor também 

foram utilizadas tabelas termodinâmicas, nas quais os dados de entrada foram temperatura e 

pressão na entrada do compressor. Com esse valor de entropia obteve-se a entalpia na saída 

do compressor juntamente com a pressão nesse ponto. Os valores obtidos para a eficiência 

isentrópica estão apresentados na tabela (5.8). 

 

Tabela 5.8 – Valores obtidos pelo balanço de energia sobre o calorímetro de eficiência isentrópica. 

Ensaio isoη  [%]  Ensaio isoη  [%] Ensaio isoη  [%] Ensaio isoη  [%] 

1 60,2  10 53,0  19 39,6  28 30,0 
2 51,1  11 42,8  20 28,8  29 18,2 
3 41,7  12 34,9  21 52,4  30 24,5 
4 28,1  13 48,0  22 36,5  31 29,6 
5 32,1  14 38,8  23 29,1  32 35,7 
6 36,9  15 29,5  24 19,2  33 42,8 
7 44,0  16 21,0  25 65,2  34 44,2 
8 49,3  17 55,3  26 54,5  35 40,0 

9 62,3  18 47,8  27 43,8  36 30,2 

 

Erro associado à eficiência isentrópica. 

O erro associado ao cálculo da eficiência isentrópica é obtido pela metodologia indicada na 

seção 5.2, e o seu valor é influenciado pelas medidas de temperatura e pressão na entrada e 

saída do compressor, vazão mássica do refrigerante, além da potência medida pelo transdutor. 

Essa influência podemser observadas pela à eq. (2.1) que é utilizada para efetuar esse cálculo. 

Esses erros estão apresentados na tabela (5.9). 
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Tabela 5.9 – Erro associado ao valor da eficiência isentrópica. 

Ensaio Erro [%]  Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] 
1 5,6  10 6,7  19 11,0  28 16,9 
2 7,6  11 9,8  20 17,5  29 31,4 
3 10,7  12 13,5  21 6,6  30 21,5 
4 18,8  13 8,1  22 12,0  31 16,4 
5 15,7  14 11,5  23 16,7  32 12,5 
6 12,6  15 17,3  24 28,7  33 9,3 
7 9,4  16 26,8  25 4,7  34 8,8 
8 7,7  17 6,1  26 6,7  35 10,5 
9 4,8  18 8,0  27 9,7  36 15,9 

 

5.5.2 Simulação do compressor – Eficiência Isentrópica 

O resultado da simulação semi-empírica para eficiência isentrópica do compressor é obtido 

pela razão entre a potência isentrópica e pela potência consumida obtidas através das 

equações e parâmetros apresentados na seção 5.2.2. 

Os valores obtidos através da simulação para a eficiência isentrópica do compressor são 

apresentados na tabela (5.10). 

 

Tabela 5.10 – Eficiência isentrópica simulada para o compressor.  

Ensaio isoη  [%]  Ensaio isoη  [%] Ensaio isoη  [%] Ensaio isoη  [%] 

1 52,7  10 54,0  19 52,5  28 50,2 

2 51,8  11 52,7  20 51,0  29 49,5 

3 50,5  12 51,1  21 55,0  30 50,9 

4 48,6  13 53,3  22 54,0  31 52,5 
5 49,3  14 52,1  23 52,8  32 53,6 
6 50,9  15 50,3  24 51,1  33 54,6 

7 52,6  16 48,9  25 53,6  34 54,9 
8 53,6  17 54,8  26 52,8  35 54,0 
9 54,9  18 53,8  27 51,8  36 53,0 

 

5.5.3 Comparação entre os resultados obtidos pelo balanço de energia e os resultados 

simulados – Eficiência Isentrópica 

Comparando os resultados para a eficiência isentrópica obtida pelo balanço de energia com a 

eficiência isentrópica obtida pela simulação, chega-se a fig. (5.8). 
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Figura 5.8 - Comparação entre os valores da eficiência isentrópica simulado e obtida pelo balanço de energia. 

 

Essa diferença deve-se a vazão mássica de refrigerante. Essa conclusão resulta do fato da 

potência consumida, apresentar uma boa aproximação entre o valor medido e o valor 

simulado. Além disso, como as temperaturas de evaporação e condensação e o 

superaquecimento são os mesmos para o balanço de energia e para a simulação, resultando em 

uma entropia de sucção, uma pressão de evaporação e condensação, uma entalpia de sucção e 

descarga também semelhantes nos dois casos. Dessa forma, como a equação responsável pela 

obtenção da eficiência isentrópica só depende dos valores citados acima, a única variável que 

apresentou valores diferentes para as duas análises foi a vazão mássica. 

5.5.4 Balanço de energia sobre o calorímetro – Coeficiente de Performance 

O coeficiente de performance é obtido pelo balanço de energia sobre o calorímetro pela eq. 

(2.2). Dessa forma, é necessário saber o consumo de potência do compressor, que foi 

apresentado na seção 5.4.1 através da tabela (5.6), e também o valor da capacidade de 

refrigeração do ciclo, caso ele fosse um ciclo de compressão a vapor padrão. No caso da 

bancada de ensaios foi considerado o valor da entalpia na entrada do evaporador como sendo 

a mesma entalpia da pressão de condensação e com temperatura de 32 °C. Os valores do 

coeficiente de performance estão apresentados na tabela (5.11). 
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Tabela 5.11 – Valores do coeficiente de performance obtido pelo balanço de energia no calorímetro. 

Ensaio COP  Ensaio COP Ensaio COP Ensaio COP 
1 1,41  10 1,13  19 1,01  28 0,77 
2 1,22  11 0,96  20 0,79  29 0,49 
3 1,07  12 0,87  21 1,08  30 0,59 
4 0,80  13 1,22  22 0,80  31 0,64 
5 0,88  14 1,05  23 0,67  32 0,72 
6 0,88  15 0,85  24 0,48  33 0,84 

7 0,92  16 0,67  25 1,56  34 0,83 

8 0,96  17 1,31  26 1,36  35 0,79 
9 1,28  18 1,19  27 1,09  36 0,64 

 

Erro associado ao coeficiente de performance. 

O erro associado ao cálculo do coeficiente de performance é obtido pela metodologia indicada 

na seção 5.2 e o seu valor é influenciado pelas medidas de temperatura e pressão medidas na 

entrada e saída do compressor, vazão mássica, além da potência medida pelo transdutor. Essa 

influência ocorre devido à eq. (2.1) que é utilizada para efetuar esse cálculo. Esses erros estão 

apresentados na tabela (5.12). 

 

Tabela 5.12 – Erro associado ao coeficiente de performance. 

Ensaio Erro [%]  Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] Ensaio Erro [%] 
1 4,8  10 6,7  19 10,3  28 14,3 
2 6,5  11 9,5  20 15,9  29 27,8 
3 9,1  12 13,0  21 6,6  30 19,2 
4 15,9  13 7,2  22 11,8  31 14,9 
5 13,9  14 10,1  23 16,5  32 11,4 
6 11,3  15 14,9  24 27,6  33 8,6 
7 8,5  16 22,8  25 4,0  34 8,6 
8 7,1  17 5,9  26 5,7  35 10,1 
9 4,9  18 7,6  27 8,3  36 15,4 

 

A fig. (5.9) mostra que quanto menor for o coeficiente de performance maior será o seu erro. 

Isso ocorre, pois quanto menor for o seu valor maior será o valor da potência elétrica 

consumida pelo compressor e também maior será o erro dessa potência. 
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Figura 5.9 – Variação do erro do coeficiente de performance. 

 

5.5.5 Simulação do compressor – Coeficiente de Performance 

O resultado da simulação semi-empírica para o coeficiente de performance do compressor é 

obtido pela razão entre a capacidade de refrigeração e pela potência consumida obtidas 

através das equações e parâmetros apresentados na seção 5.2.2. 

Os valores obtidos através da simulação para o coeficiente de performance do compressor são 

apresentados na tabela (5.13). 

 

Tabela 5.13 – Coeficiente de performance simulado para o compressor 

Ensaio COP [W/W]  Ensaio COP [W/W] Ensaio COP [W/W] Ensaio COP [W/W] 
1 1,48  10 1,03 19 1,13 28 1,36 
2 1,39  11 0,99 20 1,12 29 1,15 
3 1,30  12 0,96 21 1,11 30 1,20 
4 1,18  13 1,41 22 1,08 31 1,27 

5 1,06  14 1,36 23 0,99 32 1,34 

6 1,12  15 1,25 24 0,96 33 1,41 

7 1,20  16 1,20 25 1,68 34 1,22 

8 1,24  17 1,22 26 1,56 35 1,16 

9 1,06  18 1,17 27 1,48 36 1,10 
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5.5.6 Comparação entre os resultados obtidos pelo balanço de energia e os resultados 

simulados – Coeficiente de Performance 

Comparando os resultados para o coeficiente de performance obtido pelo balanço de energia 

com o coeficiente de performance obtido pela simulação, chega-se a fig. (5.10). 
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Figura 5.10 – Comparação entre o COP obtido pela balanço de energia no calorímetro e simulado. 

 

O coeficiente de performance sofre a mesma influência da vazão mássica de refrigerante que 

a eficiência isentrópica. Além disso, a suposição de um grau de subresfriamento para os 

coeficientes de performance ensaiados também afetam o seu resultado. 

5.6 AVALIAÇÃO DOS PARÂMETROS DE OPERAÇÃO DO CICLO 

Durante o projeto da bancada de ensaios três graus de liberdade foram assumidos para 

possibilitar a variação do ponto de funcionamento. Esses três graus de liberdade são os 

seguintes: 

• Quantidade de refrigerante no sistema; 

• Abertura do dispositivo de expansão; 

• Abertura da válvula de esfera do circuito secundário. 
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A quantidade de refrigerante no sistema pode ser alterada devido à conexão de um cilindro 

por meio de uma válvula de serviço na sucção do compressor. Esse cilindro deve conter certa 

quantidade de refrigerante com pressão menor que o da bancada quando desligada.  

A operação de carregamento do ciclo ocorre quando a bancada estiver ligada. Dessa forma a 

pressão na sucção do compressor é reduzida e então o gás refrigerante fluirá do interior do 

cilindro para o interior da bancada. Na operação de descarga do refrigerante da bancada, faz-

se necessário desligá-la, aguardar a pressão interna ao ciclo se equalizar, daí então a válvula 

que isola o cilindro da bancada é aberta. Como a pressão equalizada no interior da bancada é 

superior a do cilindro, o fluido refrigerante passa para o seu interior. O monitoramento da 

quantidade de refrigerante que entra ou sai do ciclo é feito por uma balança de precisão. 

Já as vazões de refrigerante e de água serão variadas através de válvulas sendo que, no caso 

do refrigerante, a válvula que regula o fluxo é a mesma da expansão, enquanto no caso da 

água, a válvula que regula a vazão é uma válvula de esfera conectada à rede. 

Nas seções seguintes será analisada a forma como a variação de cada grau de liberdade 

descrito acima afeta a operação do ciclo de compressão a vapor na fase de vapor 

superaquecido. 

5.6.1 Avaliação da alteração da quantidade de refrigerante no ciclo 

Com o intuito de realizar a análise de influência da massa de refrigerante no sistema, a 

bancada, quando operada na configuração - compressor, trocador e dispositivo de expansão, 

sofreu três ajustes de quantidade de massa de refrigerante. O primeiro grupo de ensaios foi 

com 550g de refrigerante, o segundo com 500g de refrigerante e o terceiro foi com 460g de 

refrigerante. Com cada carga de refrigerante foram realizados doze ensaios. A fig. (5.11) 

apresenta o comportamento do ciclo superaquecido no diagrama pressão x entalpia ao variar a 

massa no seu interior. 
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Figura 5.11 – Comportamento do ciclo superaquecido em relação à variação de massa de refrigerante. 

 

A primeira constatação em relação à fig (5.11) é que a temperatura de entrada do refrigerante 

no compressor fica maior conforme a carga de gás é reduzida e as pressões não se alteram. A 

fig. (5.12) contribui para a visualização dessa situação. Isso ocorre porque, segundo a lei dos 

gases ideais, a temperatura é inversamente proporcional a massa específica quando a pressão 

é mantida constante. 
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Figura 5.12 – Variação do superaquecimento para diversas massas de refrigerante no ciclo. 

 

Da mesma forma, a temperatura na descarga do compressor também se eleva com a retirada 

de refrigerante do sistema, porém ela sofre um aumento relativo maior que o da sucção. Com 

isso, a diferença de entalpia entre a sucção e a descarga fica maior com uma menor carga de 

gás. A fig (5.13) ilustra a elevação da temperatura de descarga. 
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Figura 5.13 – Elevação da temperatura de descarga em relação à carga de refrigerante no ciclo. 

 

Apesar de a vazão mássica cair, como indicado na fig (5.15) e a potência elétrica consumida 

permanecer praticamente a mesma, fig. (5.14). Com a retirada de gás refrigerante a 

temperatura de entrada do compressor se eleva. 
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Figura 5.14 – Variação da potência elétrica em relação à carga de refrigerante do ciclo. 

 

Como a diferença de entalpia entre a entrada e saída do compressor se eleva com a 

diminuição da carga de refrigerante do ciclo e a potência elétrica permanece 

aproximadamente a mesma, pela eq. (5.4) a vazão mássica sofre uma redução com a retirada 

de gás refrigerante do ciclo, como ilustra a fig. (5.15) 
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Figura 5.15 – Variação da vazão mássica em relação à carga de refrigerante do ciclo 

 

Uma análise em relação ao coeficiente de performance do compressor pode ser feita, de 

acordo com a eq. (2.2). Da equação conclui-se que o coeficiente de performance diminui com 

a redução de refrigerante do ciclo, porque a vazão mássica diminui, como já visto. Com isso, 

a capacidade de refrigeração aumenta apesar de a diferença de entalpia na sucção do 

compressor aumentar, ou seja, o fator com maior peso entre vazão mássica e diferença de 

entalpia é a vazão mássica. A redução do coeficiente de performance em relação à retirada de 

refrigerante do ciclo é apresentada na fig. (5.16). 
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Figura 5.16 – Variação do Coeficiente de Performance em relação à carga de refrigerante do ciclo. 
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5.6.2 Avaliação da alteração da vazão de refrigerante no ciclo 

A vazão mássica do ciclo é variada por meio do dispositivo de expansão, que no caso da 

bancada é uma válvula de “by-pass” de gás quente. Os resultados dos ensaios realizados 

mostraram que a variação da vazão mássica tem grande influência sobre a pressão e 

temperatura de sucção. Ao fechar o dispositivo de expansão, a condição do fluido refrigerante 

se desloca do ponto 1 para o ponto 2 e posteriormente para o ponto 3 da fig. (5.17), ou seja, a 

temperatura de sucção caminha para níveis mais elevados enquanto a pressão percorre a 

tendência inversa.  

 

 

Figura 5.17 – Variação do ciclo superaquecido em relação à variação da abertura do dispositivode expansão. 

 

A seguir, serão feitas análises do comportamento da bancada ao ser variada a abertura do 

dispositivo de expansão, em relação a vazão mássica, consumo de potência e índices de 

performance. A fig. (5.18) ilustra a maneira como a vazão de refrigerante varia em relação a 

posição de abertura do dispositivo de expansão. Como mostrado na fig. (5.17), ao se fechar o 

dispositivo de expansão, a temperatura na entrada do compressor se eleva. Assim através da 

fig. (5.18) observa-se que, nessa condição, a vazão mássica de refrigerante diminui. Essa 

tendência foi observada para três patamares de pressão de descarga diferentes. 
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Segundo a eq. (5.2) apresentada por Tamainot – Telto et all. (1994) a vazão mássica depende 

de um coeficiente do escoamento (k), de um fator geométrico do dispositivo de expansão (Ω), 

da massa específica na entrada do dispositivo (ρ) e da queda de pressão no dispositivo (∆P). 

 

 

Pkm vref ΔΩ= ..2.. ρ&  5.2 

 

Como no caso analisado, ao fechar o dispositivo de expansão, a massa específica na sua 

entrada tem seu valor reduzido numa intensidade maior que o aumento da diferença de 

pressão. Dessa forma o resultado da eq. (5.2) tende a diminuir de valor, ou seja a vazão 

mássica diminui com o fechamento do dispositivo de expansão. 

Dessa forma, as figs. (5.18) e (5.19) colaboram com a visualização de que com o aumento da 

temperatura do refrigerante na entrada do dispositivo de expansão a vazão mássica diminui. 
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Figura 5.18 – Variação da temperatura de sucção do compressor em relação à variação do fluxo de massa. 

 

E com queda de pressão no mesmo ponto a vazão mássica diminui. 
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Figura 5.19 - Variação da temperatura de sucção do compressor em relação à variação do fluxo de massa. 

 

Como a vazão mássica diminui com o fechamento do dispositivo de expansão e a entalpia na 

entrada do compressor aumenta e a entalpia na descarga do mesmo permanece praticamente 

estável, conclui-se, pela eq. (5.3), que a potência elétrica consumida pelo compressor diminui 

com o fechamento do dispositivo de expansão. 

 

cprefcp hmW Δ= .&&  5.3 

 

A fig. (5.20) ilustra esse comportamento para três patamares de pressão de descarga do 

compressor. 
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Figura 5.20 – Variação da potência em relação ao fluxo mássico. 
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Em relação aos índices de performance do compressor, o coeficiente de performance sofre 

uma queda no seu valor quando a vazão mássica diminui, ou seja, quando o dispositivo de 

expansão é fechado. Isso ocorre, pois apesar do consumo da potência cair, a capacidade de 

refrigeração do evaporador cai em maior intensidade. A potência consumida diminui em uma 

taxa mais lenta que a capacidade de refrigeração, porque, apesar de a potência isentrópica 

diminuir a uma taxa maior que a capacidade de refrigeração, a parte da potência que é perdida 

devido às irreversibilidades do compressor sofre um suave aumento, como ilustra a fig. (5.21). 

Nessa figura, essas perdas são consideradas como sendo a perda de calor do calorímetro para 

o ambiente para uma pressão de saída do compressor constante. 
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Figura 5.21 – Variação das perdas do compressor para o ambiente. 

 

Com isso, o resultado da eq. (2.2) do coeficiente de performance aumenta com o fechamento 

do dispositivo de expansão. A fig. (5.22) ilustra essa tendência para três valores de pressão de 

saída do compressor. 
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Figura 5.22 – Variação do COP em relação à vazão mássica. 
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O índice de eficiência isentrópica sofre uma redução de seu valor com o fechamento do 

dispositivo de expansão, como indica a fig. (5.23), exatamente pelo mesmo motivo da redução 

do coeficiente de performance explicado anteriormente, ou seja, a potência isentrópica sofre 

uma redução no seu valor mais acentuada, já que as perdas de potência pela irreversibilidade 

do processo de compressão sofrem até uma pequena elevação quando o dispositivo de 

expansão é fechado, como ilustrado na fig. (5.22). Esse é o motivo pelo qual a potência real 

sofre uma redução menor que a potência isentrópica. Dessa forma, através da equação da 

eficiência isentrópica indicada pela eq. (2.1) conclui-se que o resultado com o fechamento do 

dispositivo de expansão é uma queda. 

 

0

10

20

30

40

50

60

70

0,0000 0,0002 0,0004 0,0006 0,0008 0,0010 0,0012 0,0014
mref [kg/s]

E
fic

. I
so

.

Tcd = 45°C

Tcd = 50°C

Tcd = 60°C

 

Figura 5.23 – Variação da eficiencia isentrópica em relação à vazão mássica. 

 

5.6.3 Avaliação da alteração da vazão de água do circuito secundário no ciclo 

A variação da vazão de água no circuito secundário é feita por meio de uma válvula de esfera 

instalada na tubulação. É denominado circuito secundário o circuito de água responsável pelo 

dessuperaquecimento do refrigerante. 

Durante os ensaios observou-se que a variação da vazão da água desse circuito tem grande 

influência sobre a pressão de descarga do compressor e também sobre a temperatura de 

descarga do mesmo. A fig. (5.24) mostra que ao reduzir a vazão de água desse circuito a 

temperatura e a pressão de descarga se elevam do ciclo 1 para o 2 e em seguida para o 3. 
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Figura 5.24 – Posição do ciclo em relação à variação da vazão da água do circuito secundário. 

 

Essa elevação de pressão e temperatura do refrigerante ocorre, porque com a redução da 

vazão da água no trocador, o número de Reynolds sofre uma redução, como pode ser notado 

pela eq. (5.4). 
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Com isso, o coeficiente de transferência de calor do lado da água no trocador de calor 

diminui, como pode ser obtido da eq. 5.5. 
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Como o coeficiente global de transferência de calor é obtido pela eq. (5.6), conclui-se que ele 

sofre uma redução com a redução do coeficiente de transferência de calor para o lado da água. 
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Como o calor trocado no trocador bitubular é sempre tbQ&  e como U reduz quando a válvula 

de esfera do circuito secundário é fechada, então a diferença média logarítmica (LMTD) tem 

que sofrer um aumento. 

 

LMTDAUQtb ..=&  5.7 

 

Por outro lado, com a redução da vazão mássica da água a diferença de temperatura entre a 

entrada e a saída do trocador tem que aumentar. Como a temperatura de entrada está limitada 

à temperatura ambiente, conclui-se que a temperatura de saída sofre uma elevação, como 

indicado pela eq. (5.8). 

 

( )tbwitbwowpwtbw TTcmQ ,,,,,, −⋅⋅= &&  5.8 

 

Voltando a eq. (5.7), como a diferença média logarítmica tem que sofrer um aumento e a 

temperatura da água se eleva na saída do trocador, conclui-se que a temperatura do 

refrigerante também tem que subir, porém em proporções menores. Isso porque a eq. (5.9) 

indica como a diferença mèdia logarítmica é obtida. 
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Da mesma forma que o lado contendo água do trocador de calor, o lado que contém 

refrigerante deve sofrer uma redução na sua vazão mássica, pois como a temperatura do 
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refrigerante aumenta a eq. (5.10) indica como é obtido o calor trocado pelo refrigerante no 

trocador bitubular. 

 

( )tbrefitbreforefpreftbref TTcmQ ,,,,,, −⋅⋅= &&  5.10 

 

Como o resultado dessa equação deve ser constante, chega-se a conclusão que, ao reduzir a 

vazão da água, a vazão do refrigerante também deve sofrer uma redução. A fig. (5.25) ilustra 

essa conclusão para três níveis de pressão de entrada do compressor. 

 

0,0000

0,0002

0,0004

0,0006

0,0008

0,0010

0,0012

0,0014

40,00 45,00 50,00 55,00 60,00 65,00
Tcd [°C]

m
re

f [
kg

/s
]

Tev = -14°C

Tev = -17°C

Tev = -20°C

 

Figura 5.25 – Variação da vazão mássica em relação à abertura da válvula do circuito de água. 

 

Em relação ao consumo de potência, o seu valor sofre uma leve elevação com o fechamento 

da válvula instalada no circuito de água, como mostra a fig. (5.26). Isso ocorre, porque apesar 

da temperatura de sucção do compressor sofrer um leve aumento a temperatura de descarga 

sofre um aumento mais significativo. Logo a entalpia de descarga sofre um aumento maior 

que o da entalpia de sucção. Essa situação pode ser observada na fig. (5.24). Por outro lado, a 

vazão mássica de refrigerante sofre uma redução com a redução da vazão da água, porém essa 

redução na vazão mássica tem uma intensidade um pouco menor que o aumento da diferença 

de entalpia no compressor. Essas duas situações fazem com que a potência indicada pela eq. 

(5.11), obtida pelo balanço de energia, sofra um leve aumento conforme a vazão da água do 

circuito secundário é reduzida. 
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( )cpicporefcp hhmW ,, −⋅= &&  5.11 
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Figura 5.26 – Variação da potência consumida pelo compressor em relação à variação da vazão mássica da água 

do circuito secundário. 

 

O resultado dessa elevação no valor da potência consumida pelo compressor faz com que o 

coeficiente de performance sofra uma redução, como mostra a fig. (5.27). Além disso a 

capacidade de refrigeração é reduzida com o fechamento do dispositivo de expansão, já que a 

vazão mássica sofre uma redução que é maior que o aumento da diferença de entalpia no 

evaporador. A eq. (5.12) ajuda a ilustrar essa situação. 

 

( )evaievaorefeva hhmQ ,, −⋅= &&  5.12 

 

Para o cálculo do coeficiente de performance, o aumento do valor da potência e a queda da 

capacidade de refrigeração conforme a vazão de água do circuito secundário diminui resulta 

em uma redução do coeficiente de performance, como indicado pela fig. (5.27) e confirmado 

pela eq. (2.2) 
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Figura 5.27 – Variação do Coeficiente de Performance em relação à variação da vazão mássica da água do 

circuito secundário. 

 

Da mesma forma que o coeficiente de performance, a eficiência isentrópica sofre uma 

redução com o fechamento da válvula do circuito de água, como ilustra a fig. (5.28), para três 

patamares de pressão na entrada do compressor. Esse resultado ocorre porque a eq. (2.1) tem 

no seu denominador, o valor da potência real consumida. Como esse valor sofre um aumento, 

o resultado da equação passa a ser uma redução com o aumento da temperatura de 

condensação. Além disso, a potência isentrópica sofre uma redução com o fechamento da 

válvula do circuito secundário. 
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Figura 5.28 – Variação da eficiência isentropica em relação à temperatura de condensação. 
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5.7 AVALIAÇÃO DA REPETIBILIDADE DOS RESULTADOS 

Um ponto importante para a validação da metodologia proposta é a possibilidade de se repetir 

os resultados obtidos. Para isso um ponto de ensaio foi fixado e os ensaios foram repetidos 

três vezes para esse ponto. O ponto de ensaio fixado é o de temperatura de condensação de 

44,90°C e temperatura de evaporação de -14,60°C.  

A variação dos resultados dos três ensaios são apresentados na tabela (5.14).  

 

Tabela 5.14 – Variação dos resultados repetidos. 

 cpoT ,  [°C] cpoP ,  [kPa] cpiP ,  [kPa] cpiT ,  [°C] cpW&  [kW] CALinT ,  [°C] ambT  [°C] 

Ensaio 37 89,28 1068,66 77,69 4,86 0,134837089 42,67 25,20 
Ensaio 38 88,07 1070,89 76,95 3,37 0,136823847 41,14 20,46 
Ensaio 39 88,80 1068,76 78,73 4,59 0,137336240 43,7416 26,43 

 

 refm& [kg/s] COP  isoη  Superaq. [°C] cdT  [°C] evT  [ºC] 

Ensaio 37 0,001317 1,390 62,38 19,47 44,90 -14,61 
Ensaio 38 0,001204 1,241 56,14 18,09 44,98 -14,72 
Ensaio 39 0,001369 1,417 63,42 19,05 44,91 -14,46 

 

A variação percentual máxima para cada variável medida ou calculada é apresentada na tabela 

(5.15) 

 

Tabela 5.15 – Variação máxima para os resultados. 

cpoT ,  [°C] cpoP ,  [kPa] cpiP ,  [kPa] cpiT ,  [°C] cpW&  [kW] CALinT ,  [°C] ambT  [°C] 

0,69% 0,12% 1,14% 18,55% 0,97% 3,07% 13,11% 

 

refm& [kg/s] COP  isoη  Superaq. [°C] cdT  [°C] evT  [ºC] 

6,51% 7,02% 6,49% 3,75% 0,10% -0,89% 

 

A variável que tem a maior variação entre os ensaios realizados é a temperatura de sucção, 

com o valor de 18,55%. Apesar de essa variação poder ser considerada grande, ela representa 

1,5°C aproximadamente. Considerando o erro do instrumento de C°± 3,0 , essa variação pode 

ser reduzida a 0,9°C. 
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5.8 AVALIAÇÃO DO TEMPO DE AJUSTE DO CICLO SUPERAQUECIDO 

Durante as mudanças entre um ponto de ensaio e outro observou-se que o tempo médio para a 

bancada entrar em regime permanente foi de 29 minutos sendo o desvio padrão de 11 

minutos. A fig. (5.29) ilustra a operação da bancada, durante um período de aproximadamente 

10 horas e coleta de 12 ensaios. Os demais grupos de ensaio encontram-se no anexo V. 

Pela figura, observa-se que a variável que sempre se estabiliza primeiro é a pressão de sucção 

do compressor. Por outro lado, as variáveis que se mostraram limitantes para a operação em 

regime, foram temperatura de sucção e temperatura de descarga. Não foi observada nenhuma 

correlação entre a variação dessas duas variáveis com qualquer outra. 
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Figura 5.29 – Variações entre pontos de operação da bancada. 

 

A transiência da bancada de ensaio apresentou um tendência de variar proporcionalmente à 

relação de compressão, ou seja quanto maior for a diferença de pressões entre a sucção e a 

descarga do compressor, mais tempo a bancada leva para entrar em regime permanente. A fig 

(5.30) mostra essa tendência. 
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Figura 5.30 – Relação entre variação da razão de compressão e tempo de transiência da bancada. 
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6 CONCLUSÕES E RECOMENDAÇÕES 

Na presente dissertação foi avaliada uma metodologia de teste de compressores utilizando 

apenas a região de vapor superaquecido do gás refrigerante. Essa metodologia tem como 

objetivo disponibilizar uma forma de ensaio de compressores que seja facilmente controlada 

durante a sua operação, utilize uma pequena carga de refrigerante, ajuste entre condições de 

ensaio de forma ágil e apresente um aparato experimental simples. 

Junto com essa metodologia, um modelo para simulação foi utilizado. O modelo deveria ter 

por característica a simplicidade, juntamente com uma boa precisão nos resultados, de forma a 

precisar a comparação entre os dados fornecidos pelo fabricante do compressor e os dados 

obtidos pelos ensaios realizados. Essa ferramenta se faz necessária porque durante a operação 

da bancada, foi observado que manter o mesmo grau de superaquecimento do fabricante para 

obtenção dos dados de catálogo é extremamente complexo. 

O modelo semi-empírico escolhido para a realização da simulação mostrou-se simples, de 

fácil obtenção de parâmetros e com resultados muito próximos aos do catálogo do fabricante 

para a potência elétrica consumida. Entretanto, para a vazão mássica ele apresentou um desvio 

significativo. 

O “lay-out” de construção da bancada é simples, pois existem apenas quatro componentes 

básicos na sua construção: compressor, trocadores de calor e dispositivo de expansão. Para a 

realização de seu controle são necessárias apenas uma válvula de serviço para acréscimo e 

retirada de refrigerante do ciclo e válvulas de esferas para controle da vazão dos circuitos de 

água existentes. Para o controle do fluxo de massa do refrigerante, o próprio dispositivo de 

expansão é utilizado. A disposição desses componentes construtivos deve ser bem analisada, 

pois no caso da bancada construída, o ciclo que opera com o compressor seguido do 

dispositivo de expansão não trouxe resultados satisfatórios. Isso porque, apesar do tubo que 

unia o compressor ao dispositivo de expansão estar isolado, ele tem seu comprimento elevado, 

fazendo com que a temperatura na entrada do dispositivo sofresse uma grande influência da 

temperatura ambiente. Julga-se, então, ser necessária a instalação do dispositivo de expansão 

o mais próximo possível da sucção do compressor, além de um isolamento muito bem 

executado. Além disso, o longo comprimento dessa tubulação contribuiu com uma perda 

elevada de. 
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Para o controle do ponto de operação, os três componentes - dispositivo de expansão, válvula 

de serviço e válvula de esfera na tubulação de água mostraram-se extremamente eficientes. A 

válvula de serviço possibilitou o acréscimo e a retirada de gás refrigerante do ciclo. O 

resultado dessa operação foi a alteração do grau de superaquecimento do sistema. Com a 

retirada de gás do sistema, o grau de superaquecimento da sucção do compressor se eleva. Já 

o dispositivo de expansão possibilitou um ajuste adequado da pressão na sucção do 

compressor. Quanto mais fechado estiver esse dispositivo, menor será a pressão de sucção do 

compressor. Por fim, a válvula de esfera localizada na linha de água permitiu o controle da 

pressão de descarga do compressor. Como foi analisado, quando essa válvula é fechada a 

pressão de descarga sobe. Dessa maneira, as três variáveis necessárias para se fixar um ponto 

de ensaio - pressão de sucção e de descarga e o grau de superaquecimento foram facilmente 

variados e também facilmente fixados. 

A bancada se mostrou relativamente ágil, durante o processo de estabilização do ciclo entre 

um ponto de ensaio e outro, já que, no pior caso, o tempo médio de estabilização foi próximo 

a 30 minutos. Em relação às variáveis do sistema, os fatores limitantes na maioria dos casos 

foram as temperaturas de sucção e a descarga do compressor. Por outro lado, a pressão de 

sucção mostrou-se a variável com maior agilidade de ajuste, sendo, em todos os ensaios, a 

primeira a se estabilizar. Alem disso, o seu ajuste pode ser praticamente instantâneo, 

dependendo apenas da velocidade e conhecimento do ponto onde o dispositivo de expansão 

deve ser ajustado. Essa agilidade ocorre devido à ausência de liquido no circuito, já que a 

inércia térmica do liquido é maior que a do vapor. 

A carga de gás no interior do ciclo só não pode ser menor devido à necessidade da utilização 

de tubos de bitolas maiores que as da sucção e descarga do compressor. Esses tubos são 

necessários para a introdução de transdutores de temperatura. Caso isso não fosse uma 

exigência a carga de refrigerante seria muito reduzida. 

Dois outros pontos foram relevantes durante a realização dos ensaios. O primeiro deles foi a 

calibração e a precisão dos equipamentos de medição utilizados na bancada. Vários ensaios, 

realizados durante o período de ajuste da bancada não puderam ser aproveitados, pois os 

valores obtidos apresentaram-se discrepantes aos valores esperados. Um segundo ponto que 

também contribuiu para a discrepância entre valores colhidos na bancada e valores teóricos 

foi o grau de estabilidade de operação da bancada, já que algumas vezes, as temperaturas 

aparentemente estavam estáveis, porém com a realização de ensaios de maior duração esses 
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valores indicavam uma leve variação, afetando significativamente os resultados do balanço de 

energia. 

Como recomendações para trabalhos futuros sugere-se a reformulação da bancada em relação 

à distância e forma de isolamento da tubulação entre a descarga do compressor e a entrada do 

dispositivo de expansão. Solucionando esses limitantes, testes mais aprofundados com a 

bancada operando na configuração onde o compressor é seguido do dispositivo de expansão 

devem ser executados. 

Além disso, seria interessante efetuar ensaios para outros compressores herméticos de 

diferentes capacidades, inclusive considerando o uso de outros fluidos refrigerantes. 

Um aspecto importante que deve ser considerado em trabalhos futuros é a influência do óleo 

lubrificante utilizado no compressor na sua eficiência. Essa influência é dada pela quantidade 

da energia gasta na compressão é perdida elevando-se a temperatura do óleo do compressor 

devido a irreversibilidade do processo, como por exemplo atrito. Para ser feita essa 

mensuração faz-se necessário a instalação de um separador de óleo na saída do compressor e 

também possibilitar a medida da vazão desse óleo. 

Por fim a automação de toda a bancada pode ser feita, ou seja, a válvula responsável pela 

regulagem da vazão da água no circuito secundário pode ser contemplada por uma 

automação. Essa medida possibilita a operação da bancada autônoma, ou seja, sem a presença 

do operador. 
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Anexo I Empresas Consultadas 

• Empresa A: Empresa Brasileira de Compressores S.A. – Embraco, Rua Rui Barbosa, 

1020, CEP: 89219-901, Joinville, SC. 

• Empresa B: ACP Termotécnica LTDA, Via Anhanguera, km 33, CEP: 07750-000, 

Cajamar, SP. 

• Empresa C: Danfoss do Brasil Ind. e com. LTDA, Rua Nelson Francisco, 26, CEP: 

02712-100, São Paulo, SP. 

• Empresa D: Famac Industria de Máquinas Ltda, Rua Ponte Pênsil, 608, Centro, CEP: 

89275-000, Schroeder , SC. 

• Empresa E: Climatic Testing System , 370 Constance Drive Warminster. 

• Empresa F: WIKA Alexander Wiegand GmbH & Co. KG, Klingenberg, CEP 63911 

• Empresa G: SuperLogics Inc, (www.superlogics.com). 

• Empresa H: Applitech Importação Comércio e Representações Ltda, Rua Conselheiro 

Elias de Carvalho, Vila Santa Catarina, CEP 04373-000, São Paulo, SP 

• Empresa I: Johnson Controls. 

• Empresa J: KRONS Instrumentos Elétricos Ltda, Rua Alexandre Gusmão, 278, São 

Paulo, SP. 
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Anexo II Dimensionamento de Componentes da Bancada 

1 – Trocadores de calor bitubular. 

Para a obtenção do valor da capacidade de troca de calor do trocador, optou-se por aplicar a 

eq. (II.1) do balanço de energia sobre o fluido refrigerante. 

 

cpreftb hmQ Δ= .&&  II.1 

 

Já para o cálculo da temperatura da água na saída do trocador, a eq. (II.2), do balanço de 

energia sobre o fluido secundário, foi aplicada. 

 

tbwi
wpw

tb
tbwo T

cm
QT ,,

,
,, .

+=
&

&
 II.2 

 

A eq. (II.3) da diferença média logarítmica é utilizada para obter o comprimento do trocador 

de calor. Juntamente com a eq. (II.3), a eq. (II.4), que se refere ao cálculo do coeficiente de 

transferência de calor para trocador bitubular (INCROPERA, 1998), é utilizada. 
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Figura II.1 – Fluxo de água e refrigerante no trocador bitubular. 
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Por fim, o comprimento do trocador é calculado através da eq. (II.5), que é a equação do 

balanço de energia sobre o trocador utilizando a diferença média logarítmica. 

 

LMTDdU
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tbtb

tb
tb ...π

&
=  II.5 

 

Onde tbU , LMTD  e tbQ& , já foram previamente calculados e tbind ,  é o diâmetro interno do 

trocado. 

Para o cálculo dos coeficientes de transferência de calor convectivos interno da eq. (II.4) as 

eqs. (II.6) a (II.8) são utilizadas. 
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Onde o número de Nusselt é calculado pela eq. (II.7) 
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E o número de Reynolds é calculado pela eq. (II.8) 
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O cálculo do coeficiente convectivo interno do trocador de calor bitubular só se diferencia do 

externo pela forma como é obtido o numero de Reynolds. A eq (II.9) apresenta essa pequena 

diferença, já que agora os diâmetros a serem utilizados são diferentes. 
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Anexo III Instrumentação e Aquisição de dados 

1 – Transdutores de pressão. 

- Catálogo Técnico. 
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- Curvas de Calibração. 

Os transdutores de pressão foram devidamente calibrados por um laboratório certificado pelo 

Inmetro. Os pontos obtidos na calibração do transdutor utilizado na linha de alta pressão da 

bancada estão apresentados na tabela (III.1) e a sua curva de calibração e a equação de 

calibração encontram-se na fig. (III.1). 

 

Tabela III.1 – Dados da calibração do transdutor de alta pressão (0 a 40bar) 

corrente 
[mA] 

pressão 
[bar} 

3,935 0 
5,64 4 

7,273 8 
8,908 12 
10,528 16 
12,125 20 
13,719 24 
15,332 28 
16,923 32 
18,478 36 
19,655 39 

 

y = 2,4861x - 10,04
R2 = 0,9999
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Figura III.1 – Curva de calibração para transdutor de pressão de alta pressão (0 a 40bar) 

 

Os pontos obtidos na calibração do transdutor utilizado na linha de baixa pressão da bancada 

estão apresentados na tabela (III.2) e a sua curva de calibração e a equação de calibração 

encontram-se na fig. (III.2). 
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Tabela III.2 - Dados da calibração do transdutor de baixa pressão (0 a 10bar) 

corrente 
[mA] 

pressão 
[bar] 

3,98 0,00 
5,51 0,97 
5,95 1,31 
7,04 1,93 
8,24 2,69 
9,32 3,38 

10,39 4,07 
11,64 4,83 
12,86 5,58 
14,07 6,34 
15,15 6,96 
16,17 7,58 
17,18 8,27 

 

y = 0,6229x - 2,4412
R2 = 0,9999
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Figura III.2 – Curva de calibração para transdutor de pressão de alta pressão (0 a 40bar) 
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2 – Transdutor de potência. 

- Catálogo Técnico 
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- Curvas de calibração 

A calibração do transdutor de potência foi executada por um multímetro calibrado, o qual 

mede corrente e tensão, esses valores são apresentados na tabela (III.3). Juntamente do 

multímetro calibrado uma lâmpada de 150 W foi ligada ao transdutor de potência e também a 

um variador de tensão. Dessa forma os pontos da tabela (III.3) foram obtidos. Junto a isso os 

valores do sinal obtido na saída do transdutor de potência foram anotados, esses valores são 

os da ultima coluna da tabela (III.3) e estão em miliamper. Os mesmos foram medidos direto 

do sistema de aquisição. 

 

Tabela III.3 - Dados da calibração do transdutor de potência 

Tensão [V] Corrente [A] Potência [w] Sinal [mA] 
4,223 0,110 0,464 0,048 
8,032 0,145 1,162 0,112 

19,272 0,199 3,830 0,354 
33,124 0,252 8,337 0,766 
47,518 0,301 14,281 1,317 
63,633 0,350 22,270 2,047 
81,794 0,401 32,764 3,027 
101,877 0,452 46,046 4,243 
122,919 0,501 61,593 5,675 
146,272 0,550 80,506 7,428 
171,956 0,601 103,300 9,617 
198,678 0,651 129,291 11,970 
218,760 0,685 149,756 13,838 

 

Com os valores da potência e sinal do transdutor a curva de calibração foi obtida e 

consequentemente a sua equação. Essas informações encontram-se na fig. (III.3) 
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Figura III.3 – Curva de calibração do transdutor de potência. 

3 – PT 100 

A calibração dos transdutores do tipo PT 100 utilizados na sucção e descarga do compressor 

foram calibrados utilizando um termômetro padrão de um laboratório devidamente 

credenciado pelo Inmetro. 

Os valores obtidos durante a calibração do PT 100 utilizado na sucção do compressor, que 

pode medir de -15°C a 15°C encontram-se na tabela (III.4) 

 

Tabela III.4 – Resultado obtido durante a calibração do PT 100 utilizado na sucção do compressor. 

PT 100 padrão (°C) PT 100 canal 6 (-15° a 15°C) 
-15,130 2,514 
-14,387 3,462 
-11,644 5,750 
-8,151 7,390 
-5,163 8,907 
-2,221 10,395 
0,677 11,904 
3,538 13,384 
6,540 14,952 
9,497 16,485 
12,395 18,009 
15,448 19,609 
17,489 20,000 

 

A curva de calibração e a equação da mesma encontram-se na fig. (III.4). 
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Figura III.4 - Curva de calibração do transdutor de temperatura utilizado na sucção do compressor. 
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Os valores obtidos durante a calibração do PT 100 utilizado na descarga do compressor, que 

pode medir de 20°C a 130°C encontram-se na tabela (III.5) 

 

Tabela III.5 – Resultado obtido durante a calibração do PT 100 utilizado na descarga do compressor. 

PT 100 padrão (°C) PT 100 canal 5 (20° a 130°C) 
20,583 2,944 
30,854 4,244 
40,818 5,517 
50,882 6,800 
60,748 8,067 
70,537 9,335 
80,558 10,627 
90,373 11,900 
100,188 13,175 
110,157 14,467 
119,273 15,663 

 

A curva de calibração e a equação da mesma encontram-se na fig. (III.5). 
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Figura III.5 - Curva de calibração do transdutor de temperatura utilizado na descarga do compressor. 
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4 – Rotâmetro 
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5 - Módulos de aquisição 
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Anexo IV Componentes da Bancada 

1 – Compressor 

 



   131

 



   132

 



   133

 



   134

 



   135

 



   136

 

 

 

 

 



   137

2 – Bomba hidráulica do circuito secundário 
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Anexo V Ensaios Realizados 
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Figura V.1 – Ensaios de 1 a 8 
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Figura V.2 – Ensaios de 9 a 12. 
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Figura V.3 – Ensaios de 13 a 16. 
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Figura V.4 – Ensaios de 17 a 20. 
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Figura V.5 – Ensaios de 21 a 24. 
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Figura V.6 – Ensaios de 25 a 36. 


