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Resumo 

 

Em razão de recorrentes crises no setor de energia e do aquecimento global do planeta, fabri-

cantes de carros e pesquisadores têm acelerado a busca por sistemas de ar condicionado veicular 

(ACV) mais eficientes e menos agressivos ao meio ambiente. Além disso, devido aos impactos 

da Covid-19 no mundo, sistemas de ACV deverão operar com maiores taxas de renovação do 

ar nos habitáculos de carros, ônibus, metrôs e outros modos rodoviários e ferroviários de trans-

porte coletivo. A quase totalidade dos sistemas de ACV opera com o refrigerante R134a, de 

alto GWP (Global Warming Potencial), e com condensadores a ar. Neste contexto, o objetivo 

do presente trabalho é estudar comparativamente a operação de um sistema de ACV convenci-

onal com a de um sistema alternativo utilizando o ecofluido R1234yf com condesador a água. 

Para estabelecer a correspondente análise comparativa, modelos matemáticos foram desenvol-

vidos para os dois sistemas. Uma metodologia proveniente da literatura também foi usada para 

estimar a carga térmica na cabine de um carro com vistas a subsidiar os modelos matemáticos 

dos dois sistemas de ACV. Os resultados do estudo comparativo revelaram que o 𝐶𝑂𝑃 (Coefi-

ciente de Performance) do ACV a R1234yf/água foi 9,4% maior do que o do ACV a R134a/ar. 

A temperatura do R1234yf na descarga do compressor do sistema foi 17,5C abaixo da tempe-

ratura relativa ao R134a, implicando, portanto, em uma vida útil mais longa para esse equipa-

mento. Por outro lado, a temperatura da água na saída do condensador foi de 39C, um valor 

bem acima da temperatura média de 31,8C na saída do ar no condesador convencional. Duas 

soluções foram propostas para promover o arrefecimento da água com vistas ao retorno de água 

fria no condesador. A proposta mais plausível foi usar o próprio condensador ar para promover 

a redução da temperatura da água quente de saída do condesador a R1234yf/água. Devido ao 

maior peso do novo condensador e à incorporação de uma bomba d’água e do trocador de calor 

para promover o resfriamento deste líquido, observou-se um aumento de massa de 961 g. No 

entanto, este valor é insignificante em comparação à massa total do carro, passageiros e baga-

gens, de modo que não esse pequeno ganho de peso do sistema de ACV não acarreta maiores 

prejuízos à relação peso/potência do carro. 

 

Palavras chaves: Ar condicionado veicular; R1234yf; R134a; Condesador a ar; Condensador 

a água.   

  



 

 

Abstract 

 

Due to recurrent crises in the energy sector and the earth global warming, car manufacturers 

and researchers have been accelerating the search for more efficient vehicle air conditioning 

systems (VACS) and more friendly to the environment. In addition, due to the impacts of 

Covid-19 in the world, must VACS operates with higher rates of the air renewal in cabins of 

cars, buses, subways and others roads and rains modes of public transport. Almost all VACS 

operate with the fluid R134a as refrigerant, of high GWP (Global Warming Potential), and with 

a condenser at air. In this context, the objective of this work is to comparatively study the op-

erations of a conventional LCA system and an alternative system with water cooled condenser 

and the ecofluid R1234yf. To establish the corresponding comparative analysis, mathematical 

models were developed for the two systems. A methodology from the literature was also used 

to estimate the thermal load in the cabin of a car in order to support the mathematical models 

of the two VACS. The results of the comparative study revealed that the 𝐶𝑂𝑃 (Coefficient of 

Performance) of the VACS at R1234yf/water was 9.4% higher than the value of the VACS at 

R134a/air. The temperature of R1234yf at the system compressor discharge was 17.5C below 

the R134a correspondent temperature, so a longer useful life for this equipment. On the other 

hand, the water temperature at the condenser outlet was 39C, a value well above the average 

temperature of 31.8C at the air outlet conventional condenser. Two solutions were proposed 

to promote water cooling of return to the condenser. The most plausible proposal was to use the 

condenser at air to reduce the temperature of the hot water leaving the condenser at 

R1234yf/water. Due to the greater weight of the new condenser and the incorporation of a water 

pump and the heat exchanger to promote the cooling of this liquid, a mass increase of 961 g 

was observed. However, this value is negligible compared to the total mass of the car, passagers, 

and luggage. Thus, the small weight gain of the VACS does not cause major negative impacts 

on the car weight/power ratio. 

 

Keywords: Vehicle air conditioning; R1234yf; R134a; Air condenser; Water condenser.  
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NOMENCLATURA 

Exceções1 

𝑐𝑝 Calor específico a pressão constante [J/(kgK)]; 

𝑐𝑣 Calor específico a volume constante [J/(kgK)]; 

 

Letras Gregas 

α Fração de vazio [adimensional]; 

β Ângulo de inclinação [°]; 

𝜀 Erro ou diferença [unidade variavel]; 

 Rendimento [adimensional]; 

θ Ângulo de inclinação [º]; 

𝜆 Refletifidade [adimensional]; 

μ Viscosidade dinâmica [Pa.s]; 
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1 O subcrito p e v normalmente indicam parede e vapor, porém quando combinado com o a variável c indicam 

calor específico.  



 

 

𝐻 Altura [m]; 

ℎ Coeficiente de transferência de calor por convecção [W/(m²K)]; 

ℎ Entalpia específica [J/kg];2 

𝐼 ̇ Radiação solar [W/m²]; 

𝐾 Condutividade térmica [W/(m.K)]; 

𝑘 Parâmetro da correlação de Hughmark [adimensional]; 
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Subscritos 

1 Entrada do evaporador; 

2 Entrada do compressor; 

2a Sáida do evaporador; 

 
2 ℎ combinado com os subscritos 1,2,3,3s, 𝑙, 𝑣 e 𝑙𝑣 indica entalpia e com os demais subscritos ou sem subscrito 

indica o coeficiente convectivo.  



 

 

3 Sáida do compressor; 

3s Sáida do compressor considerando um processo isentrópico;  

4 Entrada da VET; 
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amb Ambiente; 
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o Ocupantes; 

p Parede; 

pas Passes no trocador de calor. 

pi Parede interna; 

pe Parede externa; 

r Refrigerant; 

rad Radiação; 

ref Refletida;  

s Fluido secundário; 

sr Zona de subresfriamento; 

sa Superaquecimento; 

sen Sensível; 

t Vidro traseiro; 

tc Trocador de calor; 

tot Total; 
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1. INTRODUÇÃO 

 

Desde a primeira revolução industrial, iniciada no final do Século XVIII, até a atual 

quarta revolução industrial, distinguida pela Indústria 4.0, a humanidade vem desfrutando de 

avanços tecnológicos sem precedentes na história. Não obstante, esses benefícios, em geral, são 

acompanhados de fortes impactos no meio ambiente. Por isso, a chamada tecnologia verde, que 

concilia o desenvolvimento de novos produtos com a preservação ambiental, é hoje uma meta 

incorporada por quase todos os setores da indústria. O desenvolvimento de sistemas de ar con-

dicionado veicular (ACV) não foge a essa tendência, com os fabricantes de carros e diversos 

centros de pesquisas do mundo buscando soluções e desenvolvimentos de equipamentos mais 

eficientes e com menor impacto para o planeta. Ademais, em decorrência de impactos sociais 

decorrentes da Covid-19, sistemas de ACV deverão ser submetidos a rígidos protocolos, inclu-

indo a exigência do aumento do ar de renovação nas cabines de carros e ônibus. Neste contexto, 

a norma brasileira NBR 16401-3, referente à renovação de ar em diferentes ambientes, foi re-

centemente atualizada (Pinheiro, 2022). Ainda nesse cenário, Mathai et al (2021) publicaram 

um trabalho no qual simulações numéricas foram usadas para avaliar como o microclima na 

cabine de um carro pode potencialmente espalhar espécies patogênicas, como o Sars-Cov-2, 

entre os ocupantes do veículo para uma diferentes configurações de janelas abertas e/ou fecha-

das. 

Em geral, sistemas de ACV são baseados no ciclo de compressão a vapor a R134a, 

fluido esse da 3ª geração de refrigerantes e que apresenta um ODP (Ozone Deplation Potencial) 

igual a zero. Apesar de inofensivo à camada de ozônio, o R134a é um gás de estufa, pois apre-

senta um valor de GWP (Global Warming Potencial) muito elevado (valor de 1300). Outra 

particularidade do ACV é que o condensador do sistema usa o ar atmosférico como fluido se-

cundário. Tendo em vista o menor coeficiente de transferência de calor do ar, condensadores 

resfriados com esse fluido apresentam pressões de condensação relativamente altas, implicando 

um maior consumo de energia para acionar o compressor a vapor de R134a. 

Ante ao exposto, uma solução de tecnologia verde para um ACV demandaria duas mo-

dificações: (i) substituição do R134a por um refrigerante da 4ª geração, como o ecofluido 

R1234yf, que, além de apresentar um valor de ODP zero, apresenta um GWP baixíssimo (me-

nor que 1); (ii)  substituição do condensador convencional a ar, cujo coeficiente de transferência 

de calor por convecção é baixo,  por um condensador resfriado com água, cujo referido 
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coeficiente é elevado, proporcionado temperaturas e pressões de condensação mais baixas e, 

por conseguinte, implicando maior eficiência energética do sistema. No entanto, um condensa-

dor a água tende a ser mais pesado do que o condensador a ar de um ACV porque o líquido 

agrega mais massa ao trocador de calor do que o ar. Além disso, um resfriador de água, similar 

aos radiadores dos carros, deverá ser adicionado ao sistema. Não obstante, o ganho na eficiência 

energética do sistema com o condensador a água poderá compensar o correspondente aumento 

de peso.  

1.1. Objetivos 

Ante a discussão apresentada acima, os objetivos deste trabalho são os seguintes: 

1.1.1. Objetivos gerais 

Avaliar a viabilidade o retrofit do sistema de ACV a R134a/ar de um carro pelo sistema a 

R1234yf/água. 

1.1.2. Objetivos específicos 

✓ Desenvolver uma subrotina para estimar a carga térmica na cabine de um carro para sub-

sidiar os modelos matemáticos dos sistemas de ACV a R134a/ar e a R1234yf/água.  

✓ Desenvolver um modelo matemático do condensador convencional a R134a/ar para cal-

cular um ponto de operação padrãoe o 𝐶𝑂𝑃 do ACV, bem como o peso total do conden-

sador a R134a/ar. 

✓ Desenvolver um modelo de dimensionamento para o condensador a R1234yf/água e de-

terminar, a partir da carga térmica pré-definida para a cabine do carro, o 𝐶𝑂𝑃 do sistema 

e o peso total do novo condesador. 

✓ Propor soluções para o arrefecimento da água de saída do condensador alternativo vi-

sando o seu retorno para esse trocador de calor. 
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1.2. Estruturação da monografia 

Além da presente Introdução, esta monografia contém mais quatro capítulos. O Capítulo 

2 apresenta fundamentos sobre termodinâmica, transferência de calor e o cálculo da massa de 

refrigerante em componentes de um ACV, com ênfase para o condensador. O Capítulo 2 tam-

bém uma revisão sobre trabalhos publicados nos últimos vinte anos relativos a sistemas de cli-

matização de carros. O Capítulo 3 apresenta o cálculo da carga térmica na cabine de um carro. 

Também é decicado à definição do ACV e aos desenvolvimentos dos modelos matemáticos do 

sistema de ACV com condensador a R134a/ar e a R1234yf/água. O Capítulo 4 explora simula-

ções com esses modelos e estabelece uma comparação do desempenho do ACV operando com 

os dois condensadores. Duas propostas para o arrefecimento da água quente de saída do novo 

condensador são ainda apresentadas no Capítulo 4, bem como um compêndio comparativo entre 

resultados obtidos com os modelos e resultados de trabalhos experimentais e teóricos oriundos 

da literatura. Por fim, o Capítulo 5 traz as conclusões do trabalho. 
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2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA  

2.1. Introdução 

A primeira parte deste capítulo explora os fundamentos para o desenvolvimento dos 

modelos matemáticos apresentados no capítulo seguinte. Além da termodinâmica do ciclo de 

compressão a vapor de ACV, são apresentadas correlações de transferência de calor para as 

regiões de escoamento monofásico do fluido de trabalho (refrigerante) e do fluido secundário 

(ar e água), bem como as correspodentes correlações para os escoamentos bifásicos do refrige-

rante no condensador do ACV. Também são apresentadas correlações de fração de vazio para 

o escoamento bifásico visando o cálculo da massa de refrigerante no sistema. Por fim, na se-

gunda parte do capítulo, é apresentado um estado da arte dos últimos 20 anos sobre sistemas de 

ACV mais ecológicos e eficientes. 

2.2. Ciclo de compressão a vapor 

O sistema de ACV tem a função de promover conforto térmico para os ocupantes do 

carro, implicando também maior nível de alerta do motorista e, portanto, mais segurança para 

todos. O sistema de ar condicionado apresenta três funções básicas: controles de temperatura, 

umidade e circulação do ar. Um sistema de ACV é constituído basicamente pela máquina de 

refrigeração, rede de circulação de ar e acessórios, tais como ventiladores e difusores. De uma 

forma geral, o sistema, representado esquematicamente na Figura 2.1, opera no ciclo de com-

pressão a vapor. O sistema é composto por quatro componentes básicos: (i) o evaporador na 

linha de baixa pressão (BP), que promove a remoção de calor da cabine do carro; (ii) o conden-

sador na linha de alta pressão (AP), que rejeita calor para o meio ambiente; (iii) a válvula de 

expansão termostática (VET), que promove a queda de pressão do refrigerante da linha de alta 

para a linha de baixa pressão e ainda controla o grau de superaquecimento do refrigerante vapor 

na saída do evaporador; (iv) o compressor, que impõe a vazão de refrigerante no circuito e 

promove o aumento de sua pressão da linha de baixa para a linha de alta pressão. Nos sistemas 

de ACV, o compressor é acionado pelo motor do carro. 

 

 

2 
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Figura 2.1 - Esquema de um condicionador veicular 

 

 

Fonte: Adaptado de Mishira (2022). 

A Figura 2.2 mostra o diagrama P-h (pressão versus entalpia) do ciclo de refrigeração 

de um sistema de ACV a R134a, constituído pelas etapas descritas anteriormente: absorção de 

calor à taxa 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 da cabine do carro para o fluido refrigerante (processo 1-2 no evaporador); 

compressão do refrigerante associada à taxa de trabalho externo 𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 (processo 2-3 no com-

pressor); rejeição de calor à taxa 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 do refrigerante para o meio ambiente (processo 3-4 no 

condensador); expansão do fluido (processo 4-1 na VET). Além dessa expansão, a VET do 

ACV da Figura 2.1 apresenta uma particularidade, operando como um trocador de calor inter-

mediário, promovendo a troca de calor entre o líquido e a alta pressão que sai do condensador 

e o vapor frio e a baixa pressão que sai do evaporador. Assim, parte do subresfriamento (pro-

cesso 4a-4) e parte do superaquecimento (processo 2a-2) do refrigerante, indicados na Figura 

2.2, ocorrem no corpo da VET. 

Em primeira aproximação, o processo 1-2 no evaporador e o processo 3-4 no condensa-

dor podem ser tratados como isobáricos, enquanto o processo 4-1 na VET pode ser considerado 

adiabático e isoentálpico: ℎ4 = ℎ1. Idealmente, o processo 2-3s no compressor seria adiabático 

e reversível, portanto, isoentrópico: 𝑠3𝑠 = 𝑠2 (igualdade de entropias). Na prática, mesmo que 

a compressão possa ser considerada adiabática, há certo aumento de entropia do refrigerante 

decorrente de irreversibilidades naturais do processo. Por isso, a entalpia do refrigerante na 

saída do compressor é um pouco maior do que o valor correspondente para uma compressão 

adiabática reversível, conforme mostrado na Figura 2.2: ℎ3 > ℎ3𝑠. Usando a 1ª Lei da Termo-

dinâmica para um volume de controle, obtêm-se as Equações 2.1 a 2.4, apresentadas a seguir, 
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e que podem ser usadas para expressar os balanços de energia nos componentes do sistema. As 

quatro equações foram montadas de forma a gerar resultados com sinal positivos. 

Figura 2.2 - Ciclo de refrigeração por compressão de vapor de um AC veicular a R134a 

 

Fonte: Autor. 

𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 = 𝑚̇𝑟(ℎ2 − ℎ1) (2.1) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑚̇𝑟(ℎ3 − ℎ4) (2.2) 

𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑚̇𝑟(ℎ3 − ℎ2) (2.3) 

𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 + 𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝 (2.4) 

 

Nas Equações 2.1 a 2.3, h1, h2, h3 e h4 são as entalpias do refrigerante nas entradas e 

saídas dos componentes do ACV e 𝑚̇𝑟 é a vazão mássica do refrigerante. A Equação 2.4 é uma 

expressão da conservação da energia no climatizador veicular: a energia que sai do sistema 

(𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑) é igual à soma das energias que entram no sistema (𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 + 𝑊̇𝑐𝑜𝑚𝑝). 

Ainda sobre a etapa de compressão e em decorrência da discussão anterior, o trabalho 

específico no compressor no processo reversível (ℎ3𝑠 − ℎ2) é menor do que o correspondente 

trabalho no processo irreversível (ℎ3 − ℎ2). A razão entre esses trabalhos é o rendimento iso-

entrópico 
𝑖𝑠

, dado pela Equação 2.5. 

 


𝑖𝑠

=
ℎ3𝑠  −  ℎ2

ℎ3  −  ℎ2
 

(2.5) 
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Substituindo nessa equação as correspondentes entalpias indicadas no diagrama P-h da 

Figura 2.2, obtém-se um rendimento isoentrópico do compressor de aproximadamente 0,80. 

Esse número indica que a energia despendida no compressor ideal (compressão adiabática re-

versível) é 80% da energia despendida no compressor mais próximo do caso real (compressão 

adiabática irreversível). 

Outra relação importante obtida com a ajuda do ciclo de compressão a vapor de um 

condicionador veicular é a Equação 2.6, que expressa a definição operacional do coeficiente de 

performance (𝐶𝑂𝑃) do ciclo: razão entre a energia desejada (calor retirado da cabine do carro 

para o refrigerante no evaporador) e a energia paga (trabalho consumido pelo refrigerante no 

compressor).   

 

𝐶𝑂𝑃 =
ℎ2  −  ℎ1

ℎ3  −  ℎ2
 

(2.6) 

 

Substituindo nessa equação as correspondentes entalpias indicadas no diagrama P-h da 

Figura 2.2, obtém-se um coeficiente de performance igual a 3,7 para o ciclo de refrigeração do 

condicionador veicular. Esse número indica que, para cada unidade de energia despendida no 

compressor, o evaporador retira 3,7 unidades de calor da cabine do carro. 

2.3. Transferência de calor em um condicionador veicular 

As trocas de calor em um sistema de ACV ocorrem basicamente no evaporador e no 

condensador da máquina de refrigeração, onde os principais mecanismos de transferência de 

calor são a convecção térmica entre fluidos e superfícies de tubos e aletas, bem como a condu-

ção de calor através do corpo dessas peças. A título de exemplo, a Figura 2.3 ilustra as transfe-

rências de calor do refrigerante para o fluido secundário em um condensador a água. Nessa 

figura, 𝑇𝑟 e 𝑇𝑠 são as temperaturas do refrigerante e do fluido secundário, 𝑇𝑝𝑖 e 𝑇𝑝𝑒 são as tem-

peraturas nas paredes interna e externa do tubo por onde o refrigerante escoa, 𝑅𝑖, 𝑅𝑝 e 𝑅𝑒 são 

as resistências térmicas do fluido interno, da parede do tubo e do fluido externo (respectivas 

fórmulas indicadas na Figura 2.3), 𝑑𝑖, 𝑑𝑒 e 𝐿 são os diâmetros interno e externo e o compri-

mento do tubo, 𝐾 é a condutividade térmica do material do tubo, 𝐴𝑖 =  𝜋 𝑑𝑖  𝐿 e 𝐴𝑒 =  𝜋 𝑑𝑒 𝐿 

são as áreas das superfícies interna e externa de troca de calor e ℎ𝑖 e ℎ𝑒 são os coeficientes de 

transferência de calor por convecção entre os fluidos interno e externo e as respectivas paredes 



25 

 

adjacentes do tubo. Por fim, as taxas de transferências de calor através da parede do tubo e 

trocada entre essa parede e os fluidos podem ser calculadas por qualquer uma das expressões 

que aparecem na Equação 2.7, cujos termos foram definidos anteriormente.  

Figura 2.3 - Transferência de calor através da parede cilíndrica de um condensador bi-tubular resfriado a 

água. 

 

Fonte: Adaptado de Incropera e De Witt (2002). 

𝑄̇ =
𝑇𝑟  −  𝑇𝑝𝑖

𝑅𝑖
=

𝑇𝑝𝑖  −  𝑇𝑝𝑒

𝑅𝑝
=

𝑇𝑝𝑒  −  𝑇𝑠

𝑅𝑒
=

𝑇𝑟  −  𝑇𝑠

𝑅𝑖 + 𝑅𝑝 + 𝑅𝑒
 

(2.7) 

 

Da discussão apresentada, destaca-se a importância do coeficiente de transferência de 

calor por convecção no cálculo em trocadores de calor. A seguir, são apresentadas algumas 

correlações para calcular esse coeficiente nas regiões de escoamentos monofásicos e bifásicos 

em condensadores de sistemas de ACV. 

2.3.1. Transferência de calor em escoamento monofásico 

Na tubulação interna do condensador mostrado na Figura 2.1 e no correspondente pro-

cesso mostrado na Figura 2.2, destacam-se duas regiões onde o fluido escoa monofasicamente. 

Uma delas corresponde ao processo de desuperaquecimento na primeira parte do condensador. 

Além disso, após o refrigerante sofrer condensação na parte intermediária da tubulação, o lí-

quido condensado passa por um processo de subresfriamento no final do trocador de calor. 

Exemplificando esses dois casos, e valendo-se do diagrama P-h da Figura 2.2, o fluido R134a 

vapor sofre um desuperaquecimento de 20C a alta pressão, com a temperatura do fluido dimi-

nuindo de 75C para 55C, e, após a condensação, o líquido sofre um subresfriamento de 10C, 

com a temperatura do fluido diminuindo de 55C para 45C. Outro escoamento monofásico 
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presente no condensador da Figura 2.1 decorre do fluxo externo de ar em corrente cruzada com 

o escoamento do refrigerante escoando dentro dos tubos. 

Ante ao exposto, e tendo em vistas as equações de balanços de energia dos modelos 

matemáticos dos condensadores a ar e a água do climatizador deste estudo, faz-se necessário 

conhecer os coeficientes de transferência de calor para os escoamentos monofásicos internos e 

externos abordados anteriormente. Correlações apropriadas para calcular esses coeficientes são 

apresentadas a seguir. 

 

Correlações de Gnielinski e de Dittus-Boelter 

 

A correlação de Gnielinsk (1976), apresentada por Incropera e De Witt (2002), é valida 

para escoamentos internos, monofásicos e turbulentos. Dada pela Equação 2.8, essa correlação 

permite estimar os coeficientes de transferências de calor por convecção forçada do refrigerante 

nos estados de vapor e líquido em um condensador tubular, como aqueles mostrados nas Figura 

2.1 e Figura 3.10, bem como o coeficiente da água nesse último condensador.  

 

ℎ = [
𝑓/8(𝑅𝑒 − 1000) 𝑃𝑟

1 + 1,27 (𝑓/8)1/2(𝑃𝑟2/3 −  1)
]
𝐾

𝑑
 

(2.8) 

 

Nessa equação, 𝑅𝑒 e 𝑃𝑟 são os números de Reynolds e de Prandtl do fluido, 𝐾 é a 

condutividade térmica do fluido, 𝑑 é o diâmetro interno da tubulação, ou o diâmetro hidráulico 

em um espaço anular, e 𝑓 é o fator de atrito entre o fluido e a superfície do tubo. Esse fator 

depende da rugosidade da superfície e do diâmetro do tubo e ainda do número de Reynolds do 

fluido. Para tubos trefilados, típicos em tubulações de cobre e alumínio de condensadores de 

sistema de ACV, o fator de atrito pode ser estimado com alta precisão pela correlação de Bla-

sius, expressa pela Equação 2.9 e citada por Fox et al (2012). 

 

𝑓 =
0,316

𝑅𝑒0,25
 

(2.9) 

 
O número de Reynolds, que aparece na Equação 2.9 e Equação 2.8, é definido pela 

Equação 2.10, na qual 𝜇 é a viscosidade dinâmica e 𝐺 é a velocidade mássica do fluido, essa 

última grandeza definida pela razão entre a vazão mássica do fluido (𝑚̇) e a área da seção 

transversal do tubo (𝐴), conforme apresentado na equação 2.11. 
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𝑅𝑒 =
𝐺 𝑑

𝜇
 

(2.10) 

𝐺 =
𝑚̇

𝐴
  (2.11) 

 

A correlação de Dittus e Boelter (1930), apresentada por Incropera e De Witt (2002), é 

uma expressão mais simples para achar o coeficiente de transferência de calor por convecção 

em escoamentos internos, monofásicos e turbulentos. Dada pela Equação 2.12, essa correlação 

permite calcular o referido coeficiente para o refrigerante vapor e líquido e para a água nos 

condensadores das Figuras 2.1 e 2.4. Todos os termos da Equação 2.12 foram definidos anteri-

ormente. 

 

ℎ = 0,023 𝑅𝑒0,8 𝑃𝑟0,4  
𝐾

𝑑
 

(2.12) 

 

Correlação de Hilpert     

 

Essa correlação é validada para um escoamento externo em corrente cruzada sobre um 

único tubo. Dada pela Equação 2.13, a correlação de Hilpert (1933), apresentada por Incropera 

e De Witt (2002), permite estimar o coeficiente de transferência de calor por convecção forçada 

do ar escoando em torno do condensador convencional de um sistema de ACV como o mostrado 

na Figura 2.1. 

 

ℎ𝑎 = 𝐶 𝑅𝑒𝑚𝑃𝑟1 3⁄  
𝐾

𝑑
 

(2.13) 

 

Nessa expressão, 𝑅𝑒, 𝑃𝑟 e 𝐾 são os números de Reynolds e de Prandtl e a condutividade 

térmica do fluido (ar no caso de um ACV) e 𝑑 é o diâmetro externo do tubo. A correlação de 

Hilpert é valida para 𝑃𝑟 ≥ 0,7 e as constantes 𝐶 e 𝑚, dependentes do número de Reynolds, são 

fornecidas na Tabela 2.1. 

 

Tabela 2.1 - Constantes da correlação de Hilpert (1933) 

𝑹𝒆 𝑪 𝒎 

0,4 – 4 0,989 0,330 

4 – 40 0,911 0,385 

40 – 4.000 0,683 0,466 

4000 – 40.000 0,193 0,618 

40.000 – 400.000 0,027 0,805 

Fonte: Incropera e De Witt (2002) 
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2.3.2. Transferência de calor em escoamento bifásico 

Para o desenvolvimento do modelo matemático deste trabalho, faz-se necessário o em-

prego de correlações para calcular os coeficientes de transferência de calor por condensação 

para o condensador a ar (Figura 2.1) e o condensador a água (Figura 3.10). Nos dois condensa-

dores, o escoamento do refrigerante ocorre no interior de uma tubulação. Nesse caso, o coefi-

ciente de transferência de calor por condensação pode ser calculado pela correlação de Shah 

(1979), dada pela Equação 2.14. Shah (2022) avaliou correlações e resultados experimentais de 

transferência de calor durante a condensação em dutos de fluidos puros e misturas incluído o 

R134a e o R1234yf. Dentre as melhores correlações avaliadas por ele está a correlação de Shah 

(1979).  

 

ℎ𝑐𝑜𝑛𝑑 = ℎ𝑙 [(1 − 𝑥)0,8 +
3,8 𝑥0,76 (1 − 𝑥)0,04

(𝑃/𝑃𝑐𝑟𝑖𝑡)0,38
] 

(2.14) 

 

Essa correlação fornece o coeficiente de transferência de calor em função do título 𝑥 do 

refrigerante. No denominador que aparece no segundo termo do lado direito da equação, 𝑃𝑐𝑟𝑖𝑡 

é a pressão crítica e 𝑃 é a pressão. O termo ℎ𝑙 é o coeficiente de transferência de calor dado 

pela correlação de Dittus-Boelter, considerando somente líquido escoando, conforme expresso 

pela Equação 2.15. 

 

ℎ𝑙 = 0,023𝑅𝑒𝑙
0,8𝑃𝑟𝑙

1/3 𝐾𝑙

𝑑
   (2.15) 

 

Nessa fórmula, 𝑃𝑟𝑙 e 𝐾𝑙 são o número de Prandtl e a condutividade do refrigerante lí-

quido, 𝑑 é o diâmetro interno do tubo e 𝑅𝑒𝑙é o número de Reynolds do refrigerante líquido. 

Esse último é dado pela Equação 2.16, na qual 𝐺 é a velocidade mássica do refrigerante e 𝜇𝑙 é 

a viscosidade dinâmica do refrigerante líquido. 

 

𝑅𝑒𝑙 =
𝐺 𝑑

𝜇𝑙
   (2.16) 

 

De fato, a correlação de Shah fornece o coeficiente local em cada posição do tubo ao 

longo do escoamento do refrigerante. No entanto, frequentemente é necessário saber o valor do 
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coeficiente médio para toda a zona de condensação. Essa média pode ser obtida a partir da 

Equação 2.17. 

 

ℎ̅𝑐𝑜𝑛𝑑 = (1 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑⁄ ) ∑ ℎ𝑖  ∆𝐿𝑁
𝑖=1    (2.17) 

 

Para usar essa equação, a zona de condensação é dividida em 𝑁 elementos de compri-

mentos iguais a ∆𝐿, de modo que, a partir da correlação de Shah, o coeficiente de transferência 

de calor local ℎ𝑖 pode ser calculado para cada elemento. O coeficiente médio ℎ̅𝑐𝑜𝑛𝑑 é obtido 

dividindo-se a soma do produto entre o coeficiente local e o comprimento de cada elemento 

pelo comprimento total 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑 da zona de condensação.  

2.4. Fração de vazio no escoamento bifáfásico 

A Figura 2.4 mostra um escoamento bifásico com destaque para um pequeno trecho de 

comprimento ∆𝐿. Para calcular a massa do fluido nesse trecho é necessário determinar a fração 

de vazio, definida em cada seção do tubo como sendo a razão entre área da seção ocupada pela 

fase de vapor (𝐴𝑣) e a área da seção total do tubo (𝐴). A fração de vazio apresenta certa seme-

lhança com o título em vapor do fluido, esse parâmetro sendo definido em cada seção do tubo 

como sendo a razão entre a vazão mássica da fase de vapor (𝑚̇𝑣) e a vazão mássica total do 

fluido (𝑚̇).  

Figura 2.4 - Representação de um escoamento bifásico líquido-vapor em um tubo com destaque para va-

zões e as áreas de passagens do fluido 

  
Fonte: Autor. 

A massa do fluido no pequeno trecho do tubo (∆𝑚) pode ser obtida pela soma das mas-

sas de líquido (∆𝑚𝑙) e de vapor (∆𝑚𝑣) presentes na mistura. A Equação 2.18 permite calcular 

essas massas, enquanto as Equações 2.19 e 2.20 permitem calcular, nessa ordem, a fração de 
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vazio e o título em vapor do refrigerante. Nessas expressões, os parâmetros geométricos estão 

indicados na Figura 2.5, 𝜌𝑙 e 𝜌𝑣 são as massas específicas das fases de líquido e de vapor, 𝑚̇𝑣 

é a vazão mássica do vapor e 𝑚̇ é a vazão mássica total da mistura líquido/vapor. Em geral, a 

fração de vazio pode ser determinada a partir do título e das massas específicas das fases de 

líquido e de vapor. Na literatura, há muitas correlações para estimar a fração de vazio. A seguir, 

duas metodologias são apresentadas 

 

𝑀 = 𝑀𝑙 + 𝑀𝑣 = 𝜌𝑙𝐴𝑙  ∆𝐿 + 𝜌𝑙𝐴𝑙 ∆𝐿 =  [𝜌𝑙(1 − 𝛼) + 𝜌𝑣  𝛼] 𝐴 ∆𝐿    (2.18) 

𝛼 =
𝐴𝑣

𝐴
 

(2.19) 

𝑥 =
𝑚̇𝑣

𝑚̇
 

(2.20) 

 

Modelo Homogêneo 

 

O modelo homogêneo, apresentado por Rice (1987), é expresso pela Equação 2.21. Essa 

equação é deduzida a partir das Equações 2.19 e 2.20 para calcular a vazão mássica em função 

da massa específica, velocidade e área da seção de passagem do fluido (𝑚̇ = 𝜌 𝑉 𝐴) aplicadas 

para as fases de líquido e vapor. Além dessa combinação, deve-se aplicar a condição de não 

deslizamento na interface líquido/vapor: 𝑉𝑣 = 𝑉𝑙 (velocidade média sectional do vapor igual à 

velocidade média sectional do líquido).  

 

𝛼ℎ𝑜𝑚 =
1

1+(
1−𝑥

𝑥
) 

𝜌𝑣
𝜌𝑙

   (2.21) 

 

Correlação de Hughmark 

 

Essa correlação, dada pela Equação 2.22 e apresentada por Rice (1987), é baseada em 

um fator corretivo 𝑘𝐻 aplicado à Equação 2.21 do modelo homogêneo. Nessa fórmula, 𝑘𝐻 é 

fornecida na Tabela 2.2, na qual o parâmetro 𝑍 é calculado pela Equação 2.23, que é função da 

massa específica 𝜌𝑣 do vapor e das viscosidades dinâmicas 𝜇𝑣 e 𝜇𝑙 do vapor e do líquido, da 

velocidade mássica 𝐺 e do título 𝑥 do fluido bifásico, do diâmetro interno 𝑑 do tubo, da acele-

ração da gravidade 𝑔, da fração de vazio 𝛼ℎ𝑜𝑚 dada pelo modelo homogêneo e da própria fração 

de vazio 𝛼. Como Z é função de 𝛼, faz-se necessário um cálculo iterativo para achar o valor 

final de 𝛼. No Apêndice A, é apresentado um polinômio de regressão para calcular 𝑘𝐻 em 

função de 𝑍. Esse polinômio foi usado nas rotinas de cálculos dos modelos deste trabalho.  
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𝛼 = 𝑘𝐻  𝛼ℎ𝑜𝑚 = 
𝑘𝐻

1+(
1−𝑥

𝑥
)
𝜌𝑣
𝜌𝑙

  (2.22) 

𝑍 = [
𝑑 𝐺

𝜇𝑙 +  𝛼 (𝜇𝑣  −  𝜇𝑙)
]
1/6

+ {
1

𝑔 𝑑
[

𝐺 𝑥

𝜌𝑣 𝛼ℎ𝑜𝑚 (1 − 𝛼ℎ𝑜𝑚)
]
2

}

1/8

 

(2.23) 

 

 

  

Tabela 2.2 - Valores dos paramentros da correlação de Hughmark (1962). 

Z 1,3 1,5 2,0 3,0 4,0 5,0 6,0 

kH 0,185 0,225 0,325 0,490 0,605 0,675 0,720 

 

Z 8,0 10 15 20 40 70 130 

kH 0,767 0,780 0,808 0,830 0,880 0,930 0,980 

Fonte: Rice (1987). 

2.5. Estado da arte em climatização veicular 

O estado da arte apresentado nesta seção congregou publicações dos últimos vinte anos 

sobre sistemas de ACV por compressão de vapor. A revisão bibliográfica foi concentrada prin-

cipalmente em trabalhos relativos à substituição do refrigerante R134a pelo refrigerante ecoló-

gico R1234yf em sistemas de ACV, bem como na identificação de soluções envolvendo os 

componentes do sistema. A seguir, esses trabalhos são apresentados em ordem cronológica. 

Kaynakli e Horuz (2003) investigaram em detalhes um sistema de ACV a R134a por 

meio de testes experimentais. O desempenho do ACV foi medido para diferentes temperaturas 

do meio ambiente e do habitáculo do carro e também para diferentes velocidades de rotação do 

compressor do sistema. A capacidade de climatização e o 𝐶𝑂𝑃 do sistema, a potência do com-

pressor, a vazão de refrigerante e as pressões de evaporação e de condensação foram estudas 

por meio de gráficos apresentados no estudo. Este trabalho foi um precursor das pesquisas que 

viriam nos anos seguintes, a grande maioria referente à busca por refrigerantes com baixo GWP 

para sistemas de ACV. O COP do sistema variou entre 1.0 a 2.5 durante os testes experimentais.  

Zilio et al (2011) realizaram experimentos em um típico sistema de ACV europeu com-

pacto a R134a, equipado com um compressor de deslocamento variável controlado interna-

mente, um evaporador e um condensador de mini canais e uma válvula de expansão do tipo 

eletrônica (VEE). Pequenas modificações foram realizadas em dois sistemas de ACV R134a, 

permitindo que esses fossem carregados com o então novo fluido refrigerante R1234yf. Testes 

realizados em laboratório indicaram que, para uma dada capacidade de climatização, os 
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sistemas carregados com R1234yf apresentaram desempenhos inferiores ao desempenho do 

sistema originalmente carregado com R134a. Modificações maiores foram realizadas em alguns 

componentes do ACV, mas a sequência do estudo foi conduzida com a ajuda de um modelo 

matemático do sistema. Simulações computacionais mostraram que as referidas modificações 

permitiram garantir um bom desempenho do ACV, compensando efeitos negativos do novo 

fluido refrigerante. O COP do sistema usando R1234yf variou na faixa de ±8.3% se comparado 

com o sistema com R134a.  

Yohan Lee e Dongsoo Jung (2012) realizaram experimentos comparando o comporta-

mento de um banco de testes de um ACV com vistas à comparação do sistema operando com 

os fluidos R134a e R1234yf. Não obstante o R134a ser amplamente usado desde os anos 1990 

em sistemas automotivos, os autores alertaram para o fato de a comunidade européia indicar a 

sua total eliminação até meados dos anos 2020 em razão do seu alto potencial de aquecimento 

global. Nos testes de verão, os resultados mostraram que o 𝐶𝑂𝑃 do ACV carregado com 

R1234yf foi apenas 2,7% menor do que o 𝐶𝑂𝑃 para o sistema carregado com R134a. Nos testes 

de inverno, essa diminuição da eficiência energética do ACV foi de 4,0%. A favor do R1234yf, 

a temperatura desse refrigerante na descarga do compressor e a quantidade de carga no sistema 

foram 6,5C e 10% mais baixas do que aquelas para o sistema carregado com o fluido R134a. 

Com base nos resultados, os autores concluíram que o R1234yf pode ser usado como uma so-

lução ecológica de longo prazo em sistemas de ACV. 

Moo-Yeon Lee et al (2012) desenvolveram um sistema de ACV a CO2 (R744) em um 

ciclo transcrítico, no qual o compressor era acionado por um inversor de frequência. O sistema 

foi testado para várias condições de operação. Os resultados experimentais mostraram que a 

capacidade de resfriamento do ACV aumentou de 36,8%, e o COP de 30,3%, quando a pressão 

na entrada do resfriador de gás (componente similar ao condensador para um ciclo padrão) 

passou de 92 bars para 102 bars e a temperatura do ar na entrada do refrigerador de gás e a 

velocidade do compressor foram fixadas em 35C em 4000 rpm. Comparado com o ACV a 

R134a, o 𝐶𝑂𝑃 de resfriamento com R744 foi maior, em média, 24,3% para todas as velocidades 

do compressor. 

Honghyun Cho et al (2013) realizaram um estudo experimental em um banco de testes 

de ACV dotado de um trocador de calor intermediário (TCI) montado entre o evaporador e o 

condensador do sistema. O sistema foi carregado com os refrigerantes R134a e R1234yf. Os 

testes revelaram que, sem o TCI, a capacidade de climatização no evaporador foi 7% menor e 

o 𝐶𝑂𝑃 do ACV a R1234yf foi 4,5% menor comparado aos valores para o ACV a R134a. 



33 

 

Contudo, com o TCI, esses números foram mitigados para 1,8% e 2,9%. Assim, os autores 

concluíram que há um forte benefício do uso do TCI em um ACV, viabilizando a troca do fluido 

R134a pelo fluido ecológico R1234yf. 

Honghyun Cho e Chasik Park (2016) realizaram um estudo experimental sobre o de-

sempenho e a análise exergética em um ACV carregado com os refrigerantes R134a e R1234yf 

para várias velocidades do compressor. O sistema com e sem um TCI também foi investigado. 

Sem esse trocador de calor, o sistema apresentou uma capacidade de climatização de 4% a 7% 

menor e 𝐶𝑂𝑃 de 3,6% a 4,5% menor em comparação com o sistema a R134a para as velocida-

des do compressor variando de 800 rpm a 1800 rpm. Com o TCI, o sistema com R1234yf mos-

trou uma capacidade de climatização quase equivalente aquela do sistema sem esse trocador de 

calor e carregado com o R134a, enquanto o 𝐶𝑂𝑃 foi menor apenas de 0,3% a 2,9% para a 

mesma faixa de velocidades do compressor. De fato, o 𝐶𝑂𝑃 aumentou 0,9% para o ACV a 

R1234yf e dotado com o TCI para a velocidade do compressor de 2500 rpm. Quanto à análise 

exergética, para o o sistema de ACV/R1234yf, a eficiência com base na 2ª lei da termodinamica 

foi de 3,4% a 4,6% menores em comparação com o sistema de ACV/R134a para todas as velo-

cidades do compressor e ambos os sistemas sem o TCI. Essa eficiência foi melhorada de 1,5% 

a 4,6% para o ACV/R1234yf com o TCI. 

Di Battista e Cipollone (2016) desenvolveram um modelo matemático para um ACV a 

R1234yf e R134a, constituído por quatro submodelos relativos aos componentes básicos do 

sistema: compressor, condensador, dispositivo de expansão manual (VEM) e um evaporador a 

ar. O desempenho do ACV foi avaliado e uma otimização dos componentes foi realizada. Os 

autores testaram o sistema operando com um condensador resfriado com água ao invés do con-

densador convencional resfriado com ar ambiente. O ACV/R1234yf com condensador resfriado 

com o líquido apresentou uma redução de 22% na potência do eixo do compressor em relação 

ao ACV/R134a e condensador resfriado com ar, implicando um significativo aumento (cerca 

de 40%) do 𝐶𝑂𝑃 do sistema. 

Hisamudin et al (2016) estudaram experimentalmente o efeito da temperatura ambiente 

no desempenho de um sistema de ACV a R1234yf. O estudo explorou o consumo de energia, 

a distribuição de temperatura e 𝐶𝑂𝑃 do sistema para três temperaturas ambientes (30C, 35C 

e 40°C), três cargas térmicas (500 W, 700 W e 1000 W) e três rotações do compressor (1000 

rpm, 1500 rpm e 2000 rpm). As medições foram realizadas durante o período de 30 minutos 

para uma temperatura do ar na cabine do carro ajustada em 21C. Para a rotação do compressor 

de 1000 rpm, o 𝐶𝑂𝑃 do ACV diminui 23% quando a temperatura ambiente aumentou de 30C 
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para 40C e a carga térmica aumentou de um valor mínimo perto de zero para 1000 W. Para as 

mesmas variações da temperatura ambiente e da carga térmica, as reduções do 𝐶𝑂𝑃 foram de 

17% e 32% para as rotações do compressor de 1500 rpm e 2000 rpm. 

Daviran et al (2017) desenvolveram um modelo matemático para comparar o desempe-

nho de um ACV operando com o fluido R1234yf como substituto do R134a. O ACV consistiu 

de um evaporador, um compressor, um condensador a ar e uma VET. Duas condições diferentes 

foram consideradas: capacidade de refrigeração no evaporador constante e vazão mássica de 

refrigerante constante. Os resultados mostraram que o coeficiente de transferência de calor geral 

do lado do refrigerante R1234yf é de 18% a 21% menor e a queda de pressão é de 24% a 20% 

menor para o R1234yf em relação ao R134a para os processos de condensação e evaporação, 

respectivamente. Comparativamente ao ACV/R134a, o 𝐶𝑂𝑃 do ACV/R1234yf é menor de 

1,3% a 5% para a primeira condição de operação do sistema, mas o 𝐶𝑂𝑃 do ACV/R1234yf é 

18% maior para o sitema operando na segunda condição. 

Vaghela (2017) avaliou um ACV, comparando o comportamento do sistema operando 

com R134a e com refrigerantes alternativos R290, R600a, R407C, R410A, R404A, R152a e 

R1234yf. A partir dos ciclos termodinâmicos de refrigeração por compressão de vapor do ACV, 

o autor determinou vários parâmetros do sistema usando os softwares EES e RefProp, conclu-

indo que o R1234yf é o refrigerante alternativo mais adequado como substituto do R134a. Não 

obstante o ACV/R1234yf ter apresentado um menor  𝐶𝑂𝑃 (cerca de 16%) comparado ao 

ACV/R134a, o R1234yf foi apontado como o melhor refrigerante alternativo em razão do seu 

baixíssimo potencial de aquecimento global, podendo ser usado como fluido de retrofit em 

sistemas de ACV com modificações mínimas. 

Wang et al (2018) investigaram o desempenho de aquecimento de um sistema de 

ACV a R744 em ciclo transcrítico para regioes de clima frio. O compressor rotativo, acio-

nado eletricamente, foi usado para regular a vazão mássica do refrigerante. Os resultados 

experimentais indicaram que o 𝐶𝑂𝑃 do sistema foi de 1,7 quando as temperaturas do meio 

ambiente, do ar de insuflamento e do ar na cabine do carro foram de −20°C, +40°C e +20°C, 

respectivamente. 

Zhaofeng Meng et al (2018) estudaram o desempenho de um sistema de ACV reverso 

usando trocadores de calor com micro canais. Os fluidos refrigerantes usados no sistema foram 

o R134a e uma mistura de R1234yf e R134a com uma razão em massa na proporção, nessa 

ordem, de 89% e 11%. Essa mistura, além de ter ODP nulo, apresenta um GWP inferior a 150, 

atendendo, assim, a exigência das diretivas européias para sistemas de ACV. Os resultados de 
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testes experimentais mostraram que as capacidades de transferência de calor dos dois fluidos 

são semelhantes nos modos de resfriamento e aquecimento. Sobre o desempenho do ACV, e 

comparado com o fluido R134a puro, o 𝐶𝑂𝑃 do sistema com a referida mistura foi menor de 

4% a 9% no modo de resfriamento da cabine do carro, enquanto foi menor de 4% a 16% no 

modo de aquecimento. No compressor, a temperatura média de descarga da mistura foi de até 

10C mais baixa do que a do R134a puro nos modos de resfriamento e de aquecimento. 

Yunchan Shin et al (2019) conduziram um estudo experimental, seguido de análises de 

balanços de energia e exergia, em um sistema de ACV operando com os refrigerantes R134a e 

uma mistura de R134a/R1234yf. Alguns resultados para dois cenários de testes foram os se-

guintes. Quando a temperatura do ar externo aumentou de 32,5C para 37,5C, o 𝐶𝑂𝑃 e a taxa 

de destruição total de exergia do sistema usando a mistura diminuíram, nessa ordem, de 5,19% 

e de 25,8% em comparação com o sistema carregado com R134a puro. A eficiência exergética 

do sistema carregado com a mistura foi 21,8% superior àquela para o sistema com R134a puro. 

Quando a velocidade de rotação do compressor aumentou de 1000 rpm para 2000 rpm, a capa-

cidade de refrigeração do sistema aumentou para o sistema tanto carregado com a mistura, 

quanto com R134a puro. Por outro lado, nesses últimos ensaios, o 𝐶𝑂𝑃 e a taxa de destruição 

total de exergia do sistema carregado com a mistura diminuíram de 4,82% e de 19,5% em com-

paração com os valores do sistema usando R134a puro. 

Aral et al (2020) estudaram por meio de testes experimentais um sistema de ACV a 

R134a e R1234yf, desenvolvido e testado para os modos de refrigeração e aquecimento em 

amplas faixas de velocidade do compressor e temperatura do ar externo. Vários parâmetros de 

desempenho energético e exergético do sistema foram avaliados. De forma geral, os resultados 

revelaram que o R1234yf tem melhor desempenho no aquecimento do que no resfriamento. O 

sistema a R1234yf apresentou uma capacidade de climatização 5,8% menor para o modo de 

resfriamento, e 0,2% maior para o modo de aquecimento, um COP 11,9% menor para o resfri-

amento, e 3,6% menor para o aquecimento, sendo todos esses valores comparados com a ope-

ração do ACV carregado com R134a. Mesmo assim, o R1234yf pode ser usado como substituto 

do R134a com bom desempenho nos dois modos de operação. Sobre a análise exergética, a 

eficiência com base na 2ª lei para o ACV com R1234yf foi de 17,6% e de 14,7% menores, em 

comparação com o ACV com R134a operando nos modos de resfriamento e de aquecimento, 

respectivamente. Além disso, os autores constataram que o compressor é o maior contribuinte 

para a destruição de exergia do sistema. 
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 Wanyong Li et al (2020) estudaram um sistema de ACV a R1234yf para um veículo 

elétrico em um clima frio. Os autores destacaram que muitos estudos foram conduzidos sobre 

o desempenho de ACV a R1234yf para o modo resfriamento, mas há poucos estudos relativos 

ao desempenho do sistema operando no modo de aquecimento em climas frios. Neste trabalho, 

o comportamento de um ACV/R1234yf para aquecimento foi analisado e comparado com o do 

ACV/R134a para diferentes fatores de influência, tais como a carga de refrigerante, temperatu-

ras, velocidade do vento externo, vazão do ar e largura do condensador. Diversos resultados 

foram obtidos a partir de 42 testes experimentais. A seguir, são destacados dois: (i) a carga ideal 

para o ACV/R134a foi entre 2.050 e 2.800 g, e para o ACV/R1234yf, entre 2.000 a 2.700 g; (ii) 

aumentando a largura do condensador, ou aumentando a vazão de ar nesse componente, o 𝐶𝑂𝑃 

do ACV com o fluido R1234yf superou ligeiramente o valor para o ACV com o fluido R134a. 

Oliveira et al (2020)3 apresentaram uma análise comparativa entre um sistema de ACV 

convencioanl com condensador a R134a/ar e outro alternativo com condensador a 

R1234yf/água. Os desempenhos dos dois sistemas foram avaliados a partir de um modelo ma-

temático alimentado com dados de desempenhos dos trocadores de calor e de vazões e consu-

mos de energia do compressor, valores esses obtidos em mapas fornecidos pelos fabricantes 

desses componentes. Os resultados revelaram que o 𝐶𝑂𝑃 e a capacidade de resfriamento do 

sistema alternativo são menores (cerca de 20%) do que os correspondentes valores para o sis-

tema convencional. Esse menor desempenho deveu-se ao uso do refrigerante R1234yf, e não 

ao fato de se usar água como fluido de resfriameto do condensador. 

Jianmin Fang et al (2021) conduziram um estudo experimental para estudar um sistema 

de ACV a R744 em ciclo transcrítico. O objetivo do trabalho foi estudar o efeito de um TCI 

montado no sistema entre o evaporador e o resfriador de gás do sistema. Os resultados mostra-

ram que o uso do TCI aumentou o 𝐶𝑂𝑃 do sistema de 14,5% para 18,5% para várias tempera-

turas do ar externo. Uma análise exergética também foi realizada. Foi verificado que o com-

pressor e o resfriador de gás são os principais responsáveis pelas perdas de exergia quando o 

TCI é incorporado no sistema. Segundo os autores, os resultados obtidos podem servir de refe-

rência para otimizar sistemas de ACV a R744. 

Taejin Lee et al (2021) conduziram experimentos em um compressor de deslocamento 

variável de um ACV a R1234yf. Em comparação com o sistema operando com o R134a, o 

 
3 Trabalho apresentado pelo autor da presente dissertação no ENCIT 2020. Os modelos desenvolvidos posterior-

mente, e que integram a presente monografia, são mais avançadas do que o modelo apresentado no referido 

congresso, permitindo avaliações e comparações mais aprofundadas entre os sistemas de ACV com condesadores 

a R134a/ar e R1234yf/água. 
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sistema apresentou um 𝐶𝑂𝑃 menor de apenas 5% para um curso de volume máximo do com-

pressor. No entanto, quando a temperatura de insuflamento do ar foi a mais baixa (ajustada em 

5C), o 𝐶𝑂𝑃 caiu de 17% devido ao expressivo aumento da potência consumida pelo compres-

sor. Por conseguinte, as perdas nas válvulas de aspiração e de descarga do compressor também 

aumentaram expressivamente. Um novo jogo de válvulas foi testado, resultando em uma miti-

gação das referidas perdas. 

 Poongavanam et al (2021) usaram o método de tomada de decisão multicritério 

(MTDM) para selecionar o melhor refrigerante para substituir o R134a em sistemas de ACV. 

No artigo, os autores descrevem em detalhes como o método foi aplicado tendo por base os 

baixos GWP e ODP estipulados por protocolos ambientais para sistemas de ACV. Três dife-

rentes ferramentas do MTDM foram usadas no estudo. Para o processamento de dados, várias 

características termodinâmicas dos refrigerantes, informações do ambiente e circunstâncias 

econômicas foram usadas para otimizar o sistema com múltiplos atributos de respostas, inclu-

indo o calor latente, condutividade térmica, pressão de saturação, massa específica, calor espe-

cífico, viscosidade, GWP, ODP e custo dos fluidos analisados. Entre 14 refrigerantes testados, 

o R744 foi considerado o pior refrigerante por dois métodos, enquanto o R1233zd(E) foi con-

siderado o pior pelo terceiro método. 

Além dos trabalhos aqui abordados, outras publicações merecem destaques. Yueming 

Li et al (2009), Siricharoenpanich et al (2019) e Illán-Gómez e García-Cascales (2019) de-

monstraram as vantagens de se usar condensadores a água não exatamente em sistemas de 

ACV, mas em edificações. O último trabalho explorou ainda os prós e contras de se usar o 

refrigerante R1234yf como substituto do R134a. Também merecem ser detacadados o trabalho 

de Pabon et al (2020), um estado da arte sobre o refrigerante R1234yf relativa à última década, 

e o trabalho de Yadav et al (2022), um estado da arte sobre os refrigerantes R1234yf e R290 no 

Século XVI. Além desses trabalhos, Zhenying Zhang et al (2018) apresentaram uma revisão 

bibliográfica sobre sistema de ACV em carros elétricos. Sendo o ACV alimentado eletrica-

mente, esse sistema tende a comprometer o aporte de energia destinado ao movimento do carro. 

Umezu a Noyama (2010), dois engenheiros da empresa Mitsubisch, também apresentaram um 

artigo em um simpósivio sobre ACV para carros elétricos, alertando há 12 anos sobre os desa-

fios desse sistema. 

A Tabela 2.3 sumariza os estudos de sistemas de ACV citados nesta seção. Além dos 

autores, as colunas da tabela destacam os seguintes pontos: refrigerantes do ACV; fluidos de 

resfriamento do condensador; uso de um TCI entre o evaporador e o compressor do sistema; 

metodologia de abordagem do estudo: estudo experimental (Exp) e/ou com modelagem (Mod); 
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influência da carga de refrigerante e massa total do sistema sobre o seu desempenho. Em geral, 

os trabalhos focaram a substituição do refrigerante R134a por um fluido da 4ª geração, com 

predominância para o R1234yf. Apenas os trabalhos de Di Battista e Cipollone (2016) e de 

Oliveira et al (2020) abordaram o uso da água para resfriamento do condensador do ACV. Por 

sua vez, apenas o trabalho de Wanyong Li et al (2020) explorou a influência da carga de refri-

gerante do ACV sobre o COP do sistema, mas com um condensador convencional à ar. Por-

tanto, há uma lacuna a ser explorada em sistemas de ACV: substituição do refrigerante R134a 

por um ecofluido, como o R1234yf, associada ao uso de um condensador a água, bem como a 

quantificação dos impactos negativos decorresntes do ganho de peso do sistema dotado com 

esse trocador de calor. Em outras palavras, a despeito do aumento do 𝐶𝑂𝑃 do sistema, é preciso 

responder se o maior peso do condensador, contabilizando as massas do refrigerante, água, 

bomba d’água, entre outras partes, inviabilizaria ou não o sistema.  

 

Tabela 2.3 - Cronologia relativa a publicações sobre ACV.4 

Autores e 

ano da publicação 
Refrigerantes Cond TCI Exp Mod Massa 

Kaynakli e Horuz (2003) R134a Ar - ✓ - - 

Zilio et al (2011) R134a e R1234yf Ar - ✓ - - 

Yohan Lee e 

Dongsoo Jung (2012) 
R134a e R1234yf Ar - ✓ - - 

Moo-Yeon Lee 

et al (2012) 
R134a e R744 Ar - ✓ - - 

Honghyun Cho 

et al (2013) 
R134a e R1234yf Ar ✓ ✓ - - 

Honghyun Cho e         

Chasik Park (2016) 
R134a e R1234yf Ar ✓ ✓ - - 

Di Battista e 

Cipollone (2016) 
R134a e R1234yf 

Ar e 

água 
- - ✓ - 

Hisamudin et al (2016) R1234yf Ar - ✓ - - 

Daviran et al (2017) R134a e R1234yf Ar - - ✓ - 

Vaghela (2017) 
R134a, R290, R407C, R410A, 

R152a, R1234yf 
Ar - - ✓ - 

Wang et al (2018) R134a e R744 Ar - ✓ - - 

Zhaofeng Meng 

et al (2018) 
R134a e misturas de R1234yf/R134a Ar - ✓ - - 

Yunchan Shin 

et al (2019) 
R134a e misturas de R1234yf/R134a Ar - ✓ - - 

Aral et al (2020) R134a e R1234yf Ar - ✓ - - 

Wanyong Li 

et al (2020) 
R134a e R1234yf Ar - ✓ - ✓ 

 
4 Cond: tipo de fluido secundário usado no condensador. 

TCI: sistema dotado ou não de trocador de calor interno entre o evaporador e o condensador. 

Exp: trabalho de cunho experimental. 

Mod; trabalho com modelagem do sistema e/ou de seus componentes. 

Inv: análise do efeito da massa de refrigerante (inventário) sobre o sistema e/ou em seus componentes. 
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Arruda et al (2020) R134a e R1234yf 
Ar e 

água 
- - ✓ - 

Jianmin Fang 

et al (2021) 
R744 Ar ✓ ✓ - - 

Taejin Lee et al (2021) R1234yf Ar - ✓ - - 

Poongavanam 

et al (2021) 

R134a, R152a, R1234yf, R1234ze, 

R1233zd, R290, R600a, R744, 

R1270, R744/R290, R430A, R436A, 

R444A, R445A 

Ar - - ✓ - 

Fonte: Autor. 

2.6. Fechamento 

Este capítulo foi dedicado a uma breve revisão bibliográfica sobre a termodinâmica, a 

transferência de calor e o cálculo da massa de refrigerante em um sistema de ACV. Esses fun-

damentos são essenciais para o desenvolvimento dos modelos matemáticos do deste trabalho, 

e que são apresentados no próximo capítulo. No presente capítulo, também foi apresentado um 

estado da arte relativo à susbtitição do refrigerante R134a usado em sistemas de ACV por flui-

dos com baixo GWP, bem como soluções para aumentar a eficiência do sistema. Esse estado 

da arte permitiu concluir que a proposta deste trabalho preenche uma lacuna nas pesquisas sobre 

sistemas de ACV: estudar as vantagens e desvantagens do uso de um condensador resfriado 

com água em um ACV a R1234yf de um carro de passeio. Por outro lado, o presente capítulo 

não explorou o cálculo da carga térmica na cabine desse carro. Sendo essa carga uma variável 

de saída do modelo do sistema de ACV com condensador a R134a/ar, e uma variável de entrada 

do modelo com o condensador a R1234yf/água, optou-se por apresentar a correspondnete me-

todologia de cálculo no capítulo seguinte.       
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3. MATERIAIS E MÉTODOS 

Este capítulo acha-se dividido em três partes. Na primeira delas é abordado o cálculo da 

carga térmica na cabine de um carro. A segunda parte apresenta os componentes do ACV usado 

neste trabalho, incluindo fórmulas para calcular vazões e entalpias no compressor e na VET, 

valores esses usados para alimentar os modelos do sistema de ACV deste trabalho. Esses mo-

delos são apresentados na terceira parte do capítulo.  

3.1. Carga térmica do carro 

Fayazbakhsh e Bahrami (2013) e Khayyam et al (2009) e realizaram estudos em siste-

mas de AC veicular. Nesses trabalhos, os autores calcularam a carga térmica no habitáculo do 

carro com base nas oito fontes de calor indicadas na Figura 3.1: (1) radiação solar direta; (2) 

radiação difusa; (3) radiação refletica pelo solo; (4) condução de calor do meio ambiente; (5) 

calor do motor do carro; (6) calor de exaustão dos gases de escamento; (7) calor de metabolismo 

dos passageiros; (8) calor de ventilação do ar de renovação. Para o sistema operando em regime 

permamente, a soma dessas taxas de transferencia de calor é igual à taxa de recuperação de 

calor que o ar da cabine do carro fornece para o evaporador do ar do climatizador veicular. A 

seguir, são apresentadas as equações e tabelas usadas nos cálculos dessas taxas. Informações 

mais detalhadas podem ser obtidas nos trabalhos de Khayyam (2009) e de Fayazbakhsh (2013).  

Figura 3.1 - Fontes de calor na cabine. 

 

Fonte: Adaptado de Fayazbakhsh (2013). 
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3.1.1. Radiação direta 

A carga térmica por radiação solar direta nos vidros do carro pode ser calculada pelas 

Equações 3.1 e 3.2. A primeira fornece a componente do fluxo de radiação solar 𝐼𝑑̇𝑖𝑟 normal ao 

solo, em W/m², em um dia claro. 𝐼𝑎̇𝑝 é a radiação solar aparente, 𝐵 é o coeficiente de extinção 

e 𝜃 é o ângulo entre a radiação solar e a linha normal ao solo. A segunda equação fornece a taxa 

de transferência de calor, em W, através dos vidros do carro, na qual 𝜏 é a transmissividade do 

vidro e o termo entre colchetes é a soma das projeções horizontais das áreas envidraçadas do 

carro. As parcelas 𝑆𝑓, 𝑆𝑡 e 𝑆𝑗 são, nessa ordem, as áreas do para brisas, do vidro traseiro e dos 

vidros das janelas, cujas inclinações em relação à horizontal são dadas pelos ângulos 𝛽𝑓, 𝛽𝑡 e 

𝛽𝑗. O divisor 4 na equação deve-se à radiação solar incidir diretamente apenas sobre um dos 

quatro lados do carro em momento (Fayazbakhsh, 2013). 

 

𝐼𝑑̇𝑖𝑟 = 𝐼𝑎̇𝑝 𝑒−𝐵 cos𝜃⁄    (3.1) 

𝑄̇𝑑𝑖𝑟 = 𝐼𝑑̇𝑖𝑟𝜏[(𝑆𝑓𝑐𝑜𝑠𝛽𝑓 + 𝑆𝑡𝑐𝑜𝑠𝛽𝑡 + 𝑆𝑗𝑐𝑜𝑠𝛽𝑗)/4] (3.2) 

3.1.2. Radiação difusa 

A carga térmica por radiação solar difusa através dos vidros de um carro pode ser cal-

culada com ajuda das Equações 3.3 e 3.4. A primeira fornece o fluxo de radiação solar difusa 

𝐼𝑑̇𝑖𝑓,𝑖, em W/m², para cada um dos vidros do carro, e que são diferenciados pelo índice 𝑖. Nessa 

equação, 𝐶 é o fator de radiação difusa, 𝐼𝑑̇𝑖𝑟 é o fluxo de calor por radiação direta, dado pela 

Equação 3.1, e 𝛽𝑖 é o ângulo formado entre a superfície do vidro e a horizontal. Aplicando-se a 

Equação 3.3 separadamente para cada vidro (para brisas, traseira e janelas), obtém-se o respec-

tivo fluxo de calor na superfície. A Equação 3.4 fornece a taxa total de transferência de calor 

por radiação solar difusa através desses vidros. Esse valor é dado pela soma dos fluxos de calor 

parciais multiplicados, cada um deles, pela transmissividade 𝜏 do vidro e pela respectiva área 

𝑆𝑖 da superfície (Khayyam, 2009). 

 

𝐼𝑑̇𝑖𝑓,𝑖 = 𝐶 𝐼𝑑̇𝑖𝑟(1 + 𝑐𝑜𝑠𝛽𝑖)/2  (3.3) 
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𝑄̇𝑑𝑖𝑓 = ∑ 𝑆𝑖 𝜏 𝐼𝑑̇𝑖𝑓,𝑖
3
𝑖=1   (3.4) 

3.1.3. Radiação refletida 

A carga térmica por radiação solar refletida e que atravessa os vidros do carro pode ser 

calculada com ajuda das Equações 3.5 e 3.6. A primeira fornece o fluxo de radiação solar re-

fletida pelo chão 𝐼𝑟̇𝑒𝑓,𝑖, em W/m², para cada um dos vidros. Nessa equação, 𝐼𝑑̇𝑖𝑟 é o fluxo de 

calor por radiação direta, dado pela Equação 3.1, 𝐶 é o fator de radiação difusa, 𝜆 é a refletifi-

dade do chão e 𝛽𝑖 é o ângulo formado entre cada uma das superfícies envidraçadas do carro e a 

horizontal. Aplicando-se a Equação 3.5 separadamente para cada vidro, obtém-se o fluxo de 

calor na correspondente superfície. A Equação 3.6 fornece a taxa total de transferência de calor 

por radiação refletida pelo chão. Esse valor é a soma dos fluxos de calor parciais multiplicados 

pela transmissividade 𝜏 do vidro e pela respectiva área 𝑆𝑖 da superfície. No mais, a Tabela 3.1 

apresenta dados para alimentar as Equações de 3.5 e 3.6, e as Equações de 3.1 a 3.4 (Khayyam, 

2009, Fayazbakhsh, 2013 e ASHRAE, 2017).  

 

𝐼𝑟̇𝑒𝑓,𝑖 = 𝐼𝑑̇𝑖𝑟(1 + 𝐶)𝜆(1 + 𝑐𝑜𝑠𝛽𝑖)/2  (3.5) 

𝑄̇𝑟𝑒𝑓 = ∑ 𝑆𝑖 𝜏 𝐼𝑟̇𝑒𝑓,𝑖
3
𝑖=1   (3.6) 

 

 

Tabela 3.1 - Parâmetros solares, propriedades do vidro e áreas e ângulos das superfícies envidraçadas 

usados nas equações de 3.1 a 3.6. 

𝐼𝑎̇𝑝 𝐵 𝐶 𝜃 𝜏 𝑆𝑓 𝑆𝑡 𝑆𝑗 𝛽𝑓 𝛽𝑡 𝛽𝑗 𝜆 

1085 W/m² 0,207 0,136 40 0,5 0,7 m² 0,6 m² 2 m² 40 40 80 0,2 

Fonte: Khayyam (2009), Fayazbakhsh (2013) e ASHRAE (2017) 

3.1.4. Condução 

A carga térmica, 𝑄̇𝑝, refere-se ao absorvido pelas paredes da cabine do carro vindo do 

meio ambiente, porta-malas e cofre do motor. A carga térmica do porta-malas é pequena e pode 

ser desprezada. A carga térmica do motor é mais importante, sendo abordada na próxima seção. 

Sobre a carga térmica do ambiente, a Figura 3.2 mostra o perfil de temperaturas e as resistências 

térmicas envolvidas nos cálculos. Nessa figura, 𝑇𝑎𝑚𝑏 e 𝑇𝑐𝑎𝑏 são as temperaturas do meio am-

biente e da cabine do carro e 𝑇𝑝𝑒 e 𝑇𝑝𝑖 são as temperaturas das superfícies externa e interna da 
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parede. Além disso, 1/ℎ𝑒 e 1/ℎ𝑖 são as resistências térmicas decorrentes das transferências de 

calor por convecção do meio ambiente para a parede externa e da parede interna para o ar da 

cabine, sendo ℎ𝑒 e ℎ𝑖 os correspondentes coeficientes de transferências de calor. Por fim, 𝐿/𝐾 

é a resistência por condução através da parede, sendo 𝐾 a condutividade térmica média dos 

materiais constituintes da parede e L o comprimeto ou espessura desse material.  

Figura 3.2 - Transferência de calor através de uma parede plana do carro 

 
Fonte: Adaptado de Incropera et al (2002). 

A carga térmica por condução pode ser calculada pela Equação 3.7, na qual 𝑈 é o coe-

ficiente de transferência de calor global entre o meio ambiente e o interior do carro e 𝐴 é a área 

da seção transversal ao fluxo de calor. O coeficiente 𝑈 pode ser calculado pela Equação 3.8, na 

qual as três parcelas entre parênteses são as resistências térmicas mostradas na Figura 3.2. Ainda 

sobre a Equação 3.7, a parcela ∆𝑇𝑟𝑎𝑑 é o acréscimo diferencial de temperatura decorrente da 

acumulação de calor nas paredes do carro expostas à radiação solar. Esse acréscimo é fornecido 

na Tabela 3.2, adaptada da norma americana para climatização de ambientes, conforme citado 

por Creder (2004). Para os vidros do carro, o acréscimo diferencial de temperatura é pratica-

mente zero, pois a absortividade solar dessas superfícies é muito baixa. O acréscimo também é 

zero para o assoalho do carro, pois essas superfícies não são expostas à radiação solar direta.           

 

Tabela 3.2 - Acréscimo diferencial de temperatura para a Equação 3.7. 

Superfícies Cor média Cor média Cor clara 

Teto 25C 16,6C 8,3C 

Paredes 8,3C 5,5C 2,7C 

Fonte: Creder (2004) 

𝑄̇𝑝 = 𝑈 𝐴 [(𝑇𝑎𝑚𝑏 − 𝑇𝑐𝑎𝑏) + ∆𝑇𝑟𝑎𝑑]    (3.7) 

𝑈 = (
1

ℎ𝑒
+

𝐿

𝐾
+

1

ℎ𝑖
)

−1

  
(3.8) 
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Sobre os coeficientes de transferências de calor por convecção, ℎ𝑒 pode ser calculado 

pela Equação 3.9, proposta no trabalho de Ingersoll et al (1992), na qual 𝑉 é a velocidade do 

carro em m/s. Por sua vez, ℎ𝑖 pode ser calculado pela Equação 3.10, apresentada por Holman 

(2010), na qual 𝐻, fixada em 0,5 m, é a altura média do espaço interno do carro, enquanto ∆𝑇, 

aproximada em 10C, é a diferença entre a temperatura média das paredes internas (teto, portas 

e assoalho) e a temperatura da cabine. Substituindo esses valores na Equação 3.10, obtém-se 

ℎ𝑖 = 3,0 W/(m2C). Esse coeficiente poderia ser obtido com mais precisão se ∆𝑇 fosse calcu-

lada aplicando-se a equação da taxa de transferência de calor entre as temperaturas 𝑇𝑝𝑖 e 𝑇𝑐𝑎𝑏 

no circuito térmico da Figura 3.2. Contudo, tendo em vista o baixo valor de ℎ𝑖, o esforço com-

putacional despendido nos cálculos não valeria à pena.  

 

ℎ𝑒 = 0,6 + 6,64 𝑉0,5   (3.9) 

ℎ𝑖 = 1,42 (
∆𝑇

𝐻
)

0,25

 
(3.10) 

 

A Tabela 3.3 apresenta as áreas e espessuras de paredes e condutividades térmicas usa-

das no cálculo da carga térmica por condução. Há dois tipos de paredes: simples (vidros do para 

brisa, das janelas e da traseira) e compostas (portas, assoalho e teto do carro). No primeiro caso, 

a espessura e a condutividade são os próprios valores dos correspondentes vidros. Nas paredes 

compostas, foram adotados os valores da espessura total da parede e uma condutividade térmica 

média tomando-se por base as condutividades dos materiais componentes da peça (metais, plás-

ticos, isolamentos e forros internos). 

Tabela 3.3 - Áreas, espessuras e condutividades térmicas das paredes do carro. 

Superfícies 𝐴 (m2) 𝐿 (mm) 𝐾 (W/(m.K)) 

Envidraçadas 

Para brisa 0,98 

3 1,05 Janelas 1,69 

Traseira 0,71 

Opacas 

Portas 1,98 

10 0,2 Assoalho 2,1 

Teto 1,4 

Fonte: Adaptado de Fayazbakhsh (2013).   
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3.1.5. Carga do motor 

A carga térmica do motor do carro também pode ser calculada pela Equação 3.7, mas 

duas modificações são necessárias. A primeira delas é impor ∆𝑇𝑟𝑎𝑑 =0, pois o interior do cofre 

do motor não está exposto à radiação solar. Ademais, a temperatura 𝑇𝑎𝑚𝑏 do meio ambiente 

deve ser substituída pela temperatura 𝑇𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 do ar no interior do referido espaço. O valor dessa 

temperatura, em C, pode ser estimado pela Equação 3.11, apresentada por Fayazbakhsh 

(2013), na qual 𝑛 é a rotação do motor em rpm.  

 

𝑇𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟 = 77,55 + 0,0355 𝑛 − 0,000002 𝑛2     

   

(3.11) 

Ainda sobre a Equação 3.7, o coeficiente global 𝑈 também pode ser obtido com ajuda 

da Equação 3.8, mas, nesse caso, os coeficientes de transferência de calor externo e interno, ℎ𝑒 

e ℎ𝑖, devem ser calculados pela Equação 3.10. Tendo em vista o baixo valor desses coeficientes, 

neste trabalho, foi considerado o mesmo valor usado para a cabine do carro: ℎ𝑒 = ℎ𝑖 = 3,0 

W/(m2C).  Sobre a parcela 𝐿/𝐾 da Equação 3.8 (resistência da parede), o valor para a condu-

tividade térmica adotado foi o mesmo usado nas outras paredes opacas do carro, 𝐾 = 0,2 

W/(mC), fornecido na Tabela 3.3. Por outro lado, como a parede entre o cofre do motor e a 

cabine é bem mais espessa do que as outras paredes opacas do carro, o valor adotado foi 𝐿 = 

20 mm. 

3.1.6. Exaustão 

A temperatura dos gases de exaustão, 𝑇𝑔𝑒𝑥 pode atingir valores muito elevados, de até 

1000C no caso de motores diesel, conforme relato de Talbi e Agnew (2002). Por isso, uma 

taxa significativa de calor pode ser transferida do sistema de escape dos gases do motor para a 

cabine do carro. Essa carga térmica pode ser calculada pela Equação 3.7, considerando os se-

guintes ajustes: (i) ∆𝑇𝑟𝑎𝑑 = 0, pois não há incidência de radiação solar na parte de baixo do 

assoalho do carro; (ii) 𝐴 é a área da superfície do sistema de escape em contato com o assoalho 

do carro, considerada, no presente trabalho, como sendo 10% da área total do assoalho, valendo, 

portando, 𝐴 = 0,21 m²; (iii) a temperatura ambiente 𝑇𝑎𝑚𝑏 deve ser substituída pela temperatura 
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𝑇𝑔𝑒𝑥 dos gases, dada pela Equação 3.12, apresentada por Fayazbakhsh (2013). Nessa expressão, 

a rotação 𝑛 do motor é dada em rpm e a temperatura dos gases é obtida em C. 

 

𝑇𝑔𝑒𝑥 = 0,138 𝑛 − 17      

   

(3.12) 

Sobre o coeficiente global de transferência de calor 𝑈, o valor pode ser calculado pela 

Equação 3.8, mas sem considerar a transferência de calor por convecção no lado externo. O 

coeficiente interno, ℎ𝑖, é dado pela Equação 3.10, conforme explicado anteriormente. Sobre a 

condutividade térmica e a espessura do assoalho, os valores estão apresentados na Tabela 3.3. 

3.1.7. Metabolismo 

As atividades metabólicas dos ocupantes de um carro criam constantemente transferên-

cias de calor sensível e calor latente. A primeira decorre da transferência de calor por convecção 

da área supercial das pessoas para o ar da cabine, enquanto a segunda manifesta-se pela trans-

piração através dos poros. A carga térmica total metabólica em pode ser calculada pela Equação 

3.13. Nessa expressão, 𝑖 é um índice identificado a cada um dos 𝑛 ocupantes do carro e 𝑀̇𝑖 e 𝑆𝑖 

são o fluxo de calor metabólico e a área superficial de cada pessoa. Neste trabalho, foi conside-

rado um fluxo metabólico de 55 W/m² para cada passageiro e um fluxo de 85 W/m² para o 

motorista do carro, conforme recomendado na Norma ISO 8996 (2004), relativa à ergonomia 

de ambientes climatizados. Nessa norma, a área superficial corpórea de cada um dos ocupantes 

do carro pode ser avaliada, em m2, pela Equação 3.14, na qual 𝑀𝑖 e 𝐻𝑖 são a massa, em kg, e a 

altura, em metros, de cada ocupante do carro. Por fim, do HandBook Fundamentals da 

ASHRAE (2017), estima-se que as parcelas de calor sensível e de calor latente associadas à 

carga térmica total, dada pela Equação 3.13, são de 70% e de 30%, respectivamente. 

 

𝑄̇𝑚𝑒𝑡 = ∑ 𝑀̇𝑖  𝑆𝑖
𝑛
𝑖=1      (3.13) 

𝑆𝑖 = 0,202 𝑀𝑖
0,425𝐻𝑖

0,725
 (3.14) 
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3.1.8. Ventilação 

A transmissão de doenças respiratórias altamente infecciosas é facilitada pelo transporte 

de gotículas exaladas e aerossóis, que podem permanecer suspensos no ar por longos períodos 

de tempo. Assim, o ar da cabine do carro representa um elevado risco de transmissão de pató-

genos, incluindo o vírus SARS-CoV-2 da Covid-19, conforme apresentado no trabalho de 

Mathai et al (2021). Neste cenário, o ar de ventilação, que é aspirado do exterior para o interior 

do carro, mais do que nunca é essencial para garantir a devida qualidade sanitária do ar na 

cabine do carro. Essa ventilação aporta calor sensível e calor latente para a cabine, cujo cálculo 

é apresentado a seguir. 

A taxa de transferência de calor sensível do ar de renovação é dada pela Equação 3.15, 

na qual 𝑚̇𝑣𝑒𝑛𝑡 é a vazão do ar de ventilação, 𝑇𝑎𝑚𝑏 e 𝑇𝑐𝑎𝑏 são as temperaturas do ar ambiente e 

do ar da cabine e 𝑐𝑝,𝑎 é o calor específico do ar, calculado na temperatura média entre 𝑇𝑎𝑚𝑏 e 

𝑇𝑐𝑎𝑏. A taxa de transferência de calor latente do ar de renovação é dada pela Equação 3.16, na 

qual a vazão 𝑚̇𝑣𝑒𝑛𝑡 é a mesma da Equação 3.15, 𝑎𝑚𝑏 e 𝑐𝑎𝑏 são as umidades absolutas do ar 

ambiente e do ar da cabine e ℎ𝑙𝑣 é o calor latente do vapor de água presente no ar, valor esse 

calculado na pressão média do vapor entre as condições do meio ambiente e da cabine.  A carga 

térmica total de ventilação é dada pela Equação 3.17, isto é, pela soma das taxas calculadas 

pelas Equações 3.15 e 3.16.  

 

𝑄̇𝑣𝑒𝑛𝑡,𝑠𝑒𝑛 = 𝑚̇𝑣𝑒𝑛𝑡 𝑐𝑝,𝑎 (𝑇𝑎𝑚𝑏 − 𝑇𝑐𝑎𝑏)   (3.15) 

𝑄̇𝑣𝑒𝑛𝑡,𝑙𝑎𝑡 = 𝑚̇𝑣𝑒𝑛𝑡 ℎ𝑙𝑣 (𝑎𝑚𝑏 − 𝑐𝑎𝑏) (3.16) 

𝑄̇𝑣𝑒𝑛𝑡 = 𝑄̇𝑣𝑒𝑛𝑡,𝑠𝑒𝑛 + 𝑄̇𝑣𝑒𝑛𝑡,𝑙𝑎𝑡 (3.17) 

3.2. Modelagem do ACV 

Esta seção aborda os modelos dos condensadores a R134a/ar e R1234yf/água do sistema 

de ACV. Dados e fórmulas dos outros componentes do sistema são essenciais para alimentar 

os referidos modelos. Por isso, nas próximas três subseções, são apresentadas maiores informa-

ções sobre o evaporador, o compressor e a VET do sistema de ACV.  
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3.2.1. O evaporador 

O evaporador é o componente do sistema responsável pela climatização da cabine do 

carro. Neste trabalho, esse componente não foi modelado. Não obstante, a temperatura de eva-

poração do refrigerante nesse trocador de calor pode ser estimada, com boa precisão, conside-

rando um valor 20C abaixo da temperatura do ar na cabine do carro. Ademais, o grau de su-

peraquecimento do refrigerante na saída do evaporador pode ser ajustado na VET, conforme 

explicação apresentada na Seção 3.2.3. Sobre a capacidade de climatização do evaporador, esse 

valor é igual à carga térmica na cabine do carro, cuja metodologia de cálculo está apresentada 

em detalhes na primeira parte deste capítulo. 

3.2.2. O compressor 

A Figura 3.3 mostra o compressor automotivo usado neste trabalho. O dispositivo é 

constituído por um par de cilindros e pistões. O refrigerante como vapor frio e a baixa pressão 

(BP) é aspirado do evaporador/acumulador para um dos cilindros. Simultaneamente, no outro 

cilindro, o refrigerante como vapor quente e a alta pressão (AP) é descarregado para o conden-

sador. Esses movimentos alternados dos pistões são promovidos por um prato oscilante, soli-

dário ao eixo do compressor, cuja rotação provém de um par de polias interligadas por uma 

correia. A polia motora é acionada pelo motor do carro, enquanto a polia movida, mostrada na 

figura, gira o eixo do compressor. O produto entre o dobro do volume varrido por um pistão 

durante um curso e a velocidade de rotação do eixo do compressor é o deslocamento volumé-

trico desse equipamento. 

O deslocamento volumétrico multiplicado pela massa específica do refrigerante na as-

piração do compressor é a vazão mássica nesse equipamento. Na prática, essa vazão é um pouco 

menor porque o compressor apresenta um rendimento volumétrico inferior a 100%. Esse parâ-

metro depende da razão de pressões do refrigerante na descarga e aspiração do compressor. 

Quanto maior essa razão, menor é o rendimento volumétrico do compressor. Uma estimativa 

desse rendimento é dada pela Equação 3.18. A idéia baseia-se no fato de que nem toda a massa 

aspirada é descarregada pelo compressor porque uma parte permanece no espaço morto do 
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compressor ao final da compressão. Valendo-se desse rendimento, a vazão mássica no com-

pressor é dada pela Equação 3.19. 

Figura 3.3 - Compressor automotivo 

 

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023) 


𝑣𝑜𝑙

= 1 + 𝜉 − 𝜉 (
𝑃3

𝑃2
)

𝑐𝑣/𝑐𝑝

     
(3.18) 

𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑉̇𝑐𝑜𝑚𝑝 𝜌2𝑣𝑜𝑙
 (3.19) 

 

Na Equação 3.18, 𝜉 é a coeficiente de espaço nocivo, definida pela razão entre o volume 

morto ocupado pelo vapor ao final do curso de compressão e o volume aspirado pelo compres-

sor, 𝑃3 e 𝑃2 são as pressões do refrigerante na aspiração e descarga do compressor e o expoente 

da razão de pressões é a razão os calores específicos 𝑐𝑣 e 𝑐𝑝 a volume e a pressão constantes do 

fluido na aspiração do compressor. A taxa de espaço nocivo não se altera com o fluido, pois 

esse é um parâmetro geométrico do compressor, mas 𝑐𝑣 e 𝑐𝑝 sim, pois são propriedades físicas 

e, portanto, dependem do fluido e até mesmo do ponto de operação do sistema. Na Equação 

3.19, 𝑉̇𝑐𝑜𝑚𝑝 é a vazão volumétrica téorica do compressor e 𝜌2 é a massa específica do refrige-

rante na aspiração do equipamento. Neste trabalho, para a modelagem do condensador a 

R134a/ar, foi considerado uma vazão volumétrica de 0,001 m3/s e um coeficiente de espaço 

nocivo de 5%. 

Outra eficiência do processo de compressão é o rendimento isoentrópico 
𝑖𝑠

, definido 

operacionalmente pela Equação 2.5. Neste trabalho, esse rendimento foi fixado em 80%. A 

partir desse valor, e manipulando a referida fórmula, é possível calcular pela Equação 3.20 a 

entalpia do refrigerante na saída do compressor. Nessa equação, ℎ2 é a entalpia do refrigerante 

na aspiração do compressor e ℎ3𝑠 é a entalpia na descarga para uma compressão adiabática 

reversível. O rendimento 
𝑖𝑠

 corrige as irreversibilidades do processo, de modo que ℎ3 é a 
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entalpia real na saída do compressor para a compressão adiabática irreversível. A título de 

exemplo, a Tabela 3.4 apresenta o valor dessa entalpia para o refrigerante R134a operando nas 

condições do ciclo de climatização da Figura 2.2, bem como valores de outras variáveis. 

 

ℎ3 = ℎ2 +
ℎ3𝑠 − ℎ2


𝑖𝑠

 
(3.20) 

  

Tabela 3.4 - Grandezas do compressor operando com o refrigerante R134a nas condições descritas na Fi-

gura 2.2. 

Variáveis Valores Fontes 

Pressão na entrada e saída 𝑃2 e  𝑃3 349,9 e 1492 kPa  

Figura 2.2 e                     

software EES 

Temperatura na entrada 𝑇2 15C 

Massa específica na entrada 𝜌2 16,3 kg/m3 

Calores específicos na entrada 𝑐𝑣 e 𝑐𝑝 0,9074 e 0,7767 kJ/(kg. K) 

Vazão volumétrica  𝑉̇ 0,001 m3/s Dados 

operacionais 

do compressor  

Coef. de espaço nocivo 𝜉 5% 

Rendimentos isoentrópico  
𝑖𝑠

 80% 

Rendimento volumétrico 
𝑣𝑜𝑙

 77,78% Equação 3.1 

Vazão mássica 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 0,01267 kg/s Equação 3.2 

Entalpia na saída ℎ3 302,3 kJ/kg Equação 3.3 

3.2.3. A válvula de expansão termostática 

A Figura 3.4 mostra uma VET automotiva como à usada neste trabalho. Separada por 

um diafragma, a válvula é dividida em duas partes. Abaixo do diafragma, o refrigerante no 

estado líquido, vindo do condensador, atravessa um estrangulamento, cuja seção de passagem 

é variável. Acima do diafragma, a câmara da válvula se interliga, por meio de um tubo capilar, 

a um bulbo fixado na tubulação na saída do evaporador. Esse bulbo é um sensor que percebe o 

nível do grau de superaquecimento do refrigerante. 

A principal característica de uma VET é o controle do grau de superaquecimento do 

fluido refrigerante na saída do evaporador, cujo set point pode ser ajustado por meio do parafuso 

atuador na mola válvula. Graus de superaquecimento em torno de 7C são típicos em uma VET. 

Quando acima desse valor, a temperatura e a pressão do gás no bulbo da válvula aumentam. O 

acréscimo de pressão é transmitido até o diafragma, de forma que a haste/agulha se movimenta 

no sentido de aumentar a seção de passagem da válvula, implicando maior aporte de refrigerante 

líquido no evaporador. Por conseguinte, o comprimento da zona de vapor no evaporador dimi-

nui, resultando na redução do superaquecimento. Quando o superaquecimento é deficiente, 
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todas as etapas descritas anteriormente ocorrem no sentido oposto: redução da pressão sobre o 

diafragma, movimento da agulha no sentido de reduzir a seção de passagem do refrigerante, 

redução da quantidade de líquido no evaporador, aumento da zona de vapor e, por conseguinte, 

aumento do superaquecimento. O resultado é sempre o mesmo: a correção do grau de supera-

quecimento do refrigerante na saída do evaporador para o valor de set point. 

Figura 3.4 - Válvula de expansão termostática automotiva. 

 

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023) 

 

A modelagem de uma VET permite achar duas variáveis importantes do dispositivo: a 

entalpia do refrigerante na saída da válvula e a vazão mássica de fluido que passa através dela. 

Apesar da válvula automotiva funcionar como um trocador de calor intermediário, esse fenô-

meno não foi considerado nesse trabalho. O valor da primeira variável é a própria entalpia do 

refrigerante na entrada da VET, pois esse dispositivo pode ser modelado, com alta precisão, 

admitindo-se uma expansão rápida e adiabática do fluido ao passar pelo estrangulamento. Por 

isso, na Figura 2.2, o processo na VET é isoentálpico: ℎ1 = ℎ4. Sobre a vazão mássica na VET 

(𝑚̇𝑣𝑒𝑡), o cálculo é mais complexo. Essa vazão depende da diferença entre as pressões do refri-

gerante na entrada e na saída da VET, como também do grau de superaquecimento na saída do 

evaporador. A Equação 3.21 é a expressão classicamente usada para calcular a vazão mássica 

através da VET. 

 

𝑚̇𝑉𝐸𝑇 = 𝐶𝑣𝑒𝑡 √(𝑃4 − 𝑃1) 𝜌4 (3.21) 

 

Nessa equação, 𝐶𝑣𝑒𝑡 é o coeficiente da VET, expresso em m2, 𝑃4 e 𝑃1 são as pressões do 

refrigerante na entrada e na saída e 𝜌4 é a massa específica do refrigerante na entrada do dispo-

sitivo. O coeficiente 𝐶𝑣𝑒𝑡 é função de três variáveis: as pressões na entrada e na saída da válvula 

e o grau de superaquecimento ∆𝑇𝑠𝑎 do refrigerante na saída do evaporador. Para modelagem da 

VET, a Equação 3.22 foi usada para o cálculo do coeficiente 𝐶𝑣𝑒𝑡. Essa expressão foi ajustada 
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considerando os valores apresentados na Tabela 3.5, bem como outros valores da VET ope-

rando com o fluido R134a nas condições do ciclo mostrado na Figura 2.2.  

 

𝐶𝑣𝑒𝑡 = 3,2 ⋅ 10−7 + 1 ⋅ 10−14𝑃4 + 1 ⋅ 10−14𝑃1 + 1 ⋅ 10−14∆𝑇𝑠𝑎 (3.22) 

 

Tabela 3.5 - Grandezas da válvula termostática operando com o refrigerante R134a nas condições da Fi-

gura 2.2. 

Variáveis Valores Fontes 

Pressão na entrada e saída 𝑃4 e 𝑃1 1492 e 349,9 kPa 
Figura 2.2 e 

software EES 
Grau de superaquecimento ∆𝑇𝑠𝑎 10C 

Massa específica na entrada 𝜌4 1104 kg/m³ 

Coeficiente  𝐶𝑣𝑒𝑡 3,38x10-7 m² Equação 3.22 

Vazão mássica 𝑚̇𝑣𝑒𝑡 0,01202 kg/s Equação 3.21 

3.2.4. O condensador 

A Figura 3.5 mostra o condensador a R134a/ar do ACV deste trabalho. Além da base, 

altura e profundidade do condensador, indicadas na figura, os demais dados do condensador 

estão apresentados na Tabela 3.6. Sobre o ar frontal no condensador, sua temperatura de entrada 

é a mesma do meio ambiente e a velocidade é própria velocidade do carro, a exceção de quando 

esse está parado em um semáforo ou se deslocando a baixa velocidade em um trânsito pesado. 

Nessas circunstâncias, o ventilador, fixado atrás do radiador e do condensador, é automatica-

mente ligado para garantir uma vazão de ar equivalente àquela promovida pela velocidade do 

carro. 

Tabela 3.6 - Características do condensador a R134a/ar usado na modelagem. 

Elementos Variáveis Valores 

Tubos 

Quantidade   6 tubos 

Diâmetro externo  6 mm 

Espessura parede  1,5 mm 

Aletas 

Eficiência global  90% 

Espessura  0,5 mm 

Quantidade/tubo  330 aletas/m 

Superfícies de 

troca de calor 

Área interna/tubo  0,0226 m2 

Área externa/tubo  115 m2 

Fonte: Autor.  
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Figura 3.5 - Condensador automotivo 

 

Fonte: Adaptado de ClearMecanics (2023) 

3.2.5. Modelo do condensador a R134a/ar 

O modelo do condensador a R134a/ar é usado basicamente para determinação do ponto 

de operação do ACV, incluindo valores de temperaturas, pressões e vazões dos fluidos e o 𝐶𝑂𝑃 

do sistema. A seguir, o modelo é explicado detalhadamente.  

3.2.6. Considerações simplificadoras 

O modelo do condensador é constituído por equações de balanços de energia aplicadas 

ao refrigerante R134a escoando no interior da tubulação do trocador de calor e para o ar esco-

ando transversalmente à tubulação externa aletada. No estabelecimento desses balanços, as 

principais simplificações adotadas foram: 

 

i) Perda de calor das laterias do condensador para o meio ambiente desprezível. 

ii) Perda de pressão do R134a ao longo do escoamento desprezível. 

iii) Resistência térmica da parede dos tubos desprezível. 

iv) Condução axial de calor na tubulação do condensador desprezível. 

v) Uniformidade das grandezas físicas do R134a em cada seção da tubulação. 

vi) Constância do fluxo de calor nas zonas de escoamento monofásicos do R134a. 
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vii) Temperaturas e massas específicas do R134a e ar iguais às médias entre os corresponden-

tes valores de entrada e saída nas três zonas do condensador. 

viii) Perfil isotérmico do aletamento tomando por base a temperatura da base e um valor fixado 

para a eficiência global da superfície aletada. 

3.2.7. Variáveis de entrada e de saída 

A Figura 3.6 apresenta as variáveis de entrada e saída do modelo do condensador a 

R134a/ar. Um modelo de fronteiras móveis foi adotado para predição das variáveis de saída. 

Nessa modelagem, o condensador é dividido em três partes: zonas de desuperaquecimento, 

condensação e subresfriamento do refrigerante. As interfaces dessas zonas mudam de posição 

em função do ponto de operação do sistema, justificando a denominação de modelo de fronteira 

móvel. A Figura 3.7 mostra o diagrama pressão versus entalpia do ciclo de climatização de um 

ACV a R134a, com destaque para as três zonas do condensador usadas na modelagem.   

 

Figura 3.6 - Variáveis de entrada e de saída do modelo do condensador a R134a/ar 

 

Fonte: Autor. 

As variáveis de entrada do modelo apresentam valores impostos pela vizinhança do sis-

tema ou que podem ser ajustados com a ajuda de acessórios. As temperaturas do meio ambiente 

(𝑇𝑎𝑚𝑏) e a velocidade do ar na entrada do condensador (𝑉𝑎) são exemplos de variáveis impostas 

pela vizinhança. Já a temperatura do ar na cabine do carro (𝑇𝑐𝑎𝑏) e o grau de superaquecimento 

do refrigerante no evaporador (∆𝑇𝑠𝑎) são variáveis ajustáveis. Outra variável de entrada é a 

vazão volumétrica téorica do compressor (𝑉̇𝑐𝑜𝑚𝑝), cujo valor depende da rotação do motor e do 

jogo de polias de acionamento do compressor. Por fim, embora ausentes na Figura 3.6, a pressão 
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de evaporação e a temperatura do refrigerante na aspiração do compressor (𝑃𝑒𝑣𝑎𝑝 e 𝑇2) são 

variáveis de entrada do modelo, pois alimentam as equações do compressor. A mesma idéia se 

aplicada à equação da vazão imposta pela VET, que depende da pressão 𝑃𝑒𝑣𝑎𝑝 e da temperatura 

𝑇2. 

As variáveis de saída do modelo são as incógnitas do sistema de equações do modelo 

do condensador apresentadas na próxima subseção. Além das indicadas na Figura 3.6, há várias 

outras variáveis de saída do modelo, como a temperatura e a entalpia do refrigerante na entrada 

do condensador (𝑇3 e ℎ3). Conforme explicado a seguir, essas duas grandezas são funções da 

pressão de condensação do refrigerante (𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑), sendo essa uma das principais variáveis de 

saída do modelo do condensador. As massas de refrigerantes presentes nas três zonas do con-

densador (𝑚𝑑𝑠, 𝑚𝑐𝑜𝑛𝑑 e 𝑚𝑠𝑟) também são variáveis de saída do modelo do condensador. Sobre 

a capacidade de climatização 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝, o valor calculado deve ser igual ou pelo menos próximo 

ao valor da carga térmica do carro. Esse ajuste pode ser feito escolhendo-se um valor adequado 

para o deslocamento volumétrico do compressor.  

Figura 3.7 - Zonas do condensador no ciclo pressão versus entalpia. 

 

Fonte: Autor.  

3.2.8. Sistema de equações do modelo 

Em seguida, são apresentadas as equações do modelo aplicadas para o R134a e o ar nas 

três zonas do condensador. Para subsidiar o entendimento das equações no lado do refrigerante, 

a Figura 3.6 mostra os comprimentos e as interfaces entre as referidas zonas, bem como os 
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critérios de transições entre elas. Esses critérios são baseados nas comparações das entalpias do 

refrigerante em cada zona (ℎ) com as entalpias do refrigerante nos estados de vapor e de líquido 

saturados (ℎ𝑣 e ℎ𝑙).   

 

Figura 3.8 - Comprimentos e critérios de transições nas três zonas do condensador. 

 

Equações da zona de desuperaquecimento 

 

 

𝑚̇𝑟 (ℎ3 − ℎ𝑣) = ℎ𝑟,𝑑𝑠 𝜋 𝑑𝑖 𝐿𝑑𝑠  (
𝑇3 + 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑

2
− 𝑇𝑝,𝑑𝑠) 

(3.23) 

𝑚̇𝑟 (ℎ3 − ℎ𝑣)

𝐿𝑑𝑠
𝐿𝑓𝑐 =

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠
 𝑐𝑝,𝑎 (𝑇𝑎2,𝑑𝑠 − 𝑇𝑎1) 

(3.24) 

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠
𝑐𝑝,𝑎 (𝑇𝑎2,𝑑𝑠 − 𝑇𝑎1) = ℎ𝑎,𝑑𝑠 (𝜋 𝑑𝑒 𝐿𝑓𝑐 + 

𝑎𝑙
 𝑆𝑎𝑙) (𝑇𝑝,𝑑𝑠 −

𝑇𝑎1 + 𝑇𝑎2,𝑑𝑠

2
) 

(3.25) 

 

O lado esquerdo da primeira equação representa a taxa de transferência de calor na zona 

de desuperaquecimento, sendo 𝑚̇𝑟 a vazão mássica imposta pelo compressor e ℎ3 e ℎ𝑣 as en-

talpias do R134a na entrada e na saída do volume. No lado direito, ℎ𝑟,𝑑𝑠 é o coeficiente de 

transferência de calor do R134a para a parede da tubulação, 𝑑𝑖 é o correspondente diâmetro 

interno e 𝐿𝑑𝑠 é o comprimento da zona de desuperaquecimento. No último termo, a temperatura 

global do R134a no volume estudado é aproximada pela média aritmética entre a temperatura 

do R134a na entrada do condensador/saída do compressor (𝑇3) e a temperatura de condensação 

do fluido (𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑), enquanto 𝑇𝑝,𝑑𝑠 é a temperatura média da parede da tubulação/aletas na zona 

de desuperaquecimento.  

Na segunda equação, a fração do lado esquerdo representa a taxa de transferência de 

calor por unidade de comprimento e está multiplicada pelo comprimento 𝐿𝑓𝑐 de um passe hori-

zontal do duto no trocador de calor. Esse aquecimento também é expresso pelo lado direito da 

equação, no qual 𝑚̇𝑎, 𝑁𝑝𝑎𝑠, 𝑐𝑝,𝑎, 𝑇𝑎1 e 𝑇𝑎2,𝑑𝑠 são a vazão mássica, o número de passes no tro-

cador de calor, o calor específico e as temperaturas de entrada e saída do ar.  
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Por fim, na terceira equação, a taxa de transferência de calor na zona é expressa pela 

referida variação de temperatura do ar (lado esquerdo da equação), bem como pela troca de 

calor entre o tubo/aletas e a corrente de ar (lado direito). Nessa última expressão, ℎ𝑎,𝑑𝑠 é o 

coeficiente de transferência de calor do tubo/aletas para o ar, 𝑑𝑒 é o diâmetro externo do tubo e 

𝐿𝑓𝑐 é o já citado comprimento do tubo, 
𝑎𝑙

 é a eficiência global da superfície aletada e 𝑆𝑎𝑙 é a 

área das aletas. No último termo, 𝑇𝑝,𝑑𝑠 é a já citada temperatura da tubulação/aletas, enquanto 

a temperatura global do ar no volume de estudo é a média aritmética entre as temperaturas desse 

fluido na entrada (𝑇𝑎1) e na saída (𝑇𝑎2,𝑑𝑠) do condensador na zona de desuperaquecimento. 

  

Equações da zona de condensação 

 

𝑚̇𝑟 (ℎ𝑣 − ℎ𝑙) = ℎ𝑟,𝑐𝑜𝑛𝑑 𝜋 𝑑𝑖 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑 (𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑 − 𝑇𝑝,𝑐𝑜𝑛𝑑) (3.26) 

𝑚̇𝑟 (ℎ3 − ℎ𝑣)

𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑
𝐿𝑓𝑐 =

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠
 𝑐𝑝,𝑎(𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑 − 𝑇𝑎1) 

(3.27) 

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠

𝑐𝑝,𝑎 (𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑 − 𝑇𝑎1) = ℎ𝑎,𝑐𝑜𝑛𝑑 (𝜋 𝑑𝑒 𝐿𝑓𝑐 + 
𝑎𝑙

 𝑆𝑎𝑙) (𝑇𝑝,𝑐𝑜𝑛𝑑 −
𝑇𝑎1 + 𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑

2
) 

(3.28) 

 

A lógica dessas três equações é semelhante à das equações da zona de desuperaqueci-

mento. O lado esquerdo da primeira equação representa a taxa de transferência de calor na zona 

de condensação, sendo ℎ𝑣 e ℎ𝑙 as entalpias do fluido na entrada e saída dessa região. No lado 

direito da equação, ℎ𝑓,𝑐𝑜𝑛𝑑 é o coeficiente de transferência de calor do R134a para a parede da 

tubulação, 𝑑𝑖 é o correspondente diâmetro interno e 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑 é o comprimento da zona. No último 

termo, a temperatura global do R134a é a própria temperatura de condensação do fluido (𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑) 

e 𝑇𝑝,𝑐𝑜𝑛𝑑 é a temperatura média da parede da tubulação/aletas na zona. Na segunda equação, 

𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑 é a temperatura de saída do ar na zona de condnesação. Por fim, na terceira equação, a 

taxa de transferência de calor na zona de condensação é expressa pela referida variação de 

temperatura do ar (lado esquerdo da equação), bem como pela troca de calor entre o tubo/aletas 

e a corrente de ar (lado direito). Na última expressão, ℎ𝑎,𝑐𝑜𝑛𝑑 é o coeficiente de transferência 

de calor do tubo/aletas para o ar na zona de condensação e os demais parâmetros já foram 

definos anteriormente. A exceção do coeficiente de transferência de calor, os outros parâmetros 

são dados geométricos do condensador e, por isso, seus valores são os mesmos em todas as três 

zonas do condensador. No último termo, 𝑇𝑝,𝑐𝑜𝑛𝑑 é a temperatura média da tubulação/aletas, 

enquanto a temperatura global do ar no volume de estudo é a média aritmética entre as 
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temperaturas desse fluido na entrada (𝑇𝑎1) e na saída (𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑) do condensador na zona de 

condensação. 

 

Equações da zona de subresfriamento 

 

 

𝑚̇𝑟 (ℎ𝑙 − ℎ4) = ℎ𝑟,𝑠𝑟  𝜋 𝑑𝑖  𝐿𝑠𝑟  (
𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑 + 𝑇4

2
− 𝑇𝑝,𝑠𝑟) 

(3.29) 

𝑚̇𝑟 (ℎ3 − ℎ𝑣)

𝐿𝑠𝑟
𝐿𝑓𝑐 =

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠
 𝑐𝑝,𝑎(𝑇𝑎2,𝑠𝑟 − 𝑇𝑎1) 

(3.30) 

𝑚̇𝑎

𝑁𝑝𝑎𝑠

𝑐𝑝,𝑎 (𝑇𝑎2,𝑠𝑟 − 𝑇𝑎1) = ℎ𝑎,𝑠𝑟 (𝜋 𝑑𝑒 𝐿𝑓𝑐 + 
𝑎𝑙

 𝑆𝑎𝑙) (𝑇𝑝,𝑠𝑟 −
𝑇𝑎1 + 𝑇𝑎2,𝑠𝑟

2
) 

(3.31) 

 

Seguindo a mesma lógica das equações anteriores, ℎ𝑟,𝑠𝑟 é o coeficiente de transferência 

de calor do R134a para a parede da tubulação, 𝐿𝑠𝑟 é o comprimento da zona de subresfriamento, 

dado pela diferença entre o comprimento total do condensador e a soma dos comprimentos das 

zonas de desuperaquecimento e de condensação, 𝑇4 é a temperatura do fluido na saída do con-

densador, ao passo que 𝑇𝑝,𝑠𝑟 é a temperatura média da parede da tubulação/aletas na zona de 

subresfriamento e 𝑇𝑎2,𝑠𝑟 é a temperatura do ar na sáida condensador na zona de subresfriamento. 

3.2.9. Resolução do sistema de equações 

Uma das principais incógnitas do sistema de equações do modelo é a pressão de con-

densação (𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑) do refrigerante. Por sua vez, várias outras grandezas são funções dessa pres-

são, como a temperatura de condensação do R134a (𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑) e as entalpias do vapor e do líquido 

saturados do fluido (ℎ𝑣 e ℎ𝑙), bem como as correspondentes massas específicas (𝜌𝑣 e 𝜌𝑙), além 

de várias propriedades físicas do vapor e do líquido, como as viscosidades dinâmicas (𝜇𝑣 e 𝜇𝑙) 

e as condutividades térmicas (𝐾𝑣 e 𝐾𝑙). Ante as dependências dessas e outras grandezas com a 

pressão de condensação, uma técnica comumente empregada para resolver as equações de mo-

delos de condensadores consiste em arbitrar inicialmente um valor para 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑. Fazendo isso, 

sobram poucas incógnitas no sistema de equações que, em geral, podem ser calculadas com 

relativa facilidade. Obviamente, após concluída a resolução das equações, uma ou duas das 

variáveis de saída do modelo são usadas, ainda que de forma indireta, para corrigir e ajustar o 

valor inicializado da pressão 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑. Esse ajuste, baseado no método da tentativa e erro, é reali-

zado, em geral, com o apoio de algum método para aceleração da convergência dos resultados. 
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Explicando com mais detalhes, uma vez que a pressão 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑 é inicializada, duas gran-

dezas podem ser determinadas pelas Equações 3.18 e 3.19 do compressor: a vazão de R134a 

no condensador imposta pelo compressor (𝑚̇𝑟 = 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝) e a entalpia na saída do compres-

sor/entrada do condensador (ℎ3). Em seguida, as Equações 3.23 a 3.25 da zona de desupera-

quecimento do condensador podem ser resolvidas, de modo que as seguintes grandezas são 

calculadas: comprimento da referida zona, temperatura do tubo/aletas e temperatura de saída 

do ar (𝐿𝑑𝑠, 𝑇𝑝,𝑑𝑠 e 𝑇𝑎2,𝑑𝑠). Na próxima etapa, as Equações 3.26 a 3.28 da zona de condensação 

podem ser resolvidas, implicando os cálculos das seguintes grandezas: comprimento, tempera-

tura do tubo/aletas e temperatura do ar na saída da zona de desuperaquecimento (𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑, 𝑇𝑝,𝑐𝑜𝑛𝑑 

e 𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑). Por fim, as Equações 3.29 a 3.31 da zona de subresfriamento podem ser resolvidas, 

permitindo achar as seguintes grandezas: temperatura do tubo/aletas, temperatura do ar na saída 

da zona de subresfriamento e entalpia e temperatura do R134a na saída do condensador/entrada 

da VET (𝑇𝑝.𝑠𝑟, 𝑇𝑎2,𝑠𝑟, 𝑇4, ℎ4 e 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝), observando que a temperatura 𝑇4 e a entalpia ℎ4 do R134a 

na saída do condensador/entrada da VET são grandezas interdependentes, isto é, a partir do 

valor de uma delas, pode-se obter o valor da outra. A última grandeza é a capacidade de refri-

geração 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝, calculada a partir da Equação 2.1. Essa é uma variável de saída do modelo do 

condensador porque a vazão do refrigerante (𝑚̇𝑟 = 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑚̇𝑣𝑒𝑡) é também uma variável de 

saída do modelo, assim como a entalpia na entrada do evaporador, uma vez que, de acordo com 

o modelo da VET, ℎ2 = ℎ4.       

Na resolução das equações do modelo, além de 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑, 𝑚̇𝑟 e ℎ3, várias outras grandezas 

são funções da pressão 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑, notadamente as propriedades físicas que aparecem nas correla-

ções de transferência do R134a. Como essa pressão foi arbitrada, a solução das equações não 

representa a resposta definitiva do sistema. Para corrigir o valor de 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑, a vazão mássica do 

R134a na VET (𝑚̇𝑣𝑒𝑡) deve ser calculada com ajuda das Equações 3.21 e 3.22. Caso a vazão 

𝑚̇𝑣𝑒𝑡 não seja igual à vazão 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 imposta pelo compressor, o valor da pressão de condensação 

deverá ser corrigido e, por conseguinte, todas as equações deverão ser resolvidas novamente. 

Enquanto essa igualdade de vazões não for observada, a menos de um erro 𝜀 pré-definido, o 

referido procedimento de cálculo deverá ser repetido. Neste trabalho, a correção da pressão de 

condensação foi acelerada com a ajuda do método de Newton-Raphson. A rotina de cálculos 

aqui descrita acha-se resumida no fluxograma mostrado na Figura 3.9. 
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Figura 3.9 - Fluxograma do modelo do condensador a R134a/ar. 

 

Fonte: Autor.  

 

 

3.3. Modelo de dimensionamento do condensador a R1234yf/água 

O modelo do condensador a R134a/ar, descrito na seção anterior, é um realmente mo-

delo, considerando que, a partir de poucas variáveis de entrada e das definições dos fluidos 

 

 

   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Variáveis de entrada: 𝑇𝑎𝑚𝑏 , 𝑚̇𝑎 , 

𝑉̇𝑑𝑒𝑠𝑙 , 𝑇ℎ𝑎𝑏 , 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝  e ∆𝑇𝑠𝑎  

Dados geométricos do 

compressor, condensador e VET 

 

Inicialização da pressão 

de condensação: 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑  

Incógnitas obtidas com as equações da zona de 

desuperaquecimento: 𝐿𝑑𝑠 , 𝑇𝑝 .𝑑𝑠  e 𝑇𝑎2,𝑑𝑠 

Incógnitas obtidas com as equações da zona 

de condensação: 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑 , 𝑇𝑝 .𝑐𝑜𝑛𝑑  e 𝑇𝑎2,𝑐𝑜𝑛𝑑  

Incógnitas obtidas com as equações 

do compressor: 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝  𝑒 ℎ3 

Incógnitas obtidas com as equações da zona de 

subresfriamento: 𝑇𝑝 .𝑠𝑟 , 𝑇𝑎2,𝑠𝑟 , 𝑇4, ℎ4 e 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝  

Incógnita obtida com as 

equações da VET: 𝑚̇𝑉𝐸𝑇 

 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 − 𝑚̇𝑉𝐸𝑇 ≤ 𝜀 ? Fim 
Sim Não 

Correção de 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑  

Início 
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operacionais e da geométrica do sistema, um expressivo conjunto de equações foi formado, 

permitindo o cálculo de muitas incógnitas, as chamadas variáveis de saída do modelo, entre as 

quais a pressão e a temperatura de condensação do refrigerante no condensador, a vazão do 

refrigerante, as temperaturas do ar e do refrigerante na saída do condensador e a capacidade de 

refrigeração da unidade de climatização do carro. Por outro lado, o modelo do condensador a 

R1234yf/água, descrito nesta seção do capítulo, não é um modelo de fato, mas sim um método 

de dimensionamento do trocador de calor, pois a rotina de cálculo permite achar diâmetros e 

comprimentos das tubulações do condensador mostrado na Figura 3.10 a partir de um ponto de 

operação do sistema. 

 

Figura 3.10 - Região anular entre tubos concêntricos de diâmetros d (tubo interno) e D (tubo envelope). 

 

Fonte: Autor. 

 

3.3.1. Variáveis de entrada e de saída 

As variáveis de entrada do modelo são as seguintes: temperatura de evaporação, definida 

como sendo 20C abaixo da temperatura do ar no interior da cabine do carro; pressão de eva-

poração e pressão de condensação, definidas pelas correspondentes temperaturas de evaporação 

e de condensação; temperatura do refrigerante na saída do evaporador/entrada do compressor, 

definida pela temperatura de evaporação e pelo grau de superaquecimento ∆𝑇𝑠𝑎 = 10C na sa-

ída do evaporador, valor esse ajustado na VET; temperatura do refrigerante na saída do con-

densador/entrada da VET, considerando a temperatura de condensação e um grau de subresfri-

amento imposto de ∆𝑇𝑠𝑟 = 5C do refrigerante na saída do condensador. Além dessas grande-

zas, outro dado importante do modelo é o deslocamento volumétrico do compressor, podendo 

ser o mesmo valor usado no sistema com o condensador a R134a/ar, ou um valor um pouco 

maior ou menor, ajustado por meio de um novo par de polias de acionamento do compressor. 
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Ainda sobre as variáveis de entrada, outro dado importante das equações do modelo é a 

temperatura de condensação. Diferentemente do condensador a ar, em um condensador a água, 

a diferença de temperaturas entre os dois fluidos (R1234yf e água) é relativamente baixa em 

razão do coeficiente de troca de calor associado à água ser muito maior do quue o coeficiene 

do ar. Por isso, neste modelo, a temperatura de condensação foi fixada em um valor apenas 

15C acima da temperatura de entrada da água no condensador. Um valor mais baixo para a 

temperatura de condensação e, por conseguinte, também mais baixo para a pressão de conden-

sação, implica um 𝐶𝑂𝑃 do sistema de ACV com o condensador a R1234yf/água maior do que 

o do sistema com o condensador a R134a/ar.        

 Sobre as variáveis de saída do modelo do ACV com condensador a R1234yf/água, a 

principal delas é o comprimento total do condensador (𝐿𝑡𝑜𝑡), obtido a partir dos cálculos dos 

comprimentos das zonas de desuperaquecimento (𝐿𝑑𝑠), de condensação (𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑) e de subresfri-

amento (𝐿𝑠𝑟) do refrigerante. Ademais, o modelo permite achar a temperatura 𝑇3 do refrigerante 

na saída do compressor/entrada do condensador, a vazão mássica 𝑚̇𝑟 do refrigerante no sistema 

e a temperatura 𝑇𝑎𝑔2 da água na saída do condensador, bem como os diâmetros interno 𝑑𝑖 e 

externo 𝑑𝑒 do tubo interno por onde circula o R1234yf e o diâmetro interno 𝐷𝑖 do tubo externo 

por onde circula a água.            

3.3.2. Equações e rotina de cálculo 

As equações do modelo do condensador a R1234yf/água são as mesmas do modelo do 

condensador a R134a/ar. Há duas diferenças principais, sendo a primeira delas no tocante ao 

fluido secundário, que é o ar em um modelo, e água no outro. A segunda diferença é mais 

significativa, referindo-se aos dados e às incógnitas das equações. Conforme descrito anterior-

mente, as incógnitas das equações são os comprimentos das três zonas do condensador, bem 

como o comprimento total do trocador de calor. Tendo em vista o grande número de dados e as 

poucas incógnitas do sistema, o modelo do condensador a R1234yf/água é de fácil resolução e 

sem a necessidade do procedimento iterativo usado nos cálculos do modelo do condensador a 

R134a/ar. 
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3.3.3. Comparativo entre os condensadores 

Os resultados obtidos com os modelos descritos neste capítulo permitem comparar as 

operações do climatizador dotados com os condensadores a R134a/ar e a R1234yf/água. A par-

tir desses resultados, duas importantes grandezas dos sistemas podem ser comparadas: coefici-

ente de performance (𝐶𝑂𝑃) e temperatura na descarga do compressor (𝑇3). A primeira delas é 

a essência deste trabalho, enquanto a segunda é importante porque a vida útil do compressor 

depende do nível de temperatura na descarga desse componente. Outra grandeza que deve ser 

analisada com atenção é a massa dos condensadores (fluidos e partes metálicas). Como o con-

densador a R1234yf/água tende a ser mais pesado do que o condensador a R134a/ar, é impor-

tante calcular os pesos dos dois trocadores de calor para verificar a viabilidade de substituir o 

condensador a ar pelo condensador a água. 

3.4. Fechamento 

Neste capítulo, os modelos matemáticos dos condensadores a R134a/ar e R1234yf/água 

foram descritos. Além da apresentação das equações dos modelos e do correspondente método 

de resolução, boa parte do capítulo foi dedicada à metodologia para calcular a carga térmica do 

ACV e às definições das geometrias e informações operacionais relativas aos componentes do 

sistema de ACV. Na sequência, no capítulo seguinte, são apresentadas várias simulações com-

putacionais geradas com os modelos, visando subsidiar o estudo comparativo do climatizador 

automotivo dotado com os dois tipos de condensadores.      
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4. RESULTADOS E DISCUSSÕES 

4.1. Introdução 

Este capítulo é dedicado à apresentação e discussão dos resultados do modelo do sistema 

de ACV a R134a dotado com um condensador a ar. Primeiramente, o cálculo da carga térmica 

do carro é apresentado de forma sumarizada. Na sequência, essa carga é usada para ajustar o 

deslocamento volumétrico do compressor no modelo do ACV com o condensador a R134a/ar. 

Valores de temperaturas, pressões e vazões do refrigerante e do 𝐶𝑂𝑃 do sistema são obtidos a 

partir de simulações realizadas com modelo. Em seguida, o modelo do condensador a 

R1234yf/água também é explorado no capítulo, sendo usado para dimensionar o novo trocador 

de calor. Uma análise comparativa do ACV equipado com os dois condensadores é realizada 

com base nos correspondentes valores de 𝐶𝑂𝑃 e dos pesos dos dois conjuntos condensador/flu-

idos. Para isso, são usados resultados dos modelos para levantar vantagens e desvantagens do 

sistema de ACV operando com os dois condensadores. Por fim, os resultados dos modelos tam-

bém são comparados com resultados oriundos da literatura.    

4.2. Cálculo da carga térmica 

Com vistas a subsidiar os modelos do sistema de ACV deste trabalho, a carga térmica 

de um carro de passeio padrão foi calculada a partir da metodologia descrita no Capítulo 3 e 

com a ajuda da rotina de cálculo escrita com o software EES5 apresentada no Apêndice B. Além 

dos números apresentados no referido capítulo, sobretudo envolvendo parâmetros de radiação 

e informações sobre a geometria do carro, os outros dados usados no cálculo da carga térmica 

acham-se apresentados na Tabela 4.1. Nesse quadro, 𝑇𝑐𝑎𝑏 e 𝜑𝑐𝑎𝑏 indicam a temperatura e umi-

dade relativa do ar da cabine do carro, 𝑇ℎ𝑎𝑏 e 𝜑ℎ𝑎𝑏 indicam a temperatura e umidade relativa 

do ar do meio ambiente, 𝑁𝑜, 𝑀 e 𝐻 indicam o número de ocupantes do carro e a massa e a altura 

média de cada uma dessas pessoas. Nas três últimas colunas, 𝑛 é a rotação do motor, 𝑉𝑎 é a 

velocidade do carro e 𝑉̇𝑣𝑒𝑛𝑡 é a vazão do ar de ventilação na cabina do carro. O valor de 0,014 

 
5  EES (Engineering Equation Solver) é um programa da empresa F-Chart Software para resolver numérica e si-

multaneamente milhares de equações algébricas e diferenciais não lineares. O Programa é dotado de uma vasta 

biblioteca com propriedades termodinâmicas e de transporte de diversas substâncias compressíveis e incompres-

síveis. Maiores informações em: https://fchartsoftware.com 

  

https://fchartsoftware.com/
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m3/s adotado para essa vazão foi baseado no trabalho de Fletcher e Saunders (1994) sobre carga 

térmica em carros de passeio. Essa vazão é consistente com a vazão específica máxima de 8 

litros/s por pessoa indicada no ANSI/ASHRAE Standard 20-2001 (2004). Considerando a me-

tade desse valor e um carro com quatro ocupantes, a vazão total de ventilação seria de 0,016 

m3/s.  

Tabela 4.1 - Dados para o cálculo da carga térmica do carro de passeio deste trabalho. 

𝑇𝑐𝑎𝑏 e 𝜑𝑐𝑎𝑏  𝑇𝑎𝑚𝑏  e 𝜑𝑎𝑚𝑏 𝑁𝑜 e 𝑀 e 𝐻 𝑛 𝑉𝑐𝑎𝑟𝑟𝑜 𝑉̇𝑣𝑒𝑛𝑡 

20C e 50% 30C e 60% 4 pessoas/65 kg/1,7 m  2000 rpm 15 m/s 0,014 m3/s 

Fonte: Autor.  

A Tabela 4.2 apresenta os resultados dos cálculos das cargas térmicas parciais e da car-

fga térmica total do carro. As duas cargas parciais mais expressivas são as de metabolismo e de 

ventilação, com predominância para a segunda.  A seguir, os resultados obtidos com esse mo-

delo são apresentados. A ventilação e o metabolismos são os termos que mais impactam na 

carga térmica.  

Tabela 4.2 - Resultado do cálculo da carga térmica do carro de passeio deste trabalho. 

Cargas térmicas Tipos de calor Valores (W) 

Radiação direta 

Sensível 

139 

Radiação difusa 130,7 

Radiação refletida 49,84 

Condução (portas, vidros, teto e assoalho) 186,5 

Motor 51,67 

Gases de exaustão 60,25 

Metabolismo 
Sensível 306,2 

Latente 131,2 

Ventilação 
Sensível 164,5 

Latente 345,2 

Subtotal 
Sensível 1257 

Latente 476,4 

Total Sensível + latente 1734 

Fonte: Autor.  

4.3. Resultados do modelo do condensador a R134a/ar 

As equações do modelo do ACV com condensador a R134a/ar foram resolvidas com 

base na metodologia exposta no Capítulo 3. Os cálculos foram realizados a partir da rotina de 

cálculo EES apresentada no Apêndice C. Sobre os coeficientes de transferência de calor refe-

rentes ao refrigerante que aparecem nas referidas equações, foram usadas a correlação de 

Dittus-Boelter para os escoamentos monofásicos nas zonas de desuperaquecimento e de sub-

resfriamento e a correlação de Shah para o escoamento bifásico. Nesse último caso, um 
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coeficiente médio foi empregado. Para o lado do ar, a correlação de Hilpert foi usada para cal-

cular o coeficiente de transferência de calor. Sobre a fração de vazio do refrigerante na zona de 

condensação, foi usada a correlação de Hughmark. Além das variáveis apresentadas na Tabela 

4.1, os demais valores para alimentar as equações do modelo foram apresentados no Capítulo 

3, tais como dados geométricos dos componentes do ACV e o rendimento isoentropico do com-

pressor. Todos os dados do modelo acham-se apresentados na primeira parte da rotina de cál-

culo no Apêndice C. Por fim, a Tabela 4.3 apresenta as principais variáveis de saída do modelo.               

 

Tabela 4.3 - Resultado do modelo do condensador a R134a/ar 

Variáveis de saída do modelo Valores 

Temperatura e pressão evaporação: 𝑇1 = 𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 e 𝑃1 = 𝑃2 = 𝑃𝑒𝑣𝑎𝑝 0C e 293 kPa 

Temperatura do R134a na saída do evaporador: 𝑇2 7C 

Temperatura e pressão de condensação: 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑 e 𝑃3 = 𝑃4 = 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑  52,7C e 1410 kPa 

Temperatura e entalpia do R134a na saída do compressor: 𝑇3 e ℎ3 72C e 299,2 kJ/kg 

Temperatura do R134a na saída do condensador: 𝑇4 42,6C 

Temperatura do ar de saída nas três zonas do condensador: 𝑇𝑎2 31,6C, 33,1C e 30,7C 

Comprimentos das zonas do condensador: 𝐿𝑑𝑠, 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑  e 𝐿𝑠𝑟  0,31 m, 1,04 m e 0,48 m 

Massas R134a nas zonas do condensador: 𝑀𝑑𝑠, 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 e 𝑀𝑠𝑟 0,33 g, 5,41 g e 8,46 g 

Massas dos tubos e aletas do condensador: 𝑀𝑡𝑢𝑏𝑜𝑠 e 𝑀𝑎𝑙𝑒𝑡𝑎𝑠 139,4 g e 479,2 g 

Massa total do condensador: 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 632,8 g 

Vazões na VET e no compressor: 𝑚̇𝑉𝐸𝑇 e 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 11,99 g/s e 12,01 g/s 

Capacidade de climatização: 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 1,738 kW 

Coeficiente de performance do sistema de ACV: 𝐶𝑂𝑃 3,40 

Fonte: Autor.  

Uma diferença entre as temperaturas dos fluidos quente e frio em torno de 20C é típica 

em evaporadores e condensadores a ar de sistemas de ar condicionado. Assim, aplicando-se 

essa regra prática de projeto, a temperatura de evaporação igual a 0C decorreu do valor pré-

fixado em 20C para a temperatura do ar na cabine. A temperatura do refrigerante na saída do 

evaporador e entrada do compressor de 7C decorreu do valor pré-fixado em 7C para o grau 

de superaquecimento do fluido (set point da VET). Por outro lado, a temperatura de condensa-

ção no valor de 52,7C foi calculada a partir da resolução das equações do modelo do conden-

sador. Destaca-se o fato de a diferença entre essa temperatura e a temperatura de 30C do ar de 

entrada no condensador ser igual a 22,7C, em concordância com a regra prática supracitada 

para um condensador de sistema de ACV resfriado com ar. Todas as demais grandezas na Ta-

bela 4.3 resultaram do modelo do condensador, como a pressão de condensação, a temperatura 

do refrigerante na saída do condensador e as temperaturas do ar nas saídas das três zonas do 

condensador. Os comprimentos de 0,31 m da zona de desuperaquecimento e de 1,04 m da zona 

de condensação também foram obtidos a partir do modelo do condensador. Já o comprimento 

da zona de subresfriamento de 0,48 m decorreu dos comprimentos das zonas anteriores e do 
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comprimento total de 1,83 m do condensador. Por sua vez, as massas de refrigerantes nessas 

três regiões foram obtidas em função dos respectivos comprimentos e diâmetros dos tubos, bem 

como da pressão de condensação e das temperaturas do refrigerante nos escoamentos monofá-

sicos (vapor na zona de desuperaquecimento e líquido na zona de subresfriamento) e títulos no 

escoamento bifásico (mistura líquido/vapor na zona de condensação). As massas dos metais, de 

139,4 g para os tubos em cobre e de 479,2 g para as aletas em alumínio, foram calculadas a 

partir da geometria do condensador apresentada na Tabela 3.3. A massa total do condensador 

no valor de 632,8 g é a soma das massas do refrigerante e dos metais. Conforme discutido na 

próxima seção, essa massa é um importante parâmetro da análise comparativa do condensador 

a R134a/ar com o condensador a R1234yf/água.         

As vazões apresentadas na Tabela 4.3 decorreram das resoluções das Equações 3.18 e 

3.19 do compressor e das Equações 3.21 e 3.22 da VET. Observando as referidas equações do 

compressor e da VET, constata-se a importante influência da pressão de condensação sobre as 

vazões impostas pelos referidos dispositivos. É por isso que 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑 foi escolhida como a variável 

para o estabelecimento da convergência entre 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑝 e 𝑚̇𝑣𝑒𝑡. Ainda sobre essa pressão, ela foi 

importante para a determinação da temperatura 𝑇3 =72C e da entalpia ℎ3 =299,2 kJ/kg do 

refrigerante na descarga do compressor e entrada do condensador. A referida entalpia foi cal-

culada pela Equação 3.20, na qual, além do rendimento isoentrópico 
𝑠
 da compressão adiabá-

tica irreversível, a pressão 𝑃𝑐𝑜𝑛𝑑 é essencial para a determinação da entalpia ℎ3𝑠 referente ao 

processo adiabático reversível no compressor. 

Na Tabela 4.3, a capacidade de climatização de 1,738 kW é quase igual ao valor da 

carga térmica de 1,734 kW. Os dois valores diferem de apenas 0,23% e a quase igualdade deles 

decorreu de uma escolha apropriada para o deslocamento volumétrico do compressor, pré-fi-

xado em 0,001 m3/s. Por sua vez, essa capacidade de climatização dividida pelo consumo de 

energia do sistema resultou em um coeficiente de performance 𝐶𝑂𝑃 = 3,40. Nesse cálculo, ob-

tido com ajuda da Equação 2.6, o consumo de energia foi associado apenas à compressão do 

refrigerante, sem se levar em conta os consumos de energia no ventilador de ar de insuflamento 

na cabine do carro e as perdas de energia associadas às transmissões de movimento para acio-

namento do compressor. Um 𝐶𝑂𝑃 em torno de 3 é típico de sistemas de ACV dotados de con-

densadores a ar. A idéia do presente trabalho é justamente aumentar o 𝐶𝑂𝑃 do sistema, substi-

tuindo o condensador convencional a R134a/ar por um condensador a R123yf/água. Na pró-

xima seção, essa substituição é abordada.             
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4.4. Modelo do condensador a R1234yf/água 

4.4.1. Resultados do modelo 

As equações do modelo do condensador a R134a/ar foram adaptadas e resolvidas para 

dimensionar o condensador a R1234yf/água como aquele mostrado na Figura 3.10. Para isso, 

um ponto de operação foi pré-fixado com os valores apresentados na Tabela 4.4. De uma forma 

geral, as condições do refrigerante no evaporador são iguais aquelas do ACV com o condensa-

dor a R134a/ar: mesma capacidade de climatização de 1738 W, mesma temperatura de evapo-

ração de 0C e mesmo grau de superaquecimento de 7C. Por outro lado, a temperatura de 

condensação foi pré-fixada em 46C, ou seja, 6,2C abaixo do valor referente ao condensador 

a R134a/ar. O valor mais baixo dessa temperatura é coerente porque o coeficiente de trasferên-

cia de calor da água é muito maior do que o do ar. Outros valores pré-fixados foram a vazão 𝑉̇𝑤 

e a temperatura 𝑇𝑤1 da água na entrada do condensador e o grau de subresfriamento de 5C do 

refrigerante na saída do condensador. Além disso, para o escoamento interno do refrigerante no 

condensador, foi selecionado um tubo de cobre com diâmetros interno e externo de 4 mm e 6 

mm, enquanto, para o escoamento da água no espaço anular, foi selecionado um tubo envelope 

de PVC flexível com diâmetros interno e externo de 10 mm e 12 mm.             

 

Tabela 4.4 - Ponto de operação do ACV a R1234yf e condensador a água. 

𝑇𝑒𝑣𝑎𝑝 ∆𝑇𝑠𝑎 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑  ∆𝑇𝑠𝑟 𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝 𝑇𝑤1 𝑉̇𝑤 

0C 7C 46C 5C 1738 W 32,65C 5 L/min 

Fonte: Autor. 

A Tabela 4.5 apresenta os principais resultados do modelo do condensador a 

R1234yf/água, obtidos com a rotina de cálculo EES apresentada no Apêndice D. Além do com-

primento do condensador, a tabela contém o coeficiente de performance do ACV e a massa 

total do condensador: 𝐶𝑂𝑃 = 3,72, 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 = 945,3 g. Comparado ao condensador a R134a/ar, 

o 𝐶𝑂𝑃 do condensador a R1234yf/água é 9,4% maior. O aumento de massa agregada ao novo 

condensador é de 312,5 g. O aumento do 𝐶𝑂𝑃 é expressivo e implica uma significativa econo-

mia de energia de operação do ACV. Sobre o aumento de massa do condensador, comparada 

às massas do carro, dos passageiros e bagagens, o ganho de peso do novo condensador é irrisó-

rio.  
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Tabela 4.5 - Resultados do modelo do condensador a R1234yf/água. 

𝐿𝑑𝑠 𝐿𝑐𝑜𝑛𝑑  𝐿𝑠𝑟  𝐿𝑡𝑜𝑡 𝑀𝑡𝑢𝑏 𝑀𝑒𝑛𝑣 𝑀𝑟 𝑀𝑤 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 𝐶𝑂𝑃 

0,31 m 2,96 m 1,00 m 4,26 m 599,5 g 132,6 g 15,8 g 213,2 g 945,3 g 3,72 

Fonte: Autor. 

A Tabela 4.6 apresenta mais detalhadaente as variáveis dos modelos do ACV com os 

condensadores a R134a/ar e R1234yf/água. Para cada variável, o impacto positivo, negativo ou 

neutro da segunda opção é expresso na última coluna da tabela com os símbolos ☺, , , 

respectivamente. Em um total de 23 variáveis, quatro receberam classificação negativa e sete 

foram classificadas como neutras. Por outro lado, doze variaveis tiveram classificações positi-

vas. Dentre essas, as mais significativas foram assinaladas em verde. O ganho do 𝐶𝑂𝑃 a favor 

do condensador a R1234yf/água representa o maior impacto positivo do estudo. O baixíssimo 

valor de GWP do R1234yf também mereceu destaque. Outro grande impacto positivo do ACV 

com condensador a R1234yf/água é o fato de o correspondente deslocamento volumétrico do 

compressor ser praticamente o mesmo do ACV com condensador a R134a/ar. Não obstante a 

variação de entalpia do R1234yf no evaporador ser 28% menor do que aquela associada ao 

R134a, os maiores valores da massa específica e do rendimento volumétrico do compressor 

associado ao R1234yf permitiram, para um mesmo deslocamento volumétrico, uma vazão más-

sica desse fluido quase 28% maior do que a do R134a. Por isso, verificou-se a quase igualdade 

dos respectivos deslocamentos volumétricos do compressor. Esse resultado é muito positivo, 

pois, no caso da substituição do condensador a R134a/ar de um ACV por um condensador a 

R1234yf/água, as polias de acionamento do eixo do compressor poderão ser mantidas. O melhor 

retrofit de um sistema é aquele que acontece com modificações mínimas. O pequeno ganho de 

peso do condensador a R1234yf/água, já abordado anteriormente, também mereceu ser desta-

cado positivamente na Tabela 4.6. Outra vantagem importante do condensador a R1234yf/água 

é a menor temperatura do fluido na saída do compressor. Essa baixa temperatura proporciona 

uma vida útil mais longa do compressor. Por fim, a elevada temperatura da água na saída do 

novo condensador mereceu ser destacada negativamente e com a cor vermelha. Na próxima 

subseção, esse ponto é analisado com mais profundidade.       

Tabela 4.6 - Impactos do emprego do condensador a R1234yf/água. 

Variáveis 
Condensador 

R134a/ar 

Condensador 

R1234yf/água 
Impacto 

ODP e GWP 0 e 2000 0 e 1 ☺ 

Carga térmica 1734 W 1734 W  

Temperatura de evaporação 0C 0C  

Pressão de evaporação 293 kPa 316 kPa  

Grau de superaquecimento na saída do evaporador 7,0C 7,0C  

Variação de entalpia do refrigerante no evaporador 145 kJ/kg 113,4 kJ/kg  

Densidade do refrigerante na aspiração do compressor 14 kg/m³ 17 kg/m³ ☺ 
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Deslocamento volumétrico do compressor 3,60 m³/h 3,69 m³/h ☺ 

Vazão mássica do refrigerante 12,0 g/s 15,3 g/s ☺ 

Variação de entalpia do refrigerante no compressor 42,5 kJ/kg 30,5 kJ/kg ☺ 

Potência do compressor 509,6 W 466,5 W ☺ 

Coeficiente de performance do ciclo 3,40 3,72 ☺ 

Temperatura do refrigerante na descarga do compressor 72,0C 54,5C ☺ 

Razão de pressão do ciclo 4,81 3,74 ☺ 

Rendimento volumétrico do compressor 86,1% 87,6% ☺ 

Temperatura de condensação 52,7C 46C ☺ 

Pressão de condensação 1410 kPa 1182 kPa  

Grau de subresfriamento na saída do condensador 10,1C 5C  

Temperatura de entrada do ar ou da água no condensador 30C 32,65C  

Temperatura de saída do ar e água no condensador 31,8C (média) 39,0C  

Variação de entalpia do refrigerante no condensador 187,1 143,9 kJ/kg  

Taxa de rejeito de calor no condensador 2244 W 2201 W  

Massa total do condensador 632,8 g 945,3 g ☺ 

Fonte: Autor. 

 

4.4.2. Arrefecimento da água do condensador 

Um problema que deve ser resolvido para viabilizar o uso de um condensador a água 

em um ACV refere-se ao fato de que a água sai quente desse trocador de calor. Assim, antes de 

retornar para o condensador, a água deve ter a sua temperatura reduzida a uma temperatura 

próxima à do meio ambiente. Alguns carros com motores turbinados são dotados de um troca-

dor de calor (intercooler) que promove o arrefecimento do ar de sobrealimentação do motor. 

Yasar et al (2021) e Yasar Sem e Kemal Ermis (2015) estudaram esse tipo de motor. Nesse 

caso, o referido trocador de calor pode ser usado com a dupla função de arrefecer o ar do motor 

e a água de saída do condensador. Nos carros turbinados sem o intercoller e nos carros com 

motores aspirados, o arrefecimento da água do condensador é um problema mais desafiador. A 

seguir, duas propostas são apresentadas. Em ambas, os principais dados são a temperatura de 

entrada da água 𝑇𝑤1 = 32,65C, a vazão de água 𝑚̇𝑤 = 0,0829 kg/s e a temperatura de entrada 

do ar 𝑇𝑎1 = 30C. Além desses valores, a taxa de transferência de calor no trocador de calor a 

água/ar deve ser, obviamente, igual à taxa no condensador a R1234yf/água, 𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 2201 W, 

que é a carga térmica a ser combatida pelo arrefecedor da água.   

A primeira proposta para o arrefecimento da água do condensador alternativo é o réuso 

do condensador a R134a/ar como trocador de calor água/ar como mostra a Figura 4.1. Essa 

solução pode ser interessante para o retrofit do ACV. Nesse caso, além da substituição do re-

frigerante R134a pelo ecofluido R1234yf, as tubulações de saída do compressor e de entrada 

na VET devem ser desviadas para a entrada e saída do condensador a água, enquanto as 
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tubulações de entrada e saída da água do condensador devem ser conectadas às extremidades 

do antigo condensador a ar. Os cálculos relativos ao arrefecimento da água foram realizados 

com ajuda da rotina EES apresentada no Apêndice E. As três principais variáveis calculadas 

são a temperatura de saída da água, a velocidade de entrada do ar e a massa total do trocador de 

calor a água/ar (massas da água, dos tubos e das aletas): 𝑇𝑤2 = 39,0C, 𝑉𝑎 = 10,87 m/s e 𝑀𝑡𝑐 = 

648,5 g. Sobre a velocidade calculada, o valor é menor do que a velocidade padrão imposta 

pelo movimento do carro (15 m/s). Isso significa que o trocador de calor a água/ar poderá arre-

fercer a água até um pouco abaixo de 32,65C, que é a temperatura de projeto na entrada do 

condesador a R1234a/água. Sobre o peso desses dois equipamentos/fluidos, a massa total é de 

1.593 g, sendo 945,3 g e 648,5 g as massas do condensador e do arrefecedor de água, respecti-

vamente, representando um ganho de 961 g em relação à massa do condensador a R134a/ar 

(632,8 g). Comparando com a massa total de um carro de passeio padrão, que é um pouco maior 

que uma tonelada, o ganho de massa decorrente da primeira proposta é muito pequeno, não 

impactando negativamente a relação peso/potência do carro. 

 

Figura 4.1 – Proposta para o arrefecimento da água do condensador alternativo 

 

Fonte: Adptado de Duarte, et al (2023). 

Outro ponto que merece atenção é a potência para acionar a bomba de circulação de 

água no condensador a R1234yf/água e no trocador de calor a água/ar. Essa potência pode ser 

determinada com as ajudas das rotinas de cálculos EES nos Apêndices D e E. A primeira for-

nece a queda de pressão ∆𝑃 = 65,6 Pa no lado da água do condesador a R1234yf, e a outra a 
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queda de pressão ∆𝑃1 = 26,16 Pa no lado da água do trocador de calor. Assim, a queda de 

pressão total no circuito é de ∆𝑃 = 91,76 Pa. A potência da bomba pode ser calculada multipli-

cando-se essa perda de carga pela vazão volumétrica da água, obtendo-se 7,66 W. Essa potência 

é muito pequena comparada à potência de 466,5 W consumida pelo compressor. Portanto, o 

ganho no 𝐶𝑂𝑃 em 9,4% no ACV a R1234yf/água em relação ao 𝐶𝑂𝑃 do ACV a R134a/ar quase 

não sofrerá alteração quando a potência da bomba for incorporada à energia consumida pelo 

sistema. Ademais, o peso dessa bomba também é pequeno, de modo que a incorporação do 

equipamento ao sistema não prejudicará a relação peso/potência do carro.      

A segunda proposta para o arrefecimento da água do condensador a R1234yf do ACV 

é o uso de parte do radiador do carro. Considerando uma potência de 80 CV (aproximadamente 

60 kW) e um rendimento térmico de 40% para o motor do carro, o calor rejeitado pelo motor é 

de 36 kW. Admitindo que 1/3 desse calor seja absorvido pela água de arrefecimento do motor, 

conclui-se que o radiador do carro é um trocador de calor de 12 kW. Esse valor é quase seis 

vezes à taxa de transferência de calor no condensador a R1234yf/água (𝑄̇𝑐𝑜𝑛𝑑 = 2201 W). As-

sim, seria razoável reservar 1/6 da superfície de troca de calor do radiador para o arrefecimento 

da água do condensador, sobrando 5/6 da superfície para o arrefecimento da água do motor. A 

dupla função do radiador não comprometeria o seu funcionamento, que continuaria sendo ga-

rantido pela ação da válvula termostática do circuito de água quente do motor do carro. 

Sobre os prós e contras das duas propostas apresentadas, a primeira tem a seu favor o 

fato de o condensador a ar ser de alta eficiência e, por isso, ser apto para operar com uma menor 

diferença de temperatura entre o fluido quente e o fluido frio. Por outro lado, abrigar o conden-

sador a R1234yf/água e o trocador de calor a água/ar no reduzido espaço disponível no cofre 

do motor não é algo evidente, sobretudo em carros mais campactos. Quanto à segunda proposta, 

as características são extamente opostas, isto é, se por um lado o uso do radiador do carro não 

implica encontrar novos espaços no cofre do motor, esse trocador de calor foi concebido para 

funcionar com uma maior diferença de temperatura entre os fluidos. Basta dizer que a tempe-

ratura da água no radiador é em torno de 90C, enquanto a temperatura do ar na saída do equi-

pamento seria no máximo 50C. No caso do arrefecimento da água do condensador, a tempe-

ratura do fluido deve ser reduzida de 39C para 32,5C. Assim, a proximidade entre as tempe-

raturas da água e do ar pode ser um impedimento para o radiador ser usado no arrefecimento 

da água do condensador. Uma solução seria aumentar a vazão na bomba de água do circuito 

motor/radiador. De fato, esse aumento da vazão é desejável não apenas para permitir o devido 

arrefecimento da água do condensador, como também para garantir o arrrefecimento da água 
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do motor, considerando a redução da correspondente superficie de troca de calor decorrente de 

o radiador operar com as duas funções.          

4.4.3. Comparativo com resultados da literatura 

Visando verificar a aceitabilidade dos resultados obtidos com os modelos, um quadro 

comparativo foi construído envolvendo resultados obtidos no presente trabalho e resultados 

oriundos dos traballhos sobre a substituição do R134a pelo ecofluido R1234yf citado no estado 

da arte apresentdo na Seção 2.5. Para construir este quadro, foi introduzido um parâmetro 𝜀𝑦, 

definido operacionalmente pelas Equações 4.1 e 4.2. O cálculo de 𝜀 feito por uma ou pela outra 

equação depende se a análise da variável 𝑦 seria mais acertiva comparando-se a diferença per-

centual dos valores de 𝑦 associados aos fluidos R134a e R1234yf  (Equação 4.1), ou se compa-

rando simplesmente o desvio entre esses valores (Equação 4.2).  

 

𝜀𝑦 =
𝑦𝑅1234𝑦𝑓−𝑦𝑅134𝑎

𝑦𝑅134𝑎
   (4.1) 

𝜀𝑦 = 𝑦𝑅1234𝑦𝑓 − 𝑦𝑅134𝑎 (4.2) 

As seguintes variáveis 𝑦 foram selecionadas no estudo comparativo: 𝜀𝑒𝑣𝑎𝑝 referente à 

análise da capacidade de climatização do evaporador; 𝜀𝐶𝑂𝑃 para a análise do coeficiente de 

performance do ACV; 𝜀𝑑𝑒𝑠𝑐 para a temperatura do refrigerante na descarga do compressor; 𝜀𝑚 

para a massa total do condensador ou massa de refrigerante no ACV. A Tabela 4.7 apresenta 

os valores dos respectivos parâmetros comparativos de resultados gerados pelos modelos do 

presente trabalho e de resultados da literatura. A Equação 4.1 foi usada nas duas primeiras 

colunas de resultados, e a Equação 4.2 nas duas últimas.  

Tabela 4.7 - Comparativo entre sistemas de ACV a R134a e R1234yf 

Trabalho Refrigerantes 
𝜺𝒆𝒗𝒂𝒑 

(%) 

𝜺𝑪𝑶𝑷 

(%) 

𝜺𝒅𝒆𝒔𝒄 

(C) 

𝜺𝒎 

(g) 

Presente dissertação - condensador a água 

R134a e 

R1234yf 

0 +12 −19 +961 

Zilio et al (2011)  0 +6,9 −2,1 - 

Lee e Jung (2012) 
Testes verão −3,9 −6,7 −6,7 −120 

Testes inverno −0,8 −6,4 −6,4 −110 

Honghyun (2013) - TCI/comp. 2500 rpm −9,4 +4 −2 - 

Di Battista (2016) - condensador a água 11,8 +43,3 - - 

Daviran et al (2017) −20,4 +18,4 −20 - 

Zhaofeng et al (2018) 

11% R134a 

Resfriamento R134a e 

misturas de 

R134a/R1234yf 

 0 −6,7 −13 - 

Aquecimento −4 −14 −10 - 

Shin et al (2019) – 30% R134a −8,5 −6,9 - - 
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Aral et al (2020) 

Compressor 2000 rpm 

Resfriamento 

R134a e 

R1234yf 

−9,1 −10 −10 - 

Aquecimento +7,6 −6,7 −20 - 

Wanyong (2020) - Carro elétrico/aquec. −2,8 −6,2 - - 

Taejin Lee et al (2021) −4 −5 - - 

 

Os valores na Tabela 4.7 não são exatamente comparáveis, pois cada trabalho apresenta 

características distintas, tais como diferentes temperaturas e vazões do fluido de resfriamento 

do condensador, diferentes deslocamentos volumétricos do compressor, uso de um TCI entre o 

evaporador e o compressor, entre outras particularidades de cada sistema estudado. Não obs-

tante, é possível comparar tendências e convergências entre os trabalhos, entre as quais se des-

tacam as seguintes. Todos os sistemas de ACV a R1234yf estudados apresentaram temperaturas 

menores do fluido na descarga do compressor, sendo o valor, em média, 10C abaixo da tem-

peratura de descarga dos sistemas carregados com R134a. Em geral, a capacidade de climati-

zação (resfriamento e aquecimento) e o 𝐶𝑂𝑃 do ACV a R1234yf são menores em comparação 

ao sistema a R134a. Por outro lado, um resultado oposto é obtido quando o sistema é melhorado 

com uso de um TCI, como no trabalho de Honghyun Cho et al (2013), ou com a substituição 

do condensador a ar por um condensador a água, como no presente trabalho e no trabalho de 

Di Battista e Cipollone (2016). Sobre a massa do sistema, a exceção da presente dissertação e 

do artigo de Lee e Jung (2012), os outros trabalhos não se ativeram a essa análise. Nesse último, 

os autores concluíram que um sistema de ACV a R1234yf apresenta uma massa menor de re-

frigerante do que um sistema a R134a operando tanto no modo de resfriamento quanto no de 

aquecimento. No presente trabalho, essa redução de massa em favor do ecofluido também foi 

constatada. O valor positivo de 961 g é porque esse valor congrega o cálculo total da massa do 

condensador a água, do trocador de calor para promover o arrefecimeto da água e da bomba 

d’água desse conjunto. De fato, o mais importante é constatar que existe uma lacuna na litera-

tura no tocante à análise da massa de sistemas de ACV a R1234yf.                   

4.5. Fechamento 

Este capítulo foi dedicado à descrição e modelagem de um sistema de ACV a R134a e 

R1234yf dotado, nessa ordem, com um condensador convencional resfriado a ar e outro alter-

nativo resfriado a água. Não obstante o ganho de peso do sistema, os resultados obtidos com a 

modelagem revelaram várias vantagens de se usar um condensador resfriado com água, com 

destaque para o aumento do 𝐶𝑂𝑃 do sistema e a redução da temperatura na descarga do 



75 

 

compressor para o ACV carregado com o refrigerante R1234yf. A seguir, no capítulo final desta 

monografia, são destacados os principais resultados quantitativos deste trabalho, bem como são 

explorados os passos seguintes da pesquisa.     
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5. CONCLUSÕES 

Neste trabalho, dois modelos matemáticos foram desenvolvidos para estudar a viabili-

dade de substituir os tradicionais condensadores a ar em sistemas de ACV a R134a por conden-

sadores resfriados com água. Ademais, nesse último caso, o sistema de ACV modelado foi 

carregado com o ecofluido R1234yf. Os resultados obtidos com os modelos também foram 

comparados com resultados de trabalhos similares da literatura, e que foram publicados nos 

últimos 20 anos. A seguir, são destacados os três resultados mais significativos do presente 

estudo. 

i) O 𝐶𝑂𝑃 do sistema de ACV a R1234yf dotado com um condensador a água foi quase 10% 

superior ao 𝐶𝑂𝑃 do sistema carregado com o refrigerante R134a com o condensador a ar. 

ii) A temperatura da água na saída do condensador alternativo foi de quase 40C, não sendo 

simples o arrefecimento desse líquido. Duas soluções foram propostas, sendo a mais 

viável a adaptação do condensador convencional a ar para resfriar a água. O ganho de 

peso do sistema foi de quase de 1 kg, mas esse valor é irrisório comparado ao peso total 

do carro. 

iii) A temperatura do R1234yf na descarga do compressor foi em torno de 55C, bem abaixo 

da correspondente temperatura em torno de 70C para o sistema operando com o 

refrigerante R134a e um condensador a ar. 

Também são apresentados dois trabalhos futuros para a sequência deste estudo: 

i) Levantamento de custos com vistas a verificar a viabilidade de se fazer o retrofit em um 

ACV para convertê-lo de um sistema a R134a com condensador a ar para um sistema a 

R1234yf com condensador a água.     

ii) Montagem de uma bancada experimental para validação dos modelos matemáticos de-

senvolvidos neste trabalho e verificação da efetividade do uso do condesador a ar para 

promover o arrefecimento da água.  
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APÊNDICE A -  Polinôminio da correleção de Hughmark 

A Figura A.1 mostra a evolução do parâmetro 𝑍 em função do fator 𝑘𝐻 da correlação 

de Hughmark (Rice, 1987), que é usada para calcular a fração de vazio em escoamentos bifási-

cos. A Equação A.1 expressa o correspondente polinômio de regressão que permite determinar 

𝑍 a partir de 𝑘𝐻. Essa regressão foi obtida com ajuda do software Excel e apresentou um coe-

ficiente de determinação 𝑅2 = 0,9995. 

 

𝑍 = 5999 𝑘𝐻
6 − 15754 𝑘𝐻

5 + 16854 𝑘𝐻
4 − 9373 𝑘𝐻

3 + 2848 𝑘𝐻
2 − 440,6 𝑘𝐻 + 28,16             (A.1) 

 

Figura A.1 – Polinômio para determinação dos parâmetros da correlação de Hughmark  
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APÊNDICE B -  Programa EES para cálculo da carga térmica 

"Carga térmica de um carro de passeio" 

"Dados do carro e do ambiente" 

S_p=0,7 "área do vidro do parabrisa em m²" 

S_t=0,6 "área do vidro da traseira em m²" 

S_j=4*0,5 "área do vidro da traseira em m²" 

S_teto=1,4 "área do teto em m²" 

S_ass=2,1 "área do assoalho em m²" 

S_portas=1,98 "área das portas em m²" 

S_frontal=0,5 "área frontal ao motor em m²" 

S_exaustão=(10/100)*S_ass "área dos tubos de exaustão em m²" 

A=1085 "radiação solar aparente em W/m²" 

B=0,207 "coeficiente de extinção da atmosfera" 

C=0,136 "fator de radiação difusa" 

D=117 "radiação solar difusa em W/m²" 

rho=20/100 "reflectividade do solo" 

theta_z=40 "ângulo da radiação solar em relação ao zenite em graus" 

beta_p=40 "ângulo do parabrisa com o chão em graus" 

beta_t=40 "ângulo do vidro traseiro com o chão em graus" 

beta_j=80 "ângulo da janela com o chão em graus" 

tau=50/100 "transmissividade do vidro" 

DELTAT_rad=5,5 "acrescimento de temperatura devido ao sol em C" 

K_iso=0,2 "condutividade térmica do isolamento de portas, teto, assoalhos e fundo do porta malas em W/(m.C)" 

K_vidro=1,05 "condutividade térmica do isolamento de portas, teto, assoalhos e fundo do porta malas em 

W/(m.C)" 

e_g=10/100 "espessura de portas, teto, assoalho e fundo do porta mala em m" 

e_v=3/1000 "espessura dos vidros em m" 

e_m=10/100 "espessura frontal ao motor em m" 

T_ext=30 "temperatura do ar externo em C" 

T_int=20 "temperatura do ar interno em C" 

UR_ext=60/100 "umidade relativa do ar externo" 

UR_int=50/100 "umidade relativa do ar externo" 

N_pessoas=4 "número de passageiros" 

W_pessoa=65 "massa padrão de um passageiro em kg" 

H_pessoa=1,7 "altura padrão de um passageiro em m" 

M_passageiro=55 "fluxo de calor metabólico de um passageiro em W/m²" 

M_motorista=85 "fluxo de calor metabólico do motorista em W/m²" 

N_motor=2000 "número de rotações do motor em rpm" 

V_dot_vent=5/1000 "vazão de ventilação em (m³/s)/pessoa" 

V_carro=60/3,6 "velocidade do carro em m/s" 

L_cab=0,5 "altura média da cabine em m" 

rho_ar=1,17 "massa específica do ar em kg/m³" 

Cp_ar=1004 "calor específico do ar em J/(kg.C)" 

DELTAT_cab=10 "diferença entre as temperaturas da parede interna e o ar da cabine em C" 

"(1) Radiação direta" 

E_dir=A*exp(-B/cos(theta_z)) "radiação em W/m²" 

S_proj=S_p*cos(beta_p)+S_t*cos(beta_t)+S_j*cos(beta_j) "área da superfície projetada dos vidros em m²" 

Q_dot_dir=(S_proj/4)*E_dir*tau "carga térmica da radiação direta em 25% dos vidros em W" 

"(2) Radiação difusa" 

E_dif_p=C*E_dir*(1+cos(beta_p))/2 "radiação difusa no parabrisa em W/m²" 

Q_dot_dif_p=S_p*E_dif_p*tau "carga térmica de radiação difusa através do parabrisas em W" 

E_dif_t=C*E_dir*(1+cos(beta_t))/2 "radiação difusa no vidro traseiro em W/m²" 

Q_dot_dif_t=S_t*E_dif_t*tau "carga térmica de radiação difusa através do vidro traseiro em W" 

E_dif_j=C*E_dir*(1+cos(beta_j))/2 "radiação difusa no vidro traseiro em W/m²" 

Q_dot_dif_j=S_j*E_dif_j*tau "carga térmica de radiação difusa através do vidro das janelas em W" 

Q_dot_dif=Q_dot_dif_p+Q_dot_dif_t+Q_dot_dif_j "carga térmica difusa através dos vidros em W" 

"(3) Radiação refletida" 

E_ref_p=E_dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta_p))/2 "radiação refletida e incidente no parabrisa em W/m²" 
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Q_dot_ref_p=S_p*E_ref_p*tau "carga térmica de radiação refletida através do parabrisas em W" 

E_ref_t=E_dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta_t))/2 "radiação refletida e incidente no vidro traseiro em W/m²" 

Q_dot_ref_t=S_t*E_ref_t*tau "carga térmica de radiação através do vidro traseiro em W" 

E_ref_j=E_dir*(1+C)*rho*(1+cos(beta_j))/2 "radiação refletida e incidente no vidro das janelas em W/m²" 

Q_dot_ref_j=S_j*E_ref_j*tau "carga térmica de radiação refletida através do vidro das janelas em W" 

Q_dot_ref=Q_dot_ref_p+Q_dot_ref_t+Q_dot_ref_j "carga térmica refletida através dos vidros em W" 

Q_dot_rad=Q_dot_dir+Q_dot_dif+Q_dot_ref "carga térmica total de radiação em W" 

"(4) Condução" 

h_e=0,6+6,64*V_carro^0,5 "coeficiente de transferência de calor externo em W/(m².C)" 

h_i=1,42*(abs(DELTAT_cab)/L_cab)^0,25 "coeficiente de transferência de calor por convecção interno em 

W/m²C" 

U_g=1/(1/h_e+e_g/K_iso+1/h_i) "coeficiente global nas portas, teto e assoalho em W/(m².C)" 

U_v=1/(1/h_e+e_v/K_vidro+1/h_i) "coeficiente global nos vidros em W/(m².C)" 

Q_dot_g=U_g*(S_portas+S_teto+S_ass)*(T_ext-T_int+DELTAT_rad) "carga térmica por condução nas portas, 

teto e assoalho em W" 

Q_dot_v=U_v*(S_p+S_j+S_t)*(T_ext-T_int) "carga térmica por condução nos vidros em W" 

Q_dot_cond=Q_dot_g+Q_dot_v "carga térmica total por condução em W" 

"(5) Motor" 

T_motor=-2E-6*N_motor^2+0,0355*N_motor+77,5 "temperatura do ar no cofre do motor em C" 

U_m=1/(1/h_i+e_m/K_iso+1/h_i) "coeficiente global frontal ao motor em W/(m².C)" 

Q_dot_motor=U_m*S_frontal*(T_motor-T_int) "carga térmicado do motor em W" 

"(6) Exaustão" 

T_exaustão=0,138*N_motor-17 "temperatura nos tubos de exautão em C" 

U_e=1/(e_g/K_iso+1/h_i) "coeficiente global na exaustão em W/(m².C)" 

Q_dot_exaustão=U_e*S_exaustão*(T_exaustão-T_int) "carga térmica das exaustão em W" 

"(7) Metabolismo" 

S_pessoa=0,202*W_pessoa^0,425*H_pessoa^0,725 

Q_dot_met=((N_pessoas-1)*M_passageiro+M_motorista)*S_pessoa "carga térmica total de metabolismo em W" 

Q_dot_met_s=0,70*Q_dot_met "carga térmica de calor sensível de metabolismo em W" 

Q_dot_met_l=0,30*Q_dot_met "carga térmica de calor latente de metabolismo em W" 

"(8) Ventilação" 

UA_ext=humrat(AirH2O;T=T_ext;R=UR_ext;P=101,3) "umidade absoluta do ar externo em kg de vapor de 

água/kg de ar seco" 

UA_int=humrat(AirH2O;T=T_int;R=UR_int;P=101,3) "umidade absoluta do arinterno em kg de vapor de 

água/kg de ar seco" 

Q_dot_vent_s=(N_pessoas*V_dot_vent)*rho_ar*Cp_ar*(T_ext-T_int) "carga térmica de calor sensível de ventila-

ção em W" 

Q_dot_vent_l=(N_pessoas*V_dot_vent)*1,17*2,4E+6*(UA_ext-UA_int) "carga térmica de calor latente de venti-

lação em W" 

Q_dot_vent=Q_dot_vent_s+Q_dot_vent_l "carga térmica total de ventilação em W" 

"Total" 

Q_dot_sen=Q_dot_dir+Q_dot_dif+Q_dot_cond+Q_dot_met_s+Q_dot_motor+Q_dot_exaus-

tão+Q_dot_ref+Q_dot_vent_s "carga térmica total de calor sensível em W" 

Q_dot_lat=Q_dot_met_l+Q_dot_vent_l "carga térmica total de calor latente em W" 

Q_dot_total=Q_dot_sen+Q_dot_lat "carga térmica total em W" 

 

Variáveis do programa 

A=1085  

B=0,207  

beta_j=80  

beta_p=40  

beta_t=40  

C=0,136  

Cp_ar=1004  

D=117  

DELTAT_cab=10  

DELTAT_rad=5,5  

E_dif_j=66,09  

E_dif_p=99,45  

E_dif_t=99,45  

E_dir=828,1  

e_g=0,1  

e_m=0,1  

E_ref_j=110,4  

E_ref_p=166,1  

E_ref_t=166,1  

e_v=0,003  

h_e=27,71  

h_i=3,003  

H_pessoa=1,7  

K_iso=0,2  

K_vidro=1,05  

L_cab=0,5  

M_motorista=85  

M_passageiro=55  

N_motor=2000  

N_pessoas=4  

Q_dot_cond=186,5  

Q_dot_dif=130,7  

Q_dot_dif_j=66,09  

Q_dot_dif_p=34,81  

Q_dot_dif_t=29,83  

Q_dot_dir=139  

Q_dot_exaustão=60,25  

Q_dot_g=97,73  

Q_dot_lat=476,4  
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Q_dot_met=437,4  

Q_dot_met_l=131,2  

Q_dot_met_s=306,2  

Q_dot_motor=51,67  

Q_dot_rad=488,2  

Q_dot_ref=218,4  

Q_dot_ref_j=110,4  

Q_dot_ref_p=58,15  

Q_dot_ref_t=49,84  

Q_dot_sen=1257  

Q_dot_total=1734  

Q_dot_v=88,72  

Q_dot_vent=509,7  

Q_dot_vent_l=345,2  

Q_dot_vent_s=164,5  

rho=0,2  

rho_ar=1,17  

S_ass=2,1  

S_exaustão=0,21  

S_frontal=0,5  

S_j=2  

S_p=0,7  

S_pessoa=1,75  

S_portas=1,98  

S_proj=1,343  

S_t=0,6  

S_teto=1,4  

tau=0,5  

theta_z=40  

T_exaustão=259  

T_ext=30  

T_int=20  

T_motor=140,5  

UA_ext=0,01605  

UA_int=0,007264  

UR_ext=0,6  

UR_int=0,5  

U_e=1,2  

U_g=1,151  

U_m=0,8576  

U_v=2,688  

V_carro=16,67  

V_dot_vent=0,0035  

W_pessoa=65 
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APÊNDICE C -  Modelo do condensador R134a/ar 

 

"Modelo do condensador a ar" 

"Passo 1 - Definição do refrigerante" 

R$='R134a'  

"Passo 2 - Variáveis de entrada do modelo" 

g=9,78 "aceleração da gravidade local em m/s²" 

T_amb=30 "temperatura ambiente em C" 

P_atm=91 "pressão atmosférica em kPa" 

T_hab=20 "temperatura do habitáculo do carro em C" 

DELTAT_sa=7 "grau de superaquecimento do refrigerante em C" 

"Passo 3 - Rendimentos e vazão volumétrica do compressor" 

eta_s=0,80 "rendimento isoentrópico do compressor" 

V_dot_comp=0,0010 "deslocamento volumétrico do compressor em m³/s" 

"Passo 4 - Temperatura, pressão e velocidade do ar, geometria do condensador e eficiência das aletas" 

T_ar1=T_amb"temperatura do ar na entrada do condensador em C" 

P_ar1=P_atm*1,1 "pressão do ar na entrada do condensador e imposta pelo ventilador em kPa" 

V_ar1=15 "velocidade da corrente livre do ar na entrada do condensador imposta pelo ventilador em m/s" 

b=305/1000 "base do condensador em m" 

h=190/1000 "altura do condensador em m" 

p=20/1000 "profundidade do condensador em m" 

N_t=6 "número de tubos" 

d_ext=7,5/1000 "diâmetro externo dos tubos do condensador em m" 

e_t=1,5/1000 "espessura da parede dos tubos em m" 

e_a=0,5/1000 "espessura das aletas em m" 

N_a=330 "número de aletas por metro de tubo" 

eta_a=0,90 "eficiência global da superfície aletada" 

"Passo 5 - Inicialização da temperatura de condensação do refrigerante" 

T_cond=52,7 "temperatura de condensação do refrigerante em C" 

rho_al=density(Aluminum; T=T_cond) "massa específica do alumínio em kg/m³" 

"Passo 6 - Cálculos preliminares" 

L_t=N_t*b "comprimento total do condensador em m" 

d_int=d_ext-2*e_t "diâmetro interno de cada tubo em m" 

A_int=pi*d_int^2/4 "área interna de passagem em cada tubo em m²" 

A_frontal=b*h "área frontal de entrada do ar no condensador em m²" 

A_livre=A_frontal-(b*d_ext*N_t+1,5*d_ext*e_a*N_a*b) "área livre entre tubos e aletas em m²" 

S_int=pi*d_int*1 "superfície interna em m²/m de tubo" 

S_ext=pi*d_ext*(1-N_a*e_a)+2*1,57*(h-N_t*d_ext)*p*N_a*1*eta_a+2*1,57*N_t*(p-

d_ext)*N_a*1*eta_a "superfície externa em m²/m de tubo" 

r_sup=S_ext/S_int "razão entre as superfícies externa e interna" 

tau=A_frontal/A_livre "razão entre as áreas frontal e livre" 

V_ar_max=tau*V_ar1 "velocidade máxima do ar entre os tubos em m/s" 

T_filme_ar=T_ar1 "temperatura de filme do ar em C" 

rho_ar=density(Air;T=T_filme_ar;P=P_ar1) "massa específica do ar em kg/m³" 

mu_ar=viscosity(Air;T=T_filme_ar) "viscosidade do ar em kg/(s.m)" 

Cp_ar=cp(Air;T=T_filme_ar) "calor específico a pressão constante do ar em kJ/(kg.K)" 

Pr_ar=prandtl(Air;T=T_filme_ar) "número de Prandtl do ar" 

K_ar=conductivity(Air;T=T_filme_ar) "condutividade térmica do ar em W/(m.K)" 

m_dot_ar=rho_ar*V_ar1*(A_frontal/N_t) "vazão de ar em kg/s" 

Re_ar=rho_ar*V_ar_max*d_ext/mu_ar "número de Reynolds do ar" 

h_ar=0,683*Re_ar^0,466*Pr_ar^(1/3)*K_ar/d_ext "coeficiente de transferência de calor do ar em 

W/(m².C)" 

h_v=enthalpy(R$;T=T_cond;x=1) "entalpia do refrigerante vapor saturado em kJ/kg" 

h_l=enthalpy(R$;T=T_cond;x=0) "entalpia do refrigerante líquido saturado em kJ/kg" 

h_lv=h_v-h_l "calor latente do refrigerante em kJ/kg" 

rho_v=density(R$; T=T_cond;x=1) "massa específica do refrigerante vapor saturado em kg/m³" 

Cp_l=cp(R$;T=T_cond;x=0) "calor específico a pressão constante do refrigerante líquido saturado em 

kJ/(kg.K)" 
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rho_l=density(R$; T=T_cond;x=0) "massa específica do refrigerante líquido saturado em kg/m³" 

K_l=conductivity(R$;T=T_cond;x=0) "condutividade térmica do refrigerante líquido saturado em 

W/(m.K)" 

mu_l=viscosity(R$;T=T_cond;x=0) "viscosidade dinâmica do refrigerante líquido saturado em kg/(m.s)" 

mu_v=viscosity(R$;T=T_cond;x=1) "viscosidade dinâmica do refrigerante vapor saturado em kg/(m.s)" 

Pr_l=prandtl(R$;T=T_cond;x=0) "número de Prandtl do refrigerante líquido saturado" 

P_cond=p_sat(R$;T=T_cond) "pressão de condensação do refrigerante em kPa" 

P_crit=p_crit(R$) "pressão crítica do refrigerante em kPa" 

P_red=P_cond/P_crit "pressão reduzida do refrigerante" 

"Passo 7 - Modelo do compressor" 

T_evap=T_hab-20 "temperatura de evaporação do refrigerante em C" 

P_evap=p_sat(R$;T=T_evap) "pressão de evaporação do refrigerante em kPa" 

T_asp=T_evap+DELTAT_sa "temperatura do refrigerate na aspiração do compressor em C" 

rho_asp=density(R$;P=P_evap;T=T_asp) "massa específica do refrigerate na aspiração do compressor 

em kg/m³" 

Cp=cp(R$;T=T_evap;x=1) "calor específico a pressão constante do vapor em kJ/(kg.K)" 

Cv=cv(R$;T=T_evap;x=1) "calor específico a volume constante do vapor em kJ/(kg.K)" 

eta_v=1,05-0,05*(P_cond/P_evap)^(Cv/Cp) "rendimento volumétrico do compressor" 

m_dot_comp=V_dot_comp*rho_asp*eta_v "vazão mássica do refrigerante imposta pelo compressor em 

kg/s" 

G_ref=m_dot_comp/A_int "velocidade mássica do refrigerante em kg/(s.m²)" 

h_asp=enthalpy(R$;P=P_evap;T=T_asp) "entalpia do refrigerante na aspiração do compressor em kJ/kg" 

s_asp=entropy(R$;P=P_evap;T=T_asp) "entropia do refrigerante na aspiração do compressor em 

kJ/(kg.K)" 

h_des_s=enthalpy(R$;P=P_cond;s=s_asp) "entalpia do refrigerante na descarga do compressor adiabá-

tico reversível em kJ/kg" 

eta_s=(h_des_s-h_asp)/(h_des-h_asp) "cálculo da entalpia do refrigerante na descarga do compressor adi-

abático irreversível em kJ/kg" 

T_des=temperature(R$;P=P_cond;h=h_des) "temperatura do refrigerante na descarga do compressor 

adiabático irreversível em C" 

W_dot_comp=m_dot_comp*(h_des-h_asp) "potência do compressor em kW" 

"Passo 8 - Modelo do condensador na zona de desuperaquecimento do refrigerante (variáveis de saída: 

L_ds, T_ar2_ds, T_p_ds)" 

"Lado do ar" 

Q_dot_ds*(b/L_ds)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2_ds-T_ar1) "1a equação do sistema com as incógnitas L_ds 

e T_ar2" 

T_ar_ds=(T_ar1+T_ar2_ds)/2 "temperatura média do ar em C" 

Q_dot_ds=(h_ar*S_ext*L_ds*(T_p_ds-T_ar_ds))/1000 "2a equação do sistema com as incógnitas L_ds e 

T_p_ds" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_ds=m_dot_comp*(h_des-h_v) "taxa de transferência de calor em kW" 

T_ref_ds=(T_des+T_cond)/2 "temperatura média do refrigerante em C" 

mu_ref_ds=viscosity(R$;T=T_ref_ds;x=1) "viscosidade dinâmica do refrigerante em kg/(m.s)" 

Pr_ref_ds=prandtl(R$;T=T_ref_ds;x=1) "número de Prandtl do refrigerante" 

K_ref_ds=conductivity(R$;T=T_ref_ds;x=1) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)" 

Re_ref_ds=G_ref*d_int/mu_ref_ds "número de Reynolds do refrigerante" 

h_ref_ds=0,023*Re_ref_ds^0,8*Pr_ref_ds^0,3*K_ref_ds/d_int "coeficiente de transferência de calor do 

refrigerante em W/(m².C) - correlação de Dittus_Boelter" 

"f_ds=0,316/Re_ref_ds^0,25" "fator de atrito" 

"h_ref_ds=(((f_ds/8)*(Re_ref_ds-1000)*Pr_ref_ds)/(1+1,27*(f_ds/8)^0,5*(Pr_ref_ds^(2/3)-

1)))*K_ref_ds/d_int" "coeficiente de transferência de calor do refrigerante em W/(m².C) - correlação de 

Gnielinsk" 

Q_dot_ds=(h_ref_ds*S_int*L_ds*(T_ref_ds-T_p_ds))/1000 "3a equação do sistema com as incógnitas 

L_ds e T_p_ds" 

rho_ref_ds=density(R134a;P=P_cond;T=T_ref_ds) "massa específica média do refrigerante na zona de 

desuperaquecimento em kg/m³" 

m_ref_ds=rho_ref_ds*(pi*d_int^2/4)*L_ds "massa do refrigerante na zona de desuperaquecimento em 

kg"  

"Passo 9 - Modelo do condensador na zona de condensação do refrigerante (variáveis de saída: L_cond, 

T_ar2_cond e T_p_cond)" 
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"Lado do ar" 

Q_dot_cond*(b/L_cond)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2_cond-T_ar1) "1a equação do sistema com as incógni-

tas L_cond e T_ar2_cond" 

T_ar_cond=(T_ar1+T_ar2_cond)/2 "temperatura média do ar em C" 

Q_dot_cond=(h_ar*S_ext*L_cond*(T_p_cond-T_ar_cond))/1000 "2a equação do sistema com as incóg-

nitas L_cond e T_p_cond" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_cond=m_dot_comp*h_lv "taxa de transferência de calor  em kW" 

h_lo=0,023*(G_ref*d_int/mu_l)^0,8*Pr_l^0,3*K_l/d_int "coeficiente de transferência de calor para esco-

amento todo de líquido em W/(m².C)" 

N=100 "número de divisões da zona de condensação com passo constante do título" 

DELTAV_cond=(pi*d_int^2/4)*L_cond/N "volume de um elemento da zona de condensação em m³" 

Duplicate i=2;N-1 

x[i]=1-(1/N)*i "variação do título do início ao final da zona de condensação" 

h_cond[i]=h_lo*((1-x[i])^0,8+((3,8*x[i]^0,76*(1-x[i])^0,04)/P_red^0,38)) "variação do coeficiente de 

transferência de calor local em W/(m².C)" 

alpha_hom[i]=1/((1+(rho_v/rho_l)*(1-x[i])/x[i])) "fração de vazio em cada posição da zona de condensa-

ção dada pelo modelo homogênio" 

Z[i]=((d_int*G_ref)/(mu_l+alpha_Hug[i]*(mu_v-mu_l)))^(1/6)*((1/(g*d_int))*((G_ref*x[i])/(rho_v*al-

pha_hom[i]*(1-alpha_hom[i])))^2)^(1/8) "parâmetro Z da correlação de Hughmark" 

Z[i]=5999*K_H[i]^6-15754*K_H[i]^5+16854*K_H[i]^4-9373*K_H[i]^3+2848*K_H[i]^2-

440,6*K_H[i]+28,16 "polinôminio de regressão para calcular o fator K_H da correlação de Hughmark" 

alpha_Hug[i]=alpha_hom[i]*K_H[i] "fração de vazio em cada posição da zona de condensação dada pela 

correlação de Hughmark"  

rho[i]=rho_l*(1-alpha_Hug[i])+rho_v*alpha_Hug[i] "massa específica do refrigerante bifásico em cada 

posição da zona de condensação em kg/m³" 

m[i]=rho[i]*DELTAV_cond "massa de refrigerante bifásico em cada posição da zona de condensação em 

kg" 

End 

x[1]=1 "título no primeiro elemento da zona de condensação" 

h_cond[1]=h_lo*((1-x[1])^0,8+((3,8*x[1]^0,76*(1-x[1])^0,04)/P_red^0,38)) "coeficiente de transferência 

de calor no primeiro elemento da zona de condensação em W/(m².C)" 

alpha_Hug[1]=1 "fração de vazio no primeiro elemento da zona de condensação" 

rho[1]=rho_v "massa específica do refrigerante bifásico no primeiro elemento da zona de condensação 

em kg/m³" 

m[1]=rho[1]*DELTAV_cond "massa de refrigerante bifásico no primeiro elemento da zona de condensa-

ção em kg" 

x[N]=0 "título no elemento final da zona de condensação" 

h_cond[N]=h_lo "coeficiente de transferência de calor no elemento final da zona de condensação em 

W/(m².C)" 

alpha_Hug[N]=0 "fração de vazio no elemento final da zona de condensação" 

rho[N]=rho_l "massa específica do refrigerante bifásico no elemento final da zona de condensação em 

kg/m³" 

m[N]=rho[N]*DELTAV_cond "massa de refrigerante bifásico no elemento final da zona de condensação 

em kg" 

h_cond_m=sum(h_cond[i]; i=1;N)/N "coeficiente de transferência de calor médio em W/(m².C)" 

m_ref_cond=sum(m[i]; i=1;N) "massa de refrigerante na zona de condensação em kg" 

x_m=0,30 "título médio como alternativa para calcular a massa de refrigerante na zona de condensação"  

alpha_h=1/(1+(rho_v/rho_l)*(1-x_m)/x_m) "fração de vazio calculada com o título médio e modelo ho-

mogênio" 

Ze=((d_int*G_ref)/(mu_l+alpha*(mu_v-mu_l)))^(1/6)*((1/(g*d_int))*((G_ref*x_m)/(rho_v*alpha_h*(1-

alpha_h)))^2)^(1/8) "parâmetro Z da correlação de Hughmark calculado com o título médio" 

Ze=5999*K^6-15754*K^5+16854*K^4-9373*K^3+2848*K^2-440,6*K+28,16 "polinôminio de regres-

são para calcular o fator da correlação de Hughmark" 

alpha=alpha_h*K "fração de vazio calculada com o título médio e a correlação de Hughmark" 

m_ref_cond_m=(rho_l*(1-alpha)+rho_v*alpha)*DELTAV_cond*N "massa de refrigerante na zona de 

condensação em kg calculada com o título médio" 

Q_dot_cond=(h_cond_m*S_int*L_cond*(T_cond-T_p_cond))/1000 "3a equação do sistema com as in-

cógnitas L_cond e T_p_cond" 
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"Passo 10 - Modelo do condensador na zona de subresfriamento do refrigerante (saídas: Q_dot_sr, T_vet; 

T_ar2_sr e T_p_sr)" 

"Lado do ar" 

L_sr=L_t-(L_ds+L_cond) "comprimento da zona de subresfriamento em m" 

Q_dot_sr*(b/L_sr)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2_sr-T_ar1) "1a equação do sistema com as incógnitas 

Q_dot_sr e T_ar2_sr" 

T_ar_sr=(T_ar1+T_ar2_sr)/2 "temperatura média do ar em C" 

Q_dot_sr=(h_ar*S_ext*L_sr*(T_p_sr-T_ar_sr)/1000) "2a equação do sistema com as incógnitas 

Q_dot_sr e T_p_sr" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_sr=m_dot_comp*(h_l-h_vet) "3a equação do sistema com as incógnitas Q_sr e T_vet" 

T_vet=temperature(R$;h=h_vet;x=0) "cálculo de T_vet em função da entalpia h_vet na saída do con-

densador/entrada da VET" 

T_ref_sr=(T_cond+T_vet)/2 "temperatura média do refrigerante em C" 

mu_ref_sr=viscosity(R$;T=T_ref_sr;x=0) "viscosidade dinâmica do refrigerante em kg/(m.s)" 

Pr_ref_sr=prandtl(R$;T=T_ref_sr;x=0) "número de Prandtl do refrigerante" 

K_ref_sr=conductivity(R$;T=T_ref_sr;x=0) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)" 

Re_ref_sr=G_ref*d_int/mu_ref_sr "número de Reynolds do refrigerante" 

h_ref_sr=0,023*Re_ref_sr^0,8*Pr_ref_sr^0,3*K_ref_sr/d_int "coeficiente de transferência de calor do 

refrigerante em W/(m².C) - correlação de Dittus_Boelter" 

"f_sr=0,316/Re_ref_sr^0,25" "fator de atrito" 

"h_ref_sr=(((f_sr/8)*(Re_ref_sr-1000)*Pr_ref_sr)/(1+1,27*(f_sr/8)^0,5*(Pr_ref_sr^(2/3)-

1)))*K_ref_sr/d_int" "coeficiente de transferência de calor do refrigerante em W/(m².C) - correlação de 

Gnielinsk" 

Q_dot_sr=(h_ref_sr*S_int*L_sr*(T_ref_sr-T_p_sr))/1000 "4a equação do sistema com as incógnitas 

L_ds e T_p_ds" 

rho_ref_sr=density(R134a;P=P_cond;T=T_ref_sr) "massa específica média do refrigerante na zona de 

subresfriamento em kg/m³" 

m_ref_sr=rho_ref_sr*(pi*d_int^2/4)*L_sr "massa do refrigerante na zona de subresfriamento em kg"  

"Passo 11 - Modelo da VET (válvula de expansão termostática)" 

rho_vet=density(R$;T=T_vet;x=0) "massa específica do refrigerante na entrada da VET em kg/m³" 

C_d=3,2e-7+1,0e-14*P_cond*1000+1,0e-14*P_evap*1000+1,0e-14*DELTAT_sa "coeficiente de desca-

raga da VET em m²" 

m_dot_vet=C_d*((P_cond-P_evap)*1000*rho_vet)^0,5 "vazão mássica do refrigerante na válvula de ex-

pansão termostática em kg/s"  

"Passo 12 - Desempenho do climatizador" 

Q_dot_cond_t=m_dot_comp*(h_des-h_vet) "taxa de transferência de calor no condensador em kW" 

Q_dot_evap=m_dot_comp*(h_asp-h_vet) "taxa de transferência de calor no evaporador em kW" 

COP=Q_dot_evap/W_dot_comp "coeficiente de performance do sistema" 

"Passo 13 - Peso do condensador" 

m_tubos=rho_al*(pi*(d_ext^2-d_int^2)/4)*N_t*b "massa dos tubos em kg" 

m_aletas=rho_al*((h/N_t)*p-pi*d_ext^2/4)*e_a*N_t*b*N_a "massa das aletas em kg" 

m_ref=m_ref_ds+m_ref_cond+m_ref_sr "massa total do refrigerante em kg" 

m_cond=m_tubos+m_aletas+m_ref "massa total do condensador em kg"  

"Passo 14 - Outras grandezas do ciclo" 

DELTAh_evap=h_asp-h_vet "variação de entalpia no evaporador em kJ/kg" 

DELTAh_comp=h_des-h_asp "variação de entalpia no compressor em kJ/kg" 

x_1=quality(R$;T=T_evap;h=h_vet) "título na entrada do evaporador" 

DELTAh_cond=h_des-h_vet "variação de entalpia no condensador em kJ/kg" 

r_p=P_cond/P_evap "razão de pressão" 

DELTAT_sr=T_cond-T_vet 

"Passo 15 - Convergência de T_cond: enquanto as vazões na VET e no compressor não forem iguais, o 

valor da temperatura de condensação deverá ser corrigido" 

 

Variáveis do programa 

alpha=0,7273  

alpha_h=0,8672  

A_frontal=0,05795  

A_int=0,0000159  

A_livre=0,04366  

b=0,305  

COP=3,403  

Cp=0,8973  

Cp_ar=1,005  

Cp_l=1,588  

Cv=0,7609  

C_d=3,370E-07  

DELTAh_comp=42,49  

DELTAh_cond=187,1  

DELTAh_evap=144,6  
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DELTAT_sa=7  

DELTAT_sr=10,14  

DELTAV_cond=1,653E-07  

d_ext=0,0075  

d_int=0,0045  

eta_a=0,9  

eta_s=0,8  

eta_v=0,8605  

e_a=0,0005  

e_t=0,0015  

g=9,78  

G_ref=754,2  

h=0,19  

h_ar=148,9  

h_asp=256,7  

h_cond_m=5779  

h_des=299,2  

h_des_s=290,7  

h_l=127,7  

h_lo=1630  

h_lv=148,5  

h_ref_ds=1973  

h_ref_sr=1609  

h_v=276,2  

h_vet=112,1  

K=0,8386  

K_ar=0,02588  

K_l=0,06889  

K_ref_ds=0,01868  

K_ref_sr=0,07167  

L_cond=1,039  

L_ds=0,3137  

L_sr=0,477  

L_t=1,83  

mu_ar=0,00001872  

mu_l=0,0001366  

mu_ref_ds=0,00001409  

mu_ref_sr=0,0001461  

mu_v=0,0000134  

m_aletas=0,4792  

m_cond=0,6328  

m_dot_ar=0,1667  

m_dot_comp=0,01199  

m_dot_vet=0,01201  

m_ref=0,01419  

m_ref_cond=0,005406  

m_ref_cond_m=0,005771  

m_ref_ds=0,0003302  

m_ref_sr=0,008458  

m_tubos=0,1394  

N=100  

N_a=330  

N_t=6  

p=0,02  

Pr_ar=0,7269  

Pr_l=3,15  

Pr_ref_ds=1,078  

Pr_ref_sr=3,156  

P_ar1=100,1  

P_atm=91  

P_cond=1410  

P_crit=4059  

P_evap=293  

P_red=0,3475  

Q_dot_cond=1,782  

Q_dot_cond_t=2,244  

Q_dot_ds=0,2754  

Q_dot_evap=1,734  

Q_dot_sr=0,187  

R$='R134a' 

Re_ar=9176  

Re_ref_ds=240948  

Re_ref_sr=23227  

rho_al=2694  

rho_ar=1,15  

rho_asp=13,94  

rho_l=1090  

rho_ref_ds=66,18  

rho_ref_sr=1115  

rho_v=71,47  

rho_vet=1136  

r_p=4,814  

r_sup=5140  

s_asp=0,954  

S_ext=72,67  

S_int=0,01414  

tau=1,327  

T_amb=30  

T_ar1=30  

T_ar2_cond=33,12  

T_ar2_ds=31,6  

T_ar2_sr=30,71  

T_ar_cond=31,56  

T_ar_ds=30,8  

T_ar_sr=30,36  

T_asp=7  

T_cond=52,7  

T_des=72  

T_evap=0  

T_filme_ar=30  

T_hab=20  

T_p_cond=31,72  

T_p_ds=30,88  

T_p_sr=30,39  

T_ref_ds=62,35  

T_ref_sr=47,63  

T_vet=42,56  

V_ar1=15  

V_ar_max=19,91  

V_dot_comp=0,001  

W_dot_comp=0,5096  

x_1=0,3034  

x_m=0,3  

Ze=21,83 

  



90 

 

APÊNDICE D -  Modelo do condensador R1234yf/água 

 

"Modelo do condensador a água" 

"Dados" 

R$='R1234yf'  

g=9,78 "aceleração da gravidade local em m/s²" 

T_evap=0 "temperatura de evaporação em C" 

DELTAT_sa=7 "grau de superaquecimento do refrigerante em C" 

T_cond=46 "temperatura de condensação em C" 

DELTAT_sr=5 "grau de superaquecimento do refrigerante em C" 

Q_dot_evap=1,734 "carga térmica em kW" 

eta_s=0,80 "rendimento isoentrópico do compressor" 

d_int_i=4/1000 "diâmetro interno do tubo interno em m" 

d_int_e=6/1000 "diâmetro externo do tubo interno em m" 

d_ext_e=12/1000 "diâmetro interno do tubo externo em m" 

d_ext_i=10/1000 "diâmetro interno do tubo externo em m" 

A_int_i=pi*d_int_i^2/4 "área de passagem do tubo interno em m²" 

V_dot_a=5,0e-3/60 "vazão volumétrica de água em m³/s" 

T_a_ent=32,65 "temperatura de entrada da água em C" 

mu_v=viscosity(R$;T=T_cond;x=1) "viscosidade dinâmica do refrigerante vapor saturado em kg/(m.s)" 

mu_l=viscosity(R$;T=T_cond;x=0) "viscosidade dinâmica do refrigerante líquido saturado em kg/(m.s)" 

"Cálculos preliminares" 

h_v=enthalpy(R$;T=T_cond;x=1) "entalpia do refrigerante vapor saturado na temperatura de condensa-

ção em kJ/kg" 

h_l=enthalpy(R$;T=T_cond;x=0) "entalpia do refrigerante líquido saturado na temperatura de condensa-

ção em kJ/kg" 

h_lv=h_v-h_l "calor latente do refrigerante na temperatura de condensação em kJ/kg" 

P_evap=p_sat(R$;T=T_evap) "pressão de evaporação do refrigerante em kPa" 

P_cond=p_sat(R$;T=T_cond) "pressão de condensação do refrigerante em kPa" 

T_asp=T_evap+DELTAT_sa "temperatura do refrigerate na aspiração do compressor em C" 

rho_asp=density(R$;P=P_evap;T=T_asp) "massa específica do refrigerate na aspiração do compressor 

em kg/m³" 

h_asp=enthalpy(R$;P=P_evap;T=T_asp) "entalpia do refrigerante na aspiração do compressor em kJ/kg" 

s_asp=entropy(R$;P=P_evap;T=T_asp) "entropia do refrigerante na aspiração do compressor em 

kJ/(kg.K)" 

h_des_s=enthalpy(R$;P=P_cond;s=s_asp) "entalpia do refrigerante na descarga do compressor adiabá-

tico reversível em kJ/kg" 

eta_s=(h_des_s-h_asp)/(h_des-h_asp) "cálculo da entalpia do refrigerante na descarga do compressor adi-

abático irreversível em kJ/kg" 

T_des=temperature(R$;P=P_cond;h=h_des) "temperatura do refrigerante na descarga do compressor 

adiabático irreversível em C" 

W_dot_comp=m_dot_comp*(h_des-h_asp) "potência do compressor em kW" 

T_vet=T_cond-DELTAT_sr "temperatura na entrada da VET em C" 

h_vet=enthalpy(R$;T=T_vet;x=0) "entalpia na entrada da VET em kJ/kg" 

Q_dot_evap=m_dot_comp*(h_asp-h_vet) "cálculo da vazão mássica do refrigerante em kg/s"  

eta_v=1,06-0,06*(P_cond/P_evap)^0,85 "rendimento volumétrico do compressor" 

m_dot_comp=V_dot_comp*rho_asp*eta_v "cálculo do deslocamento volumétrico do compressor em 

m³/s" 

d_hid=d_ext_i-d_int_e "diâmetro hidráulico do espaço anular em m" 

A_ext=pi*(d_ext_i^2-d_int_e^2)/4 "área de passagem da água no espaço anular em m²" 

rho_a=density(Water;T=T_a_ent;x=0) "massa específica da água em kg/m³" 

m_dot_a=V_dot_a*rho_a "vazão mássica de água em kg/s" 

G_a=m_dot_a/A_ext "velocidade mássica da água em kg/(m².s)" 

Cp_a=cp(Water;T=T_a_ent;x=0) "calor específico a pressão constante da água em kJ/(kg.C)"  

mu_a=viscosity(Water;T=T_a_ent;x=0) "viscosidade dinâmica da água em kg/(m.s)" 

Pr_a=prandtl(Water;T=T_a_ent;x=0) "número de Prandtl da água" 

K_a=conductivity(Water;T=T_a_ent;x=0) "condutividade térmica da água em W/(m.K)" 

Re_a=G_a*d_hid/mu_a "número de Reynolds da água" 
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h_a=0,023*Re_a^0,8*Pr_a^0,4*K_a/d_hid "coeficiente de transferência de calor da água em W/(m².C)" 

A_int=pi*d_int_i^2/4 "área de passagem do refrigerante no tubo interno em m²" 

G_ref=m_dot_comp/A_int "velocidade mássica do refrigerante em kg/(m².s)" 

rho_pvc=900 "massa específica do pvc flexível em kg/m³" 

rho_cu=density(Copper; T=T_p_cond) "massa específica do cobre em kg/m³" 

m_a=A_ext*(L_ds+L_cond+L_sr)*rho_a*1000 "massa da água em gramas" 

m_cu=(pi*(d_int_e^2-d_int_i^2)/4)*(L_ds+L_cond+L_sr)*rho_cu*1000 

m_env=(pi*(d_ext_e^2-d_ext_i^2)/4)*(L_ds+L_cond+L_sr)*rho_pvc*1000 

Q_dot_cond_t=m_dot_comp*(h_des-h_vet) "taxa de rejeito de calor no condesador em kW"  

COP=Q_dot_evap/W_dot_comp "coeficiente de performance do climatizador" 

"Dimensionamento do condensador na zona de desuperaquecimento" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_ds=m_dot_comp*(h_des-h_v) "taxa de transferência de calor na referida zona em kW" 

T_ref_ds=(T_des+T_cond)/2 "temperatura média do refrigerante em C" 

mu_ref_ds=viscosity(R$;T=T_ref_ds;x=1) "viscosidade dinâmica do refrigerante em kg/(m.s)" 

Pr_ref_ds=prandtl(R$;T=T_ref_ds;x=1) "número de Prandtl do refrigerante" 

K_ref_ds=conductivity(R$;T=T_ref_ds;x=1) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)" 

Re_ref_ds=G_ref*d_int_i/mu_ref_ds "número de Reynolds do refrigerante" 

h_ref_ds=0,023*Re_ref_ds^0,8*Pr_ref_ds^0,3*K_ref_ds/d_int_i "coeficiente de transferência de calor do 

refrigerante em W/(m².C)" 

Q_dot_ds*1000=h_ref_ds*pi*d_int_i*L_ds*(T_ref_ds-T_p_ds) "1a equação do sistema com as incógni-

tas L_ds e T_p_ds" 

V_ds=A_int_i*L_ds "volume da zona de desuperaquecimento em m³" 

m_ref_ds=rho_v*V_ds "massa de refrigerante na zona de desuperaquecimento em kg" 

"Lado da água" 

Q_dot_ds=m_dot_a*Cp_a*(T_a_ds-T_a_ent) "cálculo da temperatura de saída da água na referida zona 

em C" 

T_a_ds_m=(T_a_ent+T_a_ds)/2 "temperatura média da água na referida zona em C" 

Q_dot_ds*1000=h_a*pi*d_int_e*L_ds*(T_p_ds-T_a_ds_m) "2a equação do sistema com as incógnitas 

L_ds e T_p_ds" 

"Dimensionamento do condensador na zona de condensação" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_cond=m_dot_comp*h_lv "taxa de transferência de calor  em kW" 

rho_v=density(R$; T=T_cond;x=1) "massa específica do refrigerante vapor saturado na temperatura de 

condensação em kg/m³" 

Cp_l=cp(R$;T=T_cond;x=0) "calor específico a pressão constante do refrigerante líquido saturado na 

temperatura de condensação em kJ/(kg.K)" 

rho_l=density(R$; T=T_cond;x=0) "massa específica do refrigerante líquido saturado na temperatura de 

condensação em kg/m³" 

K_l=conductivity(R$;T=T_cond;x=0) "condutividade térmica do refrigerante líquido saturado na tempe-

ratura de condensação em W/(m.K)" 

Pr_l=prandtl(R$;T=T_cond;x=0) "número de Prandtl do refrigerante líquido saturado na temperatura de 

condensação" 

P_crit=p_crit(R$) "pressão crítica do refrigerante em kPa" 

P_red=P_cond/P_crit "pressão reduzida do refrigerante" 

h_lo=0,023*(G_ref*d_int_i/mu_l)^0,8*Pr_l^0,3*K_l/d_int_i "coeficiente de transferência de calor para 

escoamento todo de líquido em W/(m².C)" 

N=20 "número de divisões da zona de condensação com passo constante do título" 

Duplicate i=1;N 

x[i]=1-0,05*i "variação do título do início ao final da zona de condensação" 

h_cond[i]=h_lo*((1-x[i])^0,8+((3,8*x[i]^0,76*(1-x[i])^0,04)/P_red^0,38)) "variação do coeficiente de 

transferência de calor local em W/(m².C)" 

End 

h_cond_m=sum(h_cond[i]; i=1;N)/N "coeficiente de transferência de calor médio em W/(m².C)" 

Q_dot_cond*1000=h_cond_m*pi*d_int_i*L_cond*(T_cond-T_p_cond) "1a equação do sistema com as 

incógnitas L_cond e T_p_cond" 

x_m=0,30 "título médio como alternativa para calcular a massa de refrigerante na zona de condensação"  

alpha_h=1/(1+(rho_v/rho_l)*(1-x_m)/x_m) "fração de vazio calculada com o título médio e modelo ho-

mogênio" 
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Ze=((d_int_i*G_ref)/(mu_l+alpha*(mu_v-mu_l)))^(1/6)*((1/(g*d_int_i))*((G_ref*x_m)/(rho_v*al-

pha_h*(1-alpha_h)))^2)^(1/8) "parâmetro Z da correlação de Hughmark calculado com o título médio" 

Ze=5999*K^6-15754*K^5+16854*K^4-9373*K^3+2848*K^2-440,6*K+28,16 "polinôminio de regres-

são para calcular o fator da correlação de Hughmark" 

alpha=alpha_h*K "fração de vazio calculada com o título médio e a correlação de Hughmark" 

V_cond=(pi*d_int_i^2/4)*L_cond "volume da zona de condensação em m³" 

m_ref_cond=(rho_l*(1-alpha)+rho_v*alpha)*V_cond "massa de refrigerante na zona de condensação em 

kg calculada com o título médio" 

"Lado da água" 

Q_dot_cond=m_dot_a*Cp_a*(T_a_sr-T_a_ds) "cálculo da temperatura de saída da água na referida zona 

em C" 

T_a_cond_m=(T_a_ds+T_a_sr)/2 "temperatura média da água na referida zona em C" 

Q_dot_cond*1000=h_a*pi*d_int_e*L_cond*(T_p_cond-T_a_cond_m) "2a equação do sistema com as 

incógnitas L_cond e T_p_cond" 

"Dimensionamento do condesandor na zona de subresfriamento" 

"Lado do refrigerante" 

Q_dot_sr=m_dot_comp*(h_l-h_vet) "taxa de transferência de calor na referida zona em kW" 

T_ref_sr=(T_cond+T_vet)/2 "temperatura média do refrigerante em C" 

mu_ref_sr=viscosity(R$;T=T_ref_sr;x=0) "viscosidade dinâmica do refrigerante em kg/(m.s)" 

Pr_ref_sr=prandtl(R$;T=T_ref_sr;x=0) "número de Prandtl do refrigerante" 

K_ref_sr=conductivity(R$;T=T_ref_sr;x=0) "condutividade térmica do refrigerante em W/(m.K)" 

Re_ref_sr=G_ref*d_int_i/mu_ref_sr "número de Reynolds do refrigerante" 

h_ref_sr=0,023*Re_ref_sr^0,8*Pr_ref_sr^0,3*K_ref_sr/d_int_i "coeficiente de transferência de calor do 

refrigerante em W/(m².C)" 

Q_dot_sr*1000=h_ref_sr*pi*d_int_i*L_sr*(T_ref_sr-T_p_sr) "1a equação do sistema com as incógnitas 

L_sr e T_p_sr" 

V_sr=A_int_i*L_sr "volume da zona de subresfriamento em m³" 

m_ref_sr=rho_l*V_ds "massa de refrigerante na zona de desuperaquecimento em kg" 

"Lado da água" 

Q_dot_sr=m_dot_a*Cp_a*(T_a_saida-T_a_sr) "cálculo da temperatura de saída da água na referida zona 

em C" 

T_a_sr_m=(T_a_sr+T_a_saida)/2 "temperatura média da água na referida zona em C" 

Q_dot_sr*1000=h_a*pi*d_int_e*L_sr*(T_p_sr-T_a_sr_m) "2a equação do sistema com as incógnitas 

L_sr e T_p_sr" 

L_t=L_ds+L_cond+L_sr "comprimento total do condensador em m" 

"Massa do condensador" 

m_ref=m_ref_ds+m_ref_cond+m_ref_sr "massa total do refrigerante em kg" 

m_cond=m_ref+m_a+m_cu+m_env "massa do condensador em kg" 

"Perda de carga no lado da água do condensador e potência da bomba" 

f=0,316/Re_a^0,316 "fator de atrito para o escoamanto da água no espaço anular" 

DELTAP_a=f*(L_t/d_hid)*(G_a^2/(2*rho_a))/1000 "perda de pressão da água em kPa" 

W_dot_bomba=(m_dot_a/rho_a)*DELTAP_a "potência da bomba em kW" 

"Outras grandezas do ciclo" 

DELTAh_evap=h_asp-h_vet "variação de entalpia no evaporador em kJ/kg" 

DELTAh_comp=h_des-h_asp "variação de entalpia no compressor em kJ/kg" 

x_1=quality(R$;T=T_evap;h=h_vet) "título na entrada do evaporador" 

DELTAh_cond=h_des-h_vet "variação de entalpia no condensador em kJ/kg" 

r_p=P_cond/P_evap "razão de pressão" 

 

Variáveis do programa 

alpha=0,7396  

alpha_h=0,8642  

A_ext=0,00005027  

A_int=0,00001257  

A_int_i=0,00001257  

COP=3,717  

Cp_a=4,18  

Cp_l=1,516  

DELTAh_comp=30,51  

DELTAh_cond=143,9  

DELTAh_evap=113,4  

DELTAP_a=26,16  

DELTAT_sa=7  

DELTAT_sr=5  

d_ext_e=0,012  

d_ext_i=0,01  

d_hid=0,004  

d_int_e=0,006  

d_int_i=0,004  

eta_s=0,8  

eta_v=0,8757  

f=0,01795  

g=9,78  

G_a=1649  

G_ref=1217  

h_a=9729  

h_asp=369,8  

h_cond_m=7947  

h_des=400,3  

h_des_s=394,2  
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h_l=263,8  

h_lo=2266  

h_lv=126,4  

h_ref_ds=2703  

h_ref_sr=2243  

h_v=390,2  

h_vet=256,4  

K=0,8558  

K_a=0,6202  

K_l=0,05661  

K_ref_ds=0,01615  

K_ref_sr=0,05739  

L_cond=2,955  

L_ds=0,3095  

L_sr=0,9994  

L_t=4,264  

mu_a=0,0007544  

mu_l=0,0001177  

mu_ref_ds=0,0000129  

mu_ref_sr=0,0001216  

mu_v=0,00001262  

m_a=213,2  

m_cond=945,3  

m_cu=599,5  

m_dot_a=0,0829  

m_dot_comp=0,01529  

m_env=132,6  

m_ref=0,01579  

m_ref_cond=0,01161  

m_ref_ds=0,000264  

m_ref_sr=0,00392  

N=20  

Pr_a=5,084  

Pr_l=3,151  

Pr_ref_ds=1,022  

Pr_ref_sr=3,172  

P_cond=1182  

P_crit=3382  

P_evap=315,8  

P_red=0,3496  

Q_dot_cond=1,933  

Q_dot_cond_t=2,201  

Q_dot_ds=0,154  

Q_dot_evap=1,734  

Q_dot_sr=0,1138  

R$='R1234yf' 

Re_a=8745  

Re_ref_ds=377177  

Re_ref_sr=40027  

rho_a=994,8  

rho_asp=17,02  

rho_cu=8951  

rho_l=1008  

rho_pvc=900  

rho_v=67,88  

r_p=3,744  

s_asp=1,621  

T_asp=7  

T_a_cond_m=35,88  

T_a_ds=33,09  

T_a_ds_m=32,87  

T_a_ent=32,65  

T_a_saida=39  

T_a_sr=38,67  

T_a_sr_m=38,84  

T_cond=46  

T_des=54,46  

T_evap=0  

T_p_cond=39,45  

T_p_ds=35,59  

T_p_sr=39,46  

T_ref_ds=50,23  

T_ref_sr=43,5  

T_vet=41  

V_cond=0,00003713  

V_dot_a=0,00008333  

V_dot_comp=0,001026  

V_ds=0,000003889  

V_sr=0,00001256  

W_dot_bomba=0,00218  

W_dot_comp=0,4665  

x_1=0,3456  

x_m=0,3  

Ze=27,47 
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APÊNDICE E -  Cálculos do circuto de resfriamento de água  

 

"Trocador de calor para arrefecimento da água" 

"Dados do TC" 

Q_dot_a=2201 "taxa de transferência no em W"  

T_amb=30 "temperatura ambiente em C" 

P_atm=92 "pressão atmosférica em kPa" 

T_a1=39 "temperatura de entrada da água em C" 

m_dot_a=0,08297 "vazão da água em kg/s" 

T_ar1=T_amb "temperatura de entrada do ar em C" 

b=305/1000 "base do trocador de calor em m" 

h=190/1000 "altura do TC em m" 

p=20/1000 "profundidade do  trocador de calor em m" 

N_t=6 "número de tubos do  trocador de calor" 

d_ext=7,5/1000 "diâmetro externo dos tubos em m" 

e_t=1,5/1000 "espessura da parede dos tubos em m" 

e_a=0,5/1000 "espessura das aletas em m" 

N_a=330 "número de aletas por metro de tubo" 

eta_a=0,90 "eficiência global da superfície aletada" 

"Cálculos para a geometria do trocador de calor" 

L_t=N_t*b "comprimento total em m" 

d_int=d_ext-2*e_t "diâmetro interno de cada tubo em m" 

A_int=pi*d_int^2/4 "área interna de passagem em cada tubo em m²" 

A_frontal=b*h "área frontal de entrada do ar em m²" 

A_livre=A_frontal-(b*d_ext*N_t+1,5*d_ext*e_a*N_a*b) "área livre entre tubos e aletas em m²" 

S_int=pi*d_int*1 "superfície interna por tubo em m²/m" 

S_ext=pi*d_ext*(1-N_a*e_a)+2*1,57*(h-N_t*d_ext)*p*N_a*1*eta_a+2*1,57*N_t*(p-

d_ext)*N_a*1*eta_a "superfície externa por tubo em m²/m" 

tau=A_frontal/A_livre "razão entre as áreas frontal e livre" 

"Cálculos para o lado da água do  trocador de calor" 

T_am=(T_a1+T_a2)/2 "temperatura média da água em C" 

Cp_a=cp(Water;T=T_am;x=0)*1000 "calor específico a pressão constante da água em J/(kg.K)" 

Q_dot_a=m_dot_a*Cp_a*(T_a1-T_a2) "equação para calcular a temperatura de saída da água em C"  

mu_a=viscosity(Water;T=T_am;x=0) "viscosidade dinâmica da água em kg/(m.s)" 

Pr_a=prandtl(Water;T=T_am;x=0) "número de Prandtl da água" 

K_a=conductivity(Water;T=T_am;x=0) "condutividade térmica da água em W/(m.K)" 

G_a=m_dot_a/A_int "velocidade mássica da água em m²" 

Re_a=G_a*d_int/mu_a "número de Reynolds da água" 

h_a=0,023*Re_a^0,8*Pr_a^0,3*K_a/d_int "coeficiente de transferência de calor da água em W/(m².C)" 

Q_dot_a=h_a*S_int*L_t*(T_am-T_p) "equação para calcular a temperatura média da parede em C" 

"Cálculos para o lado do ar do  trocador de calor" 

T_arm=(T_ar1+T_ar2)/2 "temperatura média do ar em C" 

V_ar_max=tau*V_ar1 "velocidade máxima do ar entre os tubos em m/s" 

rho_ar=density(Air;T=T_arm;P=P_atm) "massa específica do ar em kg/m³" 

mu_ar=viscosity(Air;T=T_arm) "viscosidade do ar em kg/(s.m)" 

Cp_ar=cp(Air;T=T_arm)*1000 "calor específico a pressão constante do ar em J/(kg.K)" 

Pr_ar=prandtl(Air;T=T_arm) "número de Prandtl do ar" 

K_ar=conductivity(Air;T=T_arm) "condutividade térmica do ar em W/(m.K)" 

m_dot_ar=rho_ar*V_ar1*(A_frontal/N_t) "vazão do ar em kg/s" 

Re_ar=rho_ar*V_ar_max*d_ext/mu_ar "número de Reynolds do ar" 

h_ar=0,683*(Re_ar)^0,466*Pr_ar^(1/3)*K_ar/d_ext "coeficiente de transferência de calor do ar em 

W/(m².C)" 

Q_dot_a*(b/L_t)=m_dot_ar*Cp_ar*(T_ar2-T_ar1) "equação com as incógnitas V_ar1 (m/s) e T_ar2 (C)" 

Q_dot_a=h_ar*S_ext*L_t*(T_p-T_arm) "equação com a incógnita T_ar2 (C)" 

"Cálculo da massa do trocador de calor" 

rho_al=density(Aluminum; T=T_p) "massa específica do alumínio em kg/m³" 

m_tubos=rho_al*(pi*(d_ext^2-d_int^2)/4)*N_t*b "massa dos tubos em kg" 

m_aletas=rho_al*((h/N_t)*p-pi*d_ext^2/4)*e_a*N_t*b*N_a "massa das aletas em kg" 
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rho_a=density(Water; T=T_am;x=0) "massa específica da água em kg/m³" 

m_a= (pi*d_int^2/4)*L_t*rho_a "massa da água em kg" 

m_TC=m_tubos+m_aletas+m_a "massa total do trocador de calor em kg" 

"Perda de carga no lado da água do trocador de calor e potência da bomba" 

f=0,316/Re_a^0,316 "fator de atrito para o escoamanto da água no espaço anular" 

DELTAP_a=f*(L_t/d_int)*(G_a^2/(2*rho_a))/1000 "perda de pressão da água em kPa" 

W_dot_bomba=(m_dot_a/rho_a)*DELTAP_a "potência da bomba em kW" 

 

Variáveis do programa 

A_frontal=0,05795  

A_int=0,0000159  

A_livre=0,04366  

b=0,305  

Cp_a=4180  

Cp_ar=1005  

DELTAP_a=65,6  

d_ext=0,0075  

d_int=0,0045  

eta_a=0,9  

e_a=0,0005  

e_t=0,0015  

f=0,01178  

G_a=5217  

h=0,19  

h_a=21063  

h_ar=123,2  

K_a=0,6249  

K_ar=0,026  

L_t=1,83  

mu_a=0,0007076  

mu_ar=0,0000188  

m_a=0,02892  

m_aletas=0,48  

m_dot_a=0,08297  

m_dot_ar=0,1104  

m_TC=0,6485  

m_tubos=0,1396  

N_a=330  

N_t=6  

p=0,02  

Pr_a=4,733  

Pr_ar=0,7265  

P_atm=92  

Q_dot_a=2201  

Re_a=33176  

Re_ar=6054  

rho_a=993,7  

rho_al=2698  

rho_ar=1,052  

S_ext=72,67  

S_int=0,01414  

tau=1,327  

T_a1=39  

T_a2=32,65  

T_am=35,83  

T_amb=30  

T_ar1=30  

T_ar2=33,31  

T_arm=31,65  

T_p=31,79  

V_ar1=10,87  

V_ar_max=14,43  

W_dot_bomba=0,005477 


