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RESUMO 

Em sistemas de refrigeração convencionais, o superaquecimento do 
fluido refrigerante no interior do compressor é um dos responsáveis 
pelas perdas globais de energia, aumentando o trabalho de compressão 
específico e reduzindo a capacidade de refrigeração. Em aplicações de 
aquecimento por bombas de calor, o superaquecimento também aumenta 
o trabalho de compressão, mas com um aumento da capacidade de 
aquecimento específica do sistema, pois a temperatura de entrada do 
condensador depende da temperatura final de compressão. O presente 
trabalho apresenta uma nova metodologia de análise dos efeitos do 
superaquecimento em compressores submetidos a aplicações de bomba 
de calor, empregando um modelo de simulação térmica do compressor. 
A partir dos resultados, mostra-se a importância em se avaliar 
corretamente o COP de aquecimento na escolha de um compressor 
adequado para esta aplicação. Diferentes configurações de compressores 
são experimentalmente avaliadas de forma a validar o modelo numérico. 
As análises experimentais de possíveis soluções mostraram que ganhos 
de eficiência de aquecimento entre 1,4% e 7,5% podem ser obtidos com 
o gerenciamento térmico adequado do compressor. O presente trabalho 
também permitiu o entendimento do comportamento das fontes e 
sumidouros de calor e sua relação com o ganho de eficiência de 
aquecimento. Os resultados indicam também que o superaquecimento 
do gás na sucção devido ao calor gerado no motor elétrico e nos mancais 
atua no sentido de aumentar a eficiência do compressor aplicado em 
bombas de calor. 
 
Palavras-chave: bombas de calor, superaquecimento, compressor 
alternativo. 
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ABSTRACT 

In conventional cooling systems, the refrigerant superheating inside the 
compressor is largely responsible for overall energy losses, increasing 
the compression specific work and decreasing the cooling capacity. In 
heat pump applications, superheating increases both the compression 
loss and the specific heating capacity of the system, since the condenser 
inlet temperature is directed related to the final temperature of the 
compression process. In this work, a new methodology is proposed to 
analyze the effects of superheating on compressors applied to heat pump 
applications, by using a model to predict its thermal profile. It is shown 
the importance of correctly evaluating the COP for heating when 
selecting a suitable compressor for this application. Different 
configurations were experimentally tested for the compressor in order to 
validate the simulation model. An experimental analysis of different 
solution alternatives has shown that an efficiency increase between 1.4% 
and 7.5% can be obtained with a well-chosen thermal management 
alternative. The present study also allowed the understanding of sources 
and sinks of heat inside the compressor and their relation regarding the 
increase of heating efficiency. The results indicate that suction 
superheating due to heat released by both the bearings and the electrical 
motor act to increase the compressor efficiency in heat pump 
applications.   
 
Keywords: heat pump; superheating; reciprocating compressor.  
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1 INTRODUÇÃO 

Em 1834, Jacob Perkins patenteou o primeiro sistema cíclico de 
refrigeração, utilizando o princípio de ciclo de compressão a vapor. Tal 
invenção possibilitou mais tarde o surgimento de condicionadores de ar 
e de bombas de calor. As bombas de calor podem ser definidas como 
um ciclo termodinâmico por compressão de vapor, funcionando com o 
objetivo de aquecer um meio, seja este um ambiente ou uma substância 
(por exemplo, água).  

A aplicação de bombas de calor é intensa em países de clima frio, 
em substituição a sistemas mais antigos, cuja fonte de calor advém da 
queima de combustíveis fósseis. Porém, as preocupações crescentes com 
a preservação dos recursos naturais e com a racionalização do consumo 
de energia impõem à indústria o desafio de desenvolver sistemas mais 
eficientes e que não agridam o meio ambiente. Para alcançar esses 
objetivos, torna-se imprescindível o aperfeiçoamento dos componentes 
do sistema, buscando a plena compreensão do ciclo de compressão a 
vapor e do funcionamento de cada componente neste tipo de aplicação. 

No ciclo de compressão a vapor, a transferência de calor 
envolvendo um fluido com mudança de fase é mais eficiente quando 
comparada àquela em que ocorre apenas a transferência de calor 
sensível. Dessa maneira, os ciclos por compressão de vapor são 
construídos para absorverem e rejeitarem calor geralmente em 
condições de mudança de fase, através de processos de evaporação e de 
condensação.  

Para o funcionamento de um ciclo por compressão de vapor, 
necessita-se de um dispositivo que eleve a pressão do fluido, 
denominado compressor, entre as condições de evaporação e 
condensação, e forneça a vazão do fluido requerida pelo ciclo. Da 
mesma forma, necessita-se também de um dispositivo para reduzir a 
pressão entre as condições de condensação e evaporação, com o 
emprego de uma válvula de expansão ou tubo capilar, de maneira a 
manter o sistema submetido a dois níveis de pressão. 

A forma mais básica de sistema operando de acordo com 
princípio de compressão de vapor é composto por quatro componentes: 
evaporador, condensador, compressor e dispositivo de expansão, 
conforme representado esquematicamente na Figura 1.1. 
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Figura 1.1 Ciclo de refrigeração/aquecimento por compressão mecânica de 
vapor. Fonte: Pereira, (2006). 
 

O ciclo ideal de compressão de vapor possui uma operação bem 
definida. O fluido refrigerante entra no compressor no estado de vapor 
saturado e tem a sua pressão aumentada isentropicamente pela adição da 
potência de compressão, ሶܹ ௘, no compressor. Ao deixar o compressor, o 
fluido escoa através do condensador onde libera energia na forma de 
calor, ሶܳ ஼, para o ambiente a ser aquecido, mudando a sua fase para 
líquido saturado. Em seguida, o líquido é expandido isentalpicamente 
através do dispositivo de expansão, passando ao estado bifásico. 
Finalmente o fluido entra no evaporador, onde absorve calor, ሶܳ ௘, do 
ambiente a ser resfriado, tornando-se novamente vapor saturado e 
completando o ciclo, que volta a se repetir.  

1.1 TIPOS DE BOMBAS DE CALOR E COMPRESSORES 
APLICADOS 

A utilização do ciclo de compressão a vapor com a finalidade de 
aquecer dá origem aos sistemas de aquecimento, também denominados 
bombas de calor, que possuem uma vasta faixa de aplicação e se 
estendem das residências até os mais variados ramos industriais. Dentro 
dessa faixa existem aplicações de aquecimento para baixa temperatura 
(40ºC - 70 ºC), na qual estão inclusas as aplicações residenciais, e para 
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altas temperaturas (>70 ºC), referentes aos processos industriais. 
As indústrias químicas, alimentícias e de celulose utilizam 

largamente as bombas de calor nas quais o processo de aquecimento é 
requerido na forma de água quente, vapor ou ar quente.  

Para aquecimento de ambientes, as faixas de capacidade de 
aquecimento podem variar de 1kW a 1000kW, atendendo desde um 
cômodo de uma residência até uma unidade industrial, respectivamente. 

As bombas de calor são classificadas quanto ao meio da fonte de 
calor ( ሶܳ ௘) e quanto ao meio de rejeição de calor ( ሶܳ ௖). Um exemplo são 
as bombas de calor para aquecimento de água as quais absorvem calor 
do ar do ambiente externo (fonte de calor) e rejeitam o calor no interior 
de um tanque contendo água.  

As fontes de calor incluem o ar externo, ar de exaustão, ar de 
ventilação, água do oceano, água dos lagos, água de esgoto, água de 
lençóis freáticos, solo, água residual de processos industriais e processos 
de aquecimento industrial. Normalmente, as bombas de calor podem ser 
classificadas da seguinte forma:  

a) Ar-para-ar (air-to-air): comumente usadas em residências e 
prédios como ciclos de refrigeração reversos para refrigerar e 
aquecer conforme a necessidade. 

b) Ar-para-água (air-to-water): usadas para o aquecimento de 
piscinas, ambientes internos de residências e para 
fornecimento de água quente. 

c) Água-para-ar (water-to-air): utilizam o calor armazenado nas 
águas de lagos, rios ou lençóis freáticos para aquecer 
ambientes internos. O uso da água de lençóis freáticos (poços) 
como fonte de calor não é mais aplicada devido aos impactos 
ambientais e dificuldades perante à legislação ambiental em 
alguns países. 

d) Solo-para-ar (ground-to-air): a temperatura quase constante 
do solo é utilizada como fonte de calor para o aquecimento do 
ar de ambientes. 

e) Solo-para-água (ground-to-water): possui a mesma fonte de 
calor descrita no item anterior, mas o calor é retirado do solo e 
direcionado para a água através de trocadores de calor 
associados a ventiladores. 

Nas bombas de calor do tipo ar-ar e ar-água estão inclusos os 
sistemas domésticos que dominam o mercado mundial. As bombas de 
calor para aquecimento de ambientes internos e as secadoras de roupas 
são as aplicações mais comuns de aquecimento do tipo ar-ar. A Figura 
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1.2a apresenta o esquema de instalação de uma bomba de calor do tipo 
ar-ar aplicada para aquecimento doméstico. 

 

 
(a) 

 
(b) 

Figura 1.2 Exemplo ilustrativo de bombas de calor (a) tipo ar-ar e (b) tipo ar-
água. Fonte: Heat Pump Association (2012), WEB. 
 

Em uma secadora de roupa, denominada dryer em inglês, o ar 
proveniente do processo de secagem anterior é desumidificado no 
evaporador, aquecido no condensador e, finalmente, insuflado sobre a 
roupa úmida, tornando-se novamente ar úmido.  

As bombas de calor do tipo ar-água, Figura 1.2b, são aplicadas 
para suprir a demanda residencial por água aquecida, que corresponde 
predominantemente ao banho. Porém, existem aplicações onde essa 
demanda é ainda maior, a exemplo das bombas de calor aplicadas ao 
aquecimento de piscinas, onde o volume de água exige sistemas de 
capacidade muito superior.  

Como citado anteriormente, para cada aplicação existe uma 
demanda de aquecimento que, por sua vez, determina as dimensões do 
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sistema. Dentre os componentes do sistema, o compressor possui grande 
importância por ser o responsável em elevar os níveis de pressão e 
fornecer a vazão de massa compatível com a capacidade requerida. 

Assim, nas aplicações residenciais, os compressores de maior 
aplicação são: alternativo, rotativo e “scroll”. O último é largamente 
utilizado em aplicações que demandam alta capacidade de aquecimento, 
como nas bombas de calor para piscinas. 

1.2 MERCADO DE BOMBA DE CALOR 

De acordo com o relatório publicado pela UNEP (2010), o 
mercado das bombas de calor para aquecimento de água, denominadas 
em inglês por heat pumps water heaters (HPWH), tem crescido 
largamente na Europa, Japão, China e na Austrália devido a incentivos 
governamentais na tentativa de reduzir os impactos ambientais pela 
queima de combustíveis fósseis e o alto consumo de energia elétrica dos 
sistemas de aquecimento obsoletos. 

Mais de um milhão de bombas de calor do tipo ar-para-água 
foram vendidas em todo mundo em 2008. Previsões de vendas mostram 
crescimento acentuado nos EUA, Japão, Cinha e Europa. Deste 
montante pode ser atribuir 500 mil unidades no Japão, 300 mil na 
Europa, 190 mil na China e 10 mil nos EUA e Austrália.  

O governo japonês oferece subsídios para introduzir aquecedores 
de água com R-744 (CO2), onde esses sistemas oferecem água quente 
entre 80ºC-90ºC, com eficiência de 3 a 4 vezes superior a dos 
aquecedores elétricos (considerando uma análise exergética). A 
utilização de CO2 como fluido refrigerante é bastante explorada pelos 
japoneses e desperta também o interesse dos europeus, pois esses 
sistemas podem operar com temperaturas externas de até        -20ºC. 

De acordo com o relatório da ENERGY STAR® (2010), nos 
Estados Unidos, os sistemas de aquecimento de água representam entre 
13 e 17% do consumo de energia elétrica residencial, o que o coloca em 
terceiro entre os utensílios domésticos que mais consomem. Em 2009, 
um total de oito milhões de aquecedores de água residenciais foram 
vendidos nos Estados Unidos. Nesse enorme mercado, as bombas de 
calor por compressão de vapor ocupam uma parcela pouco expressiva, 
que pode ser interpretada como uma grande oportunidade comercial 
para empresas do setor. 

Conforme mencionado, o mercado mundial para bombas de calor 
de aquecimento de água tem crescido significativamente. Os 
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desenvolvimentos de tecnologias de aquecimento em diferentes partes 
do mundo aumentaram, visando a maiores níveis de eficiência. Isso 
requer conhecer o comportamento dos fluidos atuais que operam nessa 
aplicação, como também o desenvolvimento de novos fluidos, 
almejando atender as restrições dos mercados. 

1.3 PROJETO DE COMPRESSORES 

O compressor corresponde ao componente de maior influência na 
eficiência e confiabilidade de sistemas de aquecimento. O desempenho 
ótimo de um compressor resulta do compromisso entre as propriedades 
termodinâmicas do fluido selecionado, o mecanismo de compressão, o 
tipo de motor elétrico, dentre outros fatores, observando-se, em geral, os 
seguintes requisitos de projeto: 

 Alta eficiência (elevada capacidade e baixo consumo de 
energia); 

 Confiabilidade; 
 Níveis de vibração e ruído aceitáveis; 
 Ampla faixa de condições de operação; 
 Concepção leve e compacta. 

 
O desempenho de ciclos de aquecimento (H) e refrigeração (R) 

são descritos em termos de coeficientes de performance (COP), sendo a 
relação entre  eles definida como: 

 
ܱܥ ுܲ ൌ ܱܥ ோܲ ൅ 1        (1.1) 

 
O Coeficiente de Performance de Aquecimento, ܱܥ ுܲ, é uma 

relação entre a capacidade de aquecimento, ሶܳ ஼, e a potência elétrica 
consumida pelo compressor	 ሶܹ௘: 

 

ܱܥ ுܲ ൌ
ொሶ಴
ௐሶ ೐

         (1.2) 

 
A capacidade de aquecimento é a quantidade de calor que o 

sistema rejeita no condensador e é expressa por: 
 

ሶܳ ஼ ൌ ሶ݉ ∆݄஼          (1.3) 
 

onde ሶ݉ 	é a vazão em massa do fluido bombeada pelo compressor e 
∆݄஼	é a diferença entre a entalpia específica do fluido na saída e na 
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entrada do condensador. 
O objetivo primordial ao se projetar um sistema de aquecimento é 

a maximização do ܱܥ ுܲ, através do aumento da capacidade de 
aquecimento e da minimização da potência de compressão, a qual pode 
ser escrita como: 

 
ሶܹ ௘ ൌ ሶ݉ ሺ݄௉௅஽ െ ݄௉௅ௌሻ         (1.4) 

 
onde  ݄௉௅஽ e ݄௉௅ௌ são, respectivamente, as entalpias específicas nos 
passadores de descarga e de sucção do compressor e ሶ݉  é a vazão de 
massa fornecida pelo compressor. 

Conforme já mencionado, o compressor é responsável pela 
elevação da pressão do fluido e por garantir a vazão requerida pelo 
sistema, assegurando a capacidade de refrigeração e/ou aquecimento. 
Vários fatores do sistema podem influenciar o desempenho do 
compressor, sendo assim necessário conhecê-los em detalhes. 

Considerando a aplicação de bomba de calor, diversos tipos de 
compressores podem ser adotados, tais como o compressor alternativo, o 
compressor de pistão rolante, o compressor scroll e o compressor 
centrífugo. O presente trabalho considera a análise termodinâmica de 
compressores alternativos para aplicação de bomba de calor destinada 
ao aquecimento de água. O compressor alternativo a ser analisado nesse 
estudo é constituído por: 

- sistema de sucção: composto pelo passador de sucção, a câmara 
de sucção (muffler) e válvula de sucção. 

- câmara de compressão: responsável pela elevação da pressão do 
gás; 

- sistema de descarga: composto pela válvula, câmaras, tubo e 
passador de descarga; 

- motor elétrico: responsável pela produção do movimento 
rotacional do eixo do mecanismo de acionamento; 

A figura 1.3 ilustra, de forma simplificada, a distribuição dos 
componentes do compressor. 
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Figura 1.3 Esquema ilustrativo de um compressor hermético alternativo e seus 
componentes internos. Fonte:Adaptado de Kremer, (2006). 

 
Neste compressor, o acionamento dá-se através de um 

mecanismo do tipo biela-manivela, conforme na Figura 1.4. Este 
mecanismo é responsável por transformar o movimento rotacional do 
eixo em movimento alternativo do pistão no interior do cilindro.  

A aplicação de bomba de calor impõe níveis de pressão ao 
compressor diferentes daqueles típicos de aplicações de refrigeração, 
modificando o comportamento térmico do compressor e, 
consequentemente, o seu coeficiente de performance. Por essa razão, a 
análise do desempenho do compressor nessas aplicações é necessária 
para o conhecimento dos parâmetros de maior impacto no coeficiente de 
performance de aquecimento. 

Em aplicações de refrigeração, o superaquecimento é um 
parâmetro que geralmente reduz a eficiência do compressor. Por outro 
lado, em bombas de calor, deve-se conhecer e quantificar o efeito do 
superaquecimento para o desenvolvimento de compressores mais 
eficientes. 
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Figura 1.4 Esquema do mecanismo de acionamento de um compressor 
hermético alternativo. Fonte: Gomes, (2006). 
 

Nas aplicações de bomba de calor, os compressores trabalham 
com vazões de massa superiores (> 6kg/h) às encontradas em aplicações 
de refrigeração. Com isso, a interação térmica entre os componentes do 
compressor e o fluido refrigerante é bastante afetada devido aos níveis 
elevados de transferência de calor. O entendimento dessa interação pode 
permitir a proposta de novos arranjos para os componentes, a fim de 
aumentar a eficiência do compressor. 

Considerando os aspectos supracitados, o desenvolvimento de um 
modelo numérico para a simulação de compressores em aplicações de 
bomba de calor é de grande importância, reduzindo os custos para o seu 
desenvolvimento. 
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1.4 ESCOPO DO TRABALHO 

Em função do exposto nas seções anteriores, os seguintes 
objetivos são propostos para o presente estudo: 

 

 Identificar os parâmetros mais influentes no desempenho do 
compressor em sistemas de aquecimento; 

 

 Investigar, por meio de simulação numérica e experimental, o 
efeito do superaquecimento em bombas de calor, 
identificando os potenciais de ganho em eficiência nesta 
aplicação; 

 
  



 
43 

 

2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

A necessidade de aquecer, seja um ambiente ou uma substância, 
existe desde os primórdios da existência humana, quando se lutava pela 
sobrevivência durante invernos rigorosos. O desenvolvimento 
tecnológico ampliou as aplicações práticas do aquecimento, tornando-o 
indispensável para atender as necessidades da sociedade moderna. 

A crise mundial do petróleo no início da década de 1970 
desencadeou estudos dos sistemas de aquecimento de água, baseados no 
princípio de compressão de vapor, como alternativa para o uso de 
combustíveis fósseis que eram usados até aquele momento. As bombas 
de calor apresentaram grande atratividade e começaram a competir no 
mercado dominado pelos aquecedores elétricos.  

Hepsbali e Kalinci (2009) apresentaram uma revisão do emprego 
das bombas de calor para aquecimento de água, coletando informações 
de como essa tecnologia foi desenvolvida durante os anos, citando as 
diversas fontes de calor utilizadas (geotérmica, elétrica, termoelétrica, 
etc.) e o panorama atual das mesmas através de coeficientes de 
desempenho. Os autores concluem que mais análises devem ser 
conduzidas a fim de aumentar a eficiência das bombas de calor, dado 
que o gasto de energia para aquecimento de água em residências 
constituía na segunda maior parcela do total consumido nos Estados 
Unidos.  

Os mesmos autores projetam que a economia de energia devido à 
tecnologia de bombas de calor será de até 2% do total de energia gasto 
anualmente nos Estados Unidos em 2020, representando em torno de 
24000 GWh, ou seja, aproximadamente 25% da energia gerada por 
Itaipu no ano de 2010.  Assim, a conjuntura atual de racionamento de 
energia vem contribuindo para alavancar a demanda por bombas de 
calor de alta eficiência e baixo impacto ambiental, incentivando também 
o crescimento do número de estudos nesta área. 

O compressor é o componente mais estudado dos sistemas de 
bomba de calor. Horn (1976) identificou algumas características dos 
sistemas de aquecimento e sobre o compressor utilizado neste tipo de 
aplicação. Considerando o compressor, foram listados diversos pontos 
críticos, tais como retorno de líquido, circulação externa de óleo, alta 
carga média nos mancais e o tempo de ciclagem. 

Squarer et al. (1976) indicaram a necessidade de reprojetar os 
compressores alternativos destinados à aplicação de bomba de calor, 
especialmente para baixas temperaturas de evaporação. Os autores 
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apresentaram uma análise numérica, comparando o compressor 
referência com um compressor modificado. Dentre todas as 
modificações sugeridas, o isolamento da sucção apareceu como a maior 
fonte de ganho de performance, entre 5% a 15%, para baixas 
temperaturas de evaporação. 

Kush et al. (1980) realizaram uma avaliação experimental do 
desempenho de compressores, operando em altas temperaturas de 
sucção adotadas em aplicações de bomba de calor solar. Nesse trabalho, 
dois compressores alternativos com dois pistões foram testados, 
considerando a variação de velocidade dos mesmos como uma função 
do fornecimento de energia solar. 

Giuffrida (1984) apresentou um compressor-condensador como 
uma solução de alta eficiência para aplicações de bomba de calor. As 
disposições dos componentes foram projetadas de tal forma a garantir 
que o compressor fosse refrigerado pela água que circula dentro do 
trocador de calor. De acordo com Giuffrida (1984), pode-se obter 
melhoria de aproximadamente 10% a 15% no COP de aquecimento, 
devido à recuperação do calor da descarga e da redução do 
superaquecimento. 

Parreira e Parise (1988) estudaram cinco tipos de sistemas típicos 
de controle de capacidade aplicados a compressores alternativos para 
bombas de calor. O principal objetivo do trabalho foi avaliar como a 
temperatura de saída da água do condensador poderia ser controlada. As 
análises dos autores foram feitas através de um modelo numérico 
desenvolvido por eles, onde foram avaliados: variação da velocidade, 
variação do volume morto, by-pass do gás da descarga, restrição à 
passagem do gás da sucção e interrupção da válvula de sucção. O 
melhor resultado foi obtido com as variáveis velocidades de operação e 
volume morto. Por outro lado, a restrição da sucção e o by-pass do gás 
da descarga não apresentaram os mesmos níveis de melhoria. 

Josiassen (1980) apresentou uma avaliação numérica do controle 
de capacidade para compressores alternativos idênticos, empregados em 
sistemas de bomba de calor domésticos na Europa. Os resultados 
mostraram que a média de eficiência sazonal dos compressores aumenta 
de 5 a 20% com o controle de capacidade, provando a aplicabilidade do 
controle de capacidade de compressores para bomba de calor. 

Hewitt et al. (2006) apresentaram uma revisão sobre possíveis 
melhorias de performance em sistemas de bomba de calor, considerando 
rearranjos dos componentes e múltiplos estágios de compressão.  

Sarkar et al. (2004) classificaram as bombas de calor em dois 
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grupos de acordo com o mecanismo de produção de calor: sistema de 
absorção e sistema de compressão mecânica de vapor. Este último 
corresponde ao foco desse trabalho de dissertação.  

Bullard e Rajan (2004) apresentaram análises termodinâmicas de 
uma bomba de calor, explorando várias opções de integrar o 
aquecimento de água com o aquecimento de ambientes para maximizar 
a eficiência energética da máquina. É importante destacar que os autores 
utilizaram um compressor de capacidade variável (VCC) e se 
preocuparam com a degradação do óleo do compressor devido às altas 
temperaturas de descarga. 

Nos últimos anos, as questões ambientais têm ganhado força e 
tornaram-se uma grande preocupação dos órgãos governamentais, que 
não medem esforços na tentativa de reduzir os efeitos do aquecimento 
global. Por esse motivo, vários governos ao redor do mundo passaram a 
financiar pesquisas e projetos visando o emprego de fluidos naturais, 
tais como o CO2 (R744). 

A escolha do fluido para bombas de calor pode ser realizada 
através de um processo de múltiplos critérios dependentes de aspectos 
termodinâmicos, segurança e técnicos (Sakar et al., 2004) A crescente 
preocupação ambiental gerou o surgimento de fluidos de trabalho 
alternativos. Neksǻ (2002) apresenta uma breve revisão de algumas 
atividades com CO2 aplicados à bomba de calor, indicando a 
possibilidade de se obterem bombas de calor de desempenho 
competitivo. Ritcher et al. (2003) realizaram uma comparação entre 
bombas de calor comercialmente disponíveis com R410A e um 
protótipo operando com R744 (CO2), com esse último apresentando 
maior capacidade de aquecimento em temperaturas externas menores. 

Nieter (2006) descreve os principais desafios no desenvolvimento 
de compressores alternativos aplicados à bomba de calor e utilizando o 
CO2 como fluido de trabalho. Foram abordados alguns pontos, como a 
solubilidade do CO2 no óleo, a carga nos mancais, a alta temperatura de 
descarga, a integralidade do óleo e a confiabilidade de válvulas. Porém, 
análises termodinâmicas detalhadas não foram apresentadas. 

Na China, com o fomento do Ministério da Ciência e Tecnologia, 
Pan et al. (2011) conduziram estudos teóricos e experimentais 
abrangendo fluidos refrigerantes diferentes, incluindo misturas aplicadas 
em bombas de calor com condições de temperatura razoavelmente altas 
(evaporação variando de 30ºC a 55ºC e condensação de 60ºC a 100ºC). 
Nessa análise, os autores buscaram selecionar o fluido mais eficiente e, 
ao mesmo tempo, menos nocivo ao meio ambiente. Os resultados 
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mostraram que uma mistura zeotrópica de R600a (isobutano) e 
HFC245fa apresentou desempenho adequado para os níveis de 
temperatura testados, devido à baixa razão de compressão e aos altos 
níveis de eficiência volumétrica atingidos. 

Feidt (2010) realizou uma revisão das máquinas termodinâmicas 
de ciclo reverso, que mostra a aplicação da termodinâmica para a 
identificação dos limites máximos dos critérios de otimização sobre o 
desempenho dessas máquinas e suas possíveis inter-relações. 

Kremer et al. (2011) realizaram uma análise teórica e 
experimental do comportamento do superaquecimento em compressores 
alternativos aplicados em bombas de calor. Nesse trabalho foram 
avaliados diferentes tipos de sucções do compressor (indireta, semi-
direta e semi-direta com isolamento), buscando comparar as 
ineficiências de cada uma delas. Os resultados mostraram que o 
superaquecimento pode ser benéfico quando este advém de mancais e 
do motor elétrico. O calor da linha de descarga deve ser evitado, já que 
esse seria calor útil a ser trocado pelo condensador com o ambiente a ser 
aquecido. 

2.1 FLUIDOS  

Entre 1830 e 1930, o principal critério na escolha de fluidos 
refrigerantes era praticidade de utilizá-lo no sistema, desconsiderando 
aspectos como: toxicidade, flamabilidade e compatibilidade ambiental. 
O desenvolvimento dos condicionadores de ar e dos refrigeradores em 
larga escala forçaram as indústrias de gases refrigerantes a desenvolver 
fluidos mais seguros. 

Os fluidos refrigerantes CFCs (Cloro-Flúor-Carbono) e HCFCs 
(Hidro-Cloro-Flúor-Carbono) surgiram no período de 1931 e foram 
usados até, aproximadamente, 1994. Esses refrigerantes obtiveram 
enorme aceitação no mercado mundial, pois atendiam aos principais 
critérios de uso: estabilidade, segurança, eficiência, etc. Entretanto, 
descobriu-se que esses compostos clorados possuem a capacidade de 
degradar a camada de ozônio da atmosfera terrestre. Tal descoberta 
levou as autoridades ambientais em nível mundial a se mobilizarem 
através do Protocolo de Montreal (Bensafi e Thonon, 2007) com um 
cronograma de substituição dos fluidos refrigerantes CFCs e HCFCs. 

A partir de 1994, a indústria de refrigeração presenciou o 
surgimento dos refrigerantes HFCs (Hidro-Flúor-Carbono) como a 
solução para os problemas de degradação da camada de ozônio. A 
introdução do RHC-134a nos sistemas de ar-condicionado automotivo 
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alavancou o sucesso desses novos refrigerantes. 
Contudo, os HFCs foram listados como contribuintes para o 

aquecimento global no Protocolo de Kyoto em 1999 e, por isto, a sua 
utilização generalizada foi destinada a acabar.  

Até agora, fluidos sintéticos e misturas têm sido usados visando 
reduzir efeitos ambientais negativos. Na tabela 1 são resumidas as 
propriedades e impactos ambientais de alguns dos fluidos comumente 
adotados. 

 
Tabela 2.1 Impacto ambiental e propriedades de alguns fluidos refrigerantes.  

Fluido 
Temp. 
Crítica 

(ºC) 

Pressão 
Crítica 
(bar) 

ODP 
GWP 
(100 
anos) 

Flama- 
bilidade 

CFC12 100,9 40,6 0,9 8100 Não 

HCFC-22 96,2 49,8 0,05 1500 Não 

HFC-134a 101,1 40.7 0 1200 Não 

HFC-407C 86,8 46,0 0 1600 Não 

HFC410A 72,5 49,6 0 1900 Não 

HFC404A 72,1 37,4 0 3300 Não 

HC-290 96,8 42,5 0 <20 Sim 

HC-600a 135,0 36,5 0 <20 Sim 

R-744 (CO2) 31,0 73,8 0 1 Não 

R-717 132,2 113,5 0 0 Sim 

Fonte: Modificado de Transcritical R744 (CO2) Heat Pumps: Technician’s 
Manual. 

Analisando a tabela 2.1, nota-se que a substituição dos HCFCs 
pelos HFCs não trouxe grandes avanços no que tange o potencial de 
aquecimento global, em inglês denotado por global warming potential 
(GWP). Por isto, novos fluidos têm sido criados na busca de encontrar 
substâncias que atendam não só as diretrizes de segurança e eficiência, 
mas também as diretrizes ambientais. 

Entre os HFCs, o R134a (HFC-134a) tem ganhado grande 
destaque no mercado mundial, devido à forte similaridade com as 
propriedades termofísicas do CFC-12. Além disso, o coeficiente de 
performance de aquecimento (COPH) de bombas de calor operando com 
HFC-134a é praticamente o mesmo obtido com o CFC-12. Além do 
HFC-134a, pode-se citar outros gases, tais como HFC-152a, HFC-32, 
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HFC-125a e HFC-507, que são adotados em bombas de calor. 
As misturas de diferentes fluidos surgiram como uma alternativa 

importante na substituição dos CFCs e na viabilização de novas 
aplicações. As misturas consistem em dois ou mais fluidos de trabalho, e 
podem ser classificadas como zeotrópica ou azeotrópica. A grande 
vantagem dessas misturas é que elas podem ser customizadas para cada 
tipo de aplicação. Conforme o Heat pump center website (2011), dentre 
as misturas mais utilizadas para fins de aquecimento se destacam R407C 
e R410A. 

Como resultado dos esforços para redução do impacto ambiental, 
os fluidos naturais vêm sendo aplicados e cada vez mais estudados pela 
indústria de refrigeração e aquecimento. Tais fluidos tornaram-se 
bastante atrativos por apresentarem valores próximos de zero para o 
potencial de degradação da camada de ozônio (ODP) e também para o 
potencial de aquecimento global (GWP). Como exemplos desta classe 
de fluido, podem ser citados o R290 (propano) e o CO2 (dióxido de 
carbono). Ritcher et al. (2003) demonstra que é tecnologicamente viável 
projetar bombas de calor usando o R744 com níveis de eficiência 
satisfatórios comparados ao que seria obtido com o R410A.  

Apesar do grande benefício ambiental dos fluidos naturais, alguns 
deles são tóxicos, inflamáveis e requerem níveis elevados de pressão no 
sistema. Com isso, a aplicação dos mesmos requer projetos especiais 
dos sistemas, assim como rotinas de manutenção mais frequentes.  

No presente trabalho será utilizado o fluido refrigerante R134a, 
devido à sua grande aceitação no mercado mundial de refrigeração e 
aquecimento. 

2.2 ASPECTOS CRÍTICOS 

Assim como na refrigeração, nas aplicações de bomba de calor o 
compromisso entre eficiência e confiabilidade continua sendo uma 
exigência do mercado. Porém, as condições às quais esses compressores 
são submetidos revelam aspectos críticos que dificultam o equilíbrio da 
relação eficiência-confiabilidade. Baseado no trabalho de Horn (1976), 
os aspectos críticos de maior relevância são: 

 Temperatura de descarga alta; 
 Vazão de massa elavada; 
 Retorno de líquido;  
 Carregamento de mancais. 
Os dois primeiros pontos críticos serão abordados em detalhes 

nas próximas seções, devido à sua grande ocorrência nas bombas de 
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calor. Não menos importante, os aspectos de confiabilidade serão 
brevemente comentados, visto que esses não são o escopo principal 
deste trabalho. 

2.2.1 Retorno de líquido 

Os sistemas de aquecimento de água, geralmente, estão 
localizados nos porões das residências que correspondem ao local de 
menor temperatura e maior umidade. Ou, então, parte do sistema de 
aquecimento está disposto na parte externa da residência, como mostra a 
Figura 2.1. Em regiões de clima frio, as bombas de calor operam em 
temperaturas de evaporação baixas (<0ºC), tornando inevitável a 
formação de gelo no evaporador e o resfriamento excessivo do 
compressor. 

 

 
Figura 2.1 Parte do bomba de calor (evaporador) está localizada na parte 
externa da residência. Fonte: GEOliving (2012), WEB. 
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Estes efeitos são responsáveis pelas ocorrências do ciclo de 
descongelamento (defrost cycle) e da partida inundada (flooded start). 
Ambos os fenômenos são de extremo risco para a integridade estrutural 
dos componentes do compressor, exigindo atenção especial na fase do 
seu projeto. 

2.2.1.1 Ciclo de descongelamento 

A formação de gelo ou o acúmulo de poeira excessiva nos 
trocadores de calor atuam como isolantes, dificultando o fluxo de calor e 
reduzindo a eficiência do sistema. No caso da formação de gelo nos 
evaporadores, Figura 2.2, torna-se necessário removê-lo, através de um 
processo chamado de degelo ou, em inglês, defrost cycle. 

 

 
(a) 

 
(b) 

Figura 2.2 Formação e Depósito de gelo no evaporador. O acúmulo de 
excessivo de neve (a) também é prejudicial ao sistema, assim como a formação 
de gelo nos tubos e aletas do trocador (b). Fonte: InspectAPedia (2012). WEB. 
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O processo de degelo faz uso de uma válvula solenoide cujo 
acionamento permite que o gás a alta temperatura, proveniente da 
descarga, seja direcionado para o evaporador, como mostrado na Figura 
2.3. Devido à baixa temperatura e pressão do evaporador, o gás a alta 
temperatura se resfria abruptamente, passando para o estado líquido e 
escoando diretamente para o compressor. 

Essa situação representa uma condição de alto risco para os 
compressores alternativos que não possuem sistemas de sucção 
apropriados para suportar o retorno de líquido.  

 

 
Figura 2.3 Esquema ilustrativo do sistema de aquecimento utilizando válvula 
solenoide de degelo. Fonte: Adaptado de Pereira, (2006). 

2.2.1.2 Partida inundada 

A partida inundada, também chamada de flooded start e 
reproduzida na Figura 2.4, corresponde a um processo mais lento e 
ocorre apenas quando o compressor permanece por um longo tempo 
inoperante e submetido a temperaturas baixas. Conforme as notas de 
serviço de campo da Danfoss (2011), o líquido acumulado no 
evaporador tende a migrar para a região de menor pressão, neste caso o 
compressor. Consequentemente, ocorre o acúmulo de líquido dentro da 
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carcaça do compressor (a) e, quando o sistema é ligado novamente, uma 
súbita queda de pressão ocorre no interior da carcaça, resultando no 
desprendimento do refrigerante misturado ao óleo (b) e, eventualmente, 
na formação de espuma (c).  

 
 

Figura 2.4 Esquema ilustrativo exemplificando as etapas que resultam na 
partida inundada. Fonte: Danfoss, (2011). WEB. 
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O fenômeno de partida inundada é considerado como a condição 
de operação mais severa na qual um compressor alternativo pode ser 
submetido. Neste caso, o compressor pode vir a falhar por dois motivos: 
golpe de líquido e/ou óleo insuficiente no cárter do compressor. 

O golpe de líquido ocorre dependendo da quantidade de espuma 
admitida para o interior do cilindro, levando ao colapso estrutural dos 
componentes essenciais ao funcionamento do compressor. 

A espuma, formada durante o acionamento do compressor, 
contém milhares de gotículas de óleo que são arrastadas para dentro do 
cilindro através do processo de sucção. Tal quantidade não é suficiente 
para efetivar um golpe de líquido, por isso, o compressor opera 
normalmente, mas o óleo admitido é direcionado para o sistema. Assim, 
o nível de óleo no cárter do compressor diminui consideravelmente, 
refletindo na redução do desempenho do sistema de lubrificação que, 
por sua vez, afeta a estabilidade dos mancais. Então, gradualmente, essa 
condição pode se agravar até chegar ao limite de falha. 

2.2.1.3 Solução para o Retorno de Líquido 

A solução para o retorno de líquido pode ser realizada externa ou 
internamente. A solução externa é bastante aplicada no mercado em 
compressores rotativos, que possuem um filtro secador antes da entrada 
da sucção, evitando a chegada de líquido até as câmaras de compressão. 
Internamente, a solução se resume ao gerenciamento da posição do tubo 
de sucção em relação à entrada do filtro de sucção. Em outras palavras, 
o tipo de sucção escolhida (direta, semidireta ou indireta) pode 
solucionar o problema. 

A sucção direta é definida como uma conexão direta entre o 
passador de sucção e a entrada do filtro acústico de sucção. Nesse caso, 
o gás proveniente do evaporador não entra em contato direto com o gás 
aquecido no interior da carcaça, Figura 2.5, reduzindo o 
superaquecimento do gás e aumentando a vazão de massa. Por outro 
lado, essa configuração permite que qualquer quantidade de líquido na 
linha de sucção seja admitida para o interior do cilindro, levando o 
compressor à falha. 
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(a) 

 
 

 
(b) 

Figura 2.5 Esquema da (a) Sucção Direta e o detalhe ampliado desta 
configuração (b). 
  

A sucção semidireta é caracterizada pela proximidade e o 
alinhamento entre a entrada do filtro de sucção e a saída do passador de 
sucção. Por isso, essa configuração possui duas variações: sucção 
semidireta alinhada (Figura 2.6) e sucção semidireta desalinhada. De 
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maneira geral, a configuração de sucção semidireta desalinhada é muito 
útil para solucionar o problema de retorno de líquido, minimizando 
impactos de superaquecimento. 

 
Figura 2.6 Esquema da Sucção Semi-Direta 

 
A sucção indireta é uma configuração na qual o passador de 

sucção está afastado da entrada do filtro de sucção. Um exemplo deste 
tipo de sucção ocorre quando o passador de processo é usado como 
passador de sucção. Isso favorece muito a confiabilidade de 
compressores alternativos que sofrem com o retorno de líquido. Porém, 
seu impacto na eficiência é extremamente relevante do ponto de vista de 
superaquecimento. 

Nos compressores alternativos de bombas de calor é muito 
comum encontrar configurações de sução semidireta ou indireta. 

2.2.2 Mancalização 

Os mancais hidrodinâmicos são bastante sensíveis ao 
carregamento que lhes são impostos e, por esse motivo, nota-se 
claramente que suas características mudam conforme sua aplicação. No 
caso da refrigeração, é possível utilizar óleos lubrificantes de baixa 
viscosidade (ISO5 ou ISO10) e mancais mais curtos, garantindo 
sustentação e estabilidade hidrodinâmica. Ao considerar aplicações de 
aquecimento, os altos fluxos de massa impõem carregamentos maiores, 
obrigando a utilização de óleos lubrificantes mais viscosos (ISO22 ou 
ISO32) e mancais mais longos.  

O sistema de lubrificação do compressor tem como função 
garantir o fornecimento de óleo aos mancais. Para isso, é preciso que o 
nível de óleo presente no cárter não fique abaixo do seu limite mínimo. 
Nesse caso, é preciso se atentar para a razão entre a quantidade de óleo 
arrastado para o sistema e a quantidade de óleo que retorna ao 
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compressor. Procedendo assim, pode-se garantir que o compressor não 
opere em condições de lubrificação limite e venha a sofrer falha. 

2.3 SÍNTESE 

A revisão da literatura apresentada neste capítulo tratou de 
aspectos relacionados tanto ao desempenho dos sistemas de 
aquecimento, como também dos compressores alternativos neles 
utilizados. 

Os trabalhos publicados na área de aquecimento são, em sua 
grande maioria, relacionados às melhorias nos sistemas para atingir 
níveis maiores de eficiência. As soluções de melhoria do desempenho 
do sistema são as mais variadas, tais como, variação da capacidade 
(VCC), novos fluidos refrigerantes, rearranjo entre componentes do 
sistema e diferentes compressores. A utilização de diferentes tipos de 
fluidos refrigerantes (CO2, R410A) é abordada, principalmente, com o 
objetivo de comparação de desempenho conforme indicado por Ritcher 
et al. (2003). Além disso, novas misturas foram propostas buscando 
maximizar a eficiência volumétrica em condições específicas nos 
estudos realizados por Pan et al. (2011) .  

As investigações sobre compressores alternativos aplicados a 
bombas de calor são restritas ao desempenho termodinâmico dos 
mesmos. O estudo precursor de Horn (1976) consiste essencialmente na 
exposição dos pontos críticos de operação do compressor nesta 
aplicação. Giuffrida (1984) avançou esta análise ao considerar a 
construção de um protótipo de compressor-condensador para 
recuperação do calor da descarga e para redução do superaquecimento 
na sucção, o que resultou em ganhos expressivos de eficiência e 
capacidade de aquecimento. Mais recentemente, Kremer et al. (2011) 
realizaram um estudo teórico-experimental do efeito do 
superaquecimento sobre um compressor alternativo, mostrando que o 
mesmo pode ser benéfico em aplicações de aquecimento (bombas de 
calor). 

A escassez de estudos na literatura sobre o desempenho 
termodinâmico de compressores alternativos aplicados a bombas de 
calor é a principal motivação do tema dessa dissertação.  
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3 DEFINIÇÃO DO CICLO E PARÂMETROS EFICIÊNCIA 

Como já mencionado, a função básica de um sistema de 
aquecimento (bomba de calor) é remover calor de um reservatório a 
baixa temperatura e transferi-lo para um reservatório a uma temperatura 
mais alta. Referindo-se a sistemas por compressão de vapor, o calor QE 
é removido do ambiente cuja temperatura é a temperatura do meio 
externo (TE) e transferido ao meio que se deseja aquecer, mantendo-o a 
uma temperatura TC, maior que TE. Para que esse processo de 
transferência de calor ocorra, é necessário o fornecimento de energia 
externa na forma de trabalho (Figura 3.1). 

 

Figura 3.1 Diagrama de Bloco descrevendo o funcionamento de uma bomba de 
calor ou refrigerador.  
 

Ao se aplicar a primeira Lei da Termodinâmica em um sistema de 
aquecimento, tem-se que a diferença entre o calor removido do ambiente 
refrigerado a TE e o calor rejeitado ao ambiente a TC corresponde 
numericamente à potência consumida (WE) para realização do processo. 

 
ܳ஼ െ ܳா ൌ ாܹ        (3.1) 

 
Por definição, o coeficiente de performance de um refrigerador 

ou bomba de calor é definido pela razão entre a sua potência útil e a 
potência consumida (WE). Em um refrigerador, a potência útil 
corresponde ao calor removido do ambiente a ser refrigerado (QE), o que 
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 define seu coeficiente de performance conforme a equação (3.2). 
 

ܱܥ ோܲ ൌ
ொಶ
ௐಶ

         (3.2) 

 
No caso de uma bomba de calor, a potência útil do sistema passa 

a ser o calor rejeitado para o ambiente que se deseja aquecer (QC). Dessa 
forma, o coeficiente de performance passa a ser escrito por 

 

ܱܥ ுܲ ൌ
ொ಴
ௐಶ

          (3.3) 

 
É possível escrever a equação (3.3) de forma que o coeficiente de 

performance possa ser expresso pelas parcelas de calores trocados pelo 
sistema. Associando a equação (3.1) com a (3.3), tem-se o COPH 
definido apenas em função do calor removido, QE, e do calor rejeitado, 
QC. 

 

ܱܥ ுܲ ൌ
ொ಴

ொ಴ିொಶ
         (3.4) 

 
Considerando as equações (3.2) e (3.3), juntamente com a (3.1), é 

possível escrever uma relação entre os coeficientes de performance para 
aquecimento e refrigeração da seguinte forma: 

 
ܱܥ ுܲ ൌ ܱܥ ோܲ ൅ 1         (3.5) 

 
Essa relação mostra que o coeficiente de performance de uma 

bomba de calor é sempre maior que a unidade. Deve ser lembrado, no 
entanto, que esta relação vale apenas para uma compressão isentrópica. 

Seguindo a idealização de Carnot, pode-se mostrar que o máximo 
valor do coeficiente de performance para um sistema de aquecimento 
pode ser avaliado a partir das temperaturas do ambiente a ser aquecido 
(TE) e do ambiente externo (TC). Desta forma, o coeficiente de 
performance ideal, ou de uma bomba de calor de Carnot, é: 

 

ܱܥ ுܲ,஼ ൌ
୘ి

୘ిି୘ు
         (3.6) 

 
Em um ciclo termodinâmico operando com o coeficiente de 

performance de Carnot, todos os processos envolvidos devem ser 
reversíveis, implicando na inexistência de atrito, e as trocas de calor 
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devem ser isotérmicas, ocorrendo com diferença de temperatura 
infinitesimal. 

O ciclo de Carnot é idealizado com uma compressão adiabática 
reversível, uma liberação de calor isotérmica, uma expansão adiabática 
reversível e uma admissão isotérmica de calor, conforme ilustrado no 
diagrama T-s da Figura 3.2. Além disso, o trabalho produzido na 
expansão é aproveitado na compressão. Do ponto de vista tecnológico, é 
difícil realizar uma compressão úmida (1-2) e é impossível trocar calor 
sem haver uma diferença de temperatura entre os ambientes (TC e TE) e 
o fluido refrigerante que muda de fase nos trocadores de calor. 

 

Figura 3.2 Diagrama T-s idealizando um ciclo de aquecimento de Carnot. 
Fonte: Kremer, (2006). 
 

Em uma condição típica na qual os compressores para bombas de 
calor são testados, o fluido refrigerante evapora totalmente a 7,2ºC, 
deixa o evaporador e troca calor com o refrigerante que passa através do 
dispositivo de expansão. O refrigerante sai deste trocador de calor no 
estado superaquecido, na temperatura de 35ºC, e entra no compressor 
onde o mesmo é comprimido de forma isentrópica. Ao sair do 
compressor, o gás percorre o condensador, expande-se no dispositivo de 
expansão com troca de calor e retorna ao evaporador.  

Para alguns fluidos de trabalho, como o R134a (foco deste 
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 trabalho), a troca de calor entre o vapor saturado que sai do evaporador 
e o líquido saturado que entra no dispositivo de expansão serve tanto 
para aumentar a capacidade de refrigeração e o COP do sistema, quanto 
para prevenir a ocorrência de golpes de líquido no compressor. O 
diagrama p-h representando um sistema de compressão de vapor, típico 
de aquecimento, é apresentado na Figura 3.3. Duas diferenças 
fundamentais deste ciclo em relação ao ciclo ideal de Carnot são a não 
utilização do trabalho de expansão e a compressão isentrópica de vapor 
superaquecido ao invés da compressão de refrigerante na região de 
saturação. Essa última traz como consequência uma temperatura final de 
compressão muito mais elevada que a temperatura do ambiente, 
exigindo uma troca de calor com diferença grande de temperatura, 
contrariamente com o que Carnot propõe. Essas diferenças entre o ciclo 
de Carnot e o ciclo de aquecimento introduzem irreversibilidades no 
sistema, denominadas perdas do ciclo. 

 

Figura 3.3 Diagrama P-h e o ciclo de aquecimento. Fonte: Kremer, (2006). 
 

O ciclo representado na Figura 3.3, denominado ciclo Rankine, 
possui o seu coeficiente de performance de aquecimento definido como: 

 

ܱܥ ுܲ,஼௜௖௟௢ ൌ
ሺ௛మି௛యሻ

ሺ௛మି௛భሻೄ
        (3.7) 

 
onde (h2-h3) corresponde à diferença de entalpia do fluido refrigerante 
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entre a entrada e a saída do condensador e (h2-h1)S é o trabalho 
específico correspondente à diferença de entalpia do fluído entre os 
estados final e inicial de um processo de compressão isentrópico. 

O COPH,Ciclo é menor que o COPH,C e sua definição é, portanto, 
uma maneira de identificar as ineficiências inerentes ao ciclo de 
compressão de vapor utilizado nos sistemas de refrigeração ou 
aquecimento.  

3.1 CONDIÇÕES DE OPERAÇÃO DE REFRIGERAÇÃO E 
AQUECIMENTO 

As condições de operação de um compressor alternativo, aplicado 
à refrigeração, podem ser as mais variadas possíveis, dependendo da 
aplicação para o qual o sistema foi projetado. No caso das bombas de 
calor, as condições de operação estão em regiões de temperaturas de 
evaporação mais elevadas, o que torna esses compressores mais 
exigidos estrutural e termodinamicamente. 

Em ambos os casos, os fabricantes geralmente delimitam as 
condições de aplicação, determinando faixas de temperatura de 
evaporação e condensação.  Assim, o compressor pode operar sem 
comprometer sua confiabilidade e performance. Essas faixas são 
particulares de cada tipo de compressor e sua aplicação, sendo 
denominadas como “envelopes de aplicação”. Na Figura 3.4 estão 
representados três envelopes de aplicação de refrigeração e um envelope 
de aplicação para bomba de calor. 
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Figura 3.4 Envelopes de aplicação para refrigeração e aquecimento. 
 
As linhas vermelhas, verdes e roxas formam, respectivamente, os 

envelopes de aplicação LBP (Low Back Pressure), MBP (Medium Back 
Pressure) e HBP (High Back Pressure). Como pode ser observado, os 
três envelopes de aplicação possuem máxima temperatura de 
condensação de 60ºC. Enquanto isso, as bombas de calor requerem 
máxima temperatura de condensação da ordem de 80ºC, uma 
temperatura considerada baixa dentro da classe de bombas de calor. 

As temperaturas de evaporação são influenciadas pelas 
temperaturas dos ambientes nos quais os sistemas de aquecimento 
operam. Porém, de uma forma geral, pode-se dizer que as bombas de 
calor operam com temperaturas de evaporação acima de -10ºC, podendo 
atingir valores de até 40ºC, como nas secadoras de roupas. Nessas 
condições, os compressores trabalham em regime de elevada vazão de 
massa, exigindo um projeto mais robusto no que tange o compromisso 
entre eficiência e confiabilidade. 

3.2 ANÁLISE COMPARATIVA DO CICLO PADRÃO: 
REFRIGERAÇÃO X AQUECIMENTO. 

Considerando um ciclo Rankine, é possível modelá-lo 
simplificadamente com o objetivo de comparar as aplicações de 
refrigeração e de aquecimento. 
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Com o uso do software EES® (Equation Engineering Solver), 
modelou-se o ciclo padrão considerando uma aplicação de alta 
temperatura de evaporação (HBP), a qual é bastante comum tanto para 
refrigeração quanto para o aquecimento. A condição de operação do 
ciclo padrão é definida conforme a ASHRAE Standard 23-78, sendo: 

 Temperatura de Evaporação: 7,2ºC; 
 Temperatura de Condensação: 54,4ºC; 
 Temperatura de Entrada no Compressor: 35ºC; 
 Temperatura do Refrigerante na Entrada do Cilindro: 52ºC; 
 Temperatura de saída do Condensador: 46,1ºC. 
No diagrama p-h, da Figura 3.5, os pontos do ciclo são 

representados da seguinte forma: 1SH para a saída do evaporador/entrada 
do compressor; 2SH para a entrada do condensador; 3 para a saída do 
condensador; 4 para a entrada do evaporador. 

 

 
Figura 3.5 Diagrama P-h com ciclo de aquecimento considerando o efeito do 
superaquecimento 

 
No ciclo, ilustrado na Figura 3.5, existem dois processos de 

transferência de calor: um de rejeição e outro de absorção de calor. Esse 
último é responsável por remover energia térmica do ambiente onde se 
localiza o evaporador. O calor absorvido é denominado capacidade de 
refrigeração, que é uma função direta da vazão de massa e da diferença 
de entalpias do evaporador, podendo ser definido como: 
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ሶܳ ௘ ൌ ሶ݉ ሺ݄ଵ െ ݄ସሻ        (3.8) 

 
onde ሶ݉ 	corresponde à vazão de massa [kg/s] e (h1-h4) é a capacidade 
específica de refrigeração [kJ/kg], sendo as entalpias funções da 
temperatura e pressão. 

O calor rejeitado é responsável pela adição de energia térmica ao 
ambiente em que se situa o condensador. O calor rejeitado é chamado de 
capacidade de aquecimento e pode ser equacionado como: 

 
ሶܳ ௖ ൌ ሶ݉ ሺ݄ଶ െ ݄ଷሻ        (3.9) 

 
onde (h2-h3) é a capacidade específica de aquecimento [kJ/kg]. 

Como é possível se observar, ambas as capacidades dependem do 
fluxo de massa, como também da energia específica de refrigeração ou 
de aquecimento. Comparando os valores do caso em questão, nota-se 
que a capacidade específica de aquecimento é, em média, 27% maior 
que a capacidade específica de refrigeração, considerando o fluido de 
trabalho R134a. Por isso, percebe-se claramente que a entalpia do gás ao 
final da compressão é extremamente dependente da eficiência do 
processo de compressão. 

A eficiência isentrópica ou eficiência adiabática é um parâmetro 
definido para quantificar a eficiência de um processo de compressão, 
sendo a razão entre o trabalho específico de um processo isentrópico, 
wS, e o trabalho específico real, wR: 

 
ௌߟ ൌ

௪ೄ

௪ೃ
        (3.10) 

 
Desprezando as variações de energia cinética e potencial do gás 

durante a compressão, o trabalho requerido em uma compressão 
isentrópica é igual à variação de entalpia do fluido refrigerante. Logo, a 
equação (3.10) pode ser escrita da seguinte maneira: 

 

ηୗ ൌ
ሺ௛మೞି௛భሻ

ሺ௛మೃି௛భሻ
       (3.11) 

 
onde h2S e h2R são os valores de entalpia no estado final para processos 
de compressão isentrópico e real, respectivamente. 

Por outro lado, no âmbito do aquecimento, a redução da 
eficiência de compressão pode oferecer ganhos expressivos de 
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capacidade específica de aquecimento. Por exemplo, o 
superaquecimento do gás na entrada do compressor pode oferecer 
benefícios para a capacidade específica de aquecimento, apesar de 
penalizar a vazão mássica do compressor, a qual é determinada de: 

 
ሶ݉ ൌ  ௏݂       (3.12)ߟଵ∀௖௖ߩ

 
onde ρ1 corresponde à densidade do gás a uma dada temperatura e 
pressão na entrada do compressor, ∀௖௖ é o volume deslocado do 
compressor, ηv é a eficiência volumétrica do compressor e f a frequência 
de operação. 

A eficiência volumétrica é definida como: 

௏ߟ ൌ 1 ൅ ܥ െ ܥ ቀ
௉ವ
௉ೄ
ቁ
భ
೙       (3.13) 

 
onde C é a razão entre o volume morto (Vm) e o volume deslocado (Vcc), 
PD é a pressão da linha de descarga; PS é a pressão da linha de sucção e 
n é o coeficiente que descreve processos politrópicos. 

A densidade é fortemente influenciada pela pressão de 
evaporação e pela temperatura de entrada do gás no compressor. Sabe-se 
que o aumento dessa temperatura resulta na redução da densidade do gás 
e, consequentemente, na diminuição tanto da capacidade refrigeração 
como da capacidade de aquecimento. 

Na refrigeração, a queda da densidade é bastante significativa, 
principalmente em condições de baixa temperatura de evaporação, onde 
os fluxos de massa são menores comparados com condições de bomba 
de calor.  

No aquecimento, diferentemente da refrigeração, o aumento da 
temperatura de entrada do gás no compressor oferece um efeito positivo 
e outro negativo, o que mostra que deve haver um ponto de ótimo entre 
esses efeitos. O efeito negativo, como já mencionado, refere-se à 
redução da densidade do gás. O efeito positivo advém do aumento da 
temperatura de final de compressão que, por sua vez, resulta no aumento 
da capacidade de aquecimento específica. Esse último efeito somado a 
eficiência isentrópica do compressor pode aumentar a capacidade de 
aquecimento mais do que a consumo, resultando em ganho de 
eficiência. 

3.3 CAPACIDADE DE AQUECIMENTO 

A capacidade de aquecimento, disponível no condensador, é 



 
66 

 composta pela contribuição de duas parcelas: calor sensível e calor 
latente. Portanto, uma análise pertinente é avaliar a importância da 
parcela de calor sensível frente ao calor total. 

Ao entrar no condensador no estado de vapor superaquecido, o 
fluido de trabalho troca calor até alcançar a condição de vapor saturado 
e iniciar sua mudança de fase através do processo de condensação. O 
montante de calor trocado até o início da saturação refere-se à parcela de 
calor sensível. O calor latente corresponde à quantidade de calor trocado 
durante a mudança de fase do fluido de trabalho e geralmente, 
representa a maior parte de toda energia trocada no condensador. 

 

Figura 3.6 Diagrama P-h para o R134a, mostra um ciclo padrão de compressão 
a vapor, onde é possível identificar as parcelas de calor sensível (segmento azul) 
e latente (segmento vermelho). 

 
Na Figura 3.6 é possível identificar as parcelas de calor que 

constituem o calor total trocado através do condensador. É possível 
notar que o calor sensível, representado pelos segmentos na cor azul, é 
composto pelos calores trocados enquanto o fluido de trabalho está nos 
estados de vapor superaquecido e de líquido comprimido. O segmento 
na cor vermelha representa o calor latente trocado durante a mudança de 
fase do fluido, o qual varia de acordo com a pressão. 

Para melhor entender o comportamento do calor trocado no 
condensador, utilizou-se o software EES® para analisar um ciclo padrão 
de compressão de vapor e quantificar essas parcelas. Em uma primeira 
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análise, foram calculadas as parcelas de calor sensível e de calor latente 
para quatro temperaturas de condensação diferentes, procurando 
entender a influência da mesma sobre tais parcelas de calor trocadas no 
condensador. 

Considerando o R134a como fluido de trabalho, a Figura 3.7 
apresenta o aumento da parcela de calor sensível com o aumento da 
temperatura de condensação, decorrente da redução da parcela de calor 
latente devido à temperatura de condensação se aproximar da condição 
do ponto crítico. O ponto crítico e o formato das curva de saturação são 
características intrínsecas de cada fluido de trabalho, afetando assim as 
parcelas de calores sensível e latente trocado do condensador.  

 

Figura 3.7 Comportamento da parcela de calor sensível frente ao aumento da 
temperatura de condensação 

 
A fim de evidenciar a diferença de comportamentos entre dois 

fluidos de trabalho, foram feitas as mesmas avaliações para o propano 
(R290). Na Figura 3.8, nota-se claramente que a parcela de calor 
sensível para o propano é ligeiramente maior do que aquela do R134a e 
apresenta uma tendência, embora pequena, de aumentar esta diferença 
em temperaturas mais elevadas de condensação. 
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Figura 3.8 Comparativo da parcela de calor sensível entre R134a e o R290 
(propano) 

 
Apesar de a parcela de calor latente ainda ser dominante, a 

parcela sensível não deve ser desprezada, pois sua significância pode ser 
claramente justificada pela alternativa de maximizá-la através do 
aumento da temperatura de final de compressão. Porém, o aumento 
excessivo da temperatura de final de compressão pode trazer 
consequências negativas para o compressor, como será discutido. 

Existem duas maneiras de se maximizar a parcela de calor 
sensível. Como já indicado, uma delas corresponde ao aumento da 
temperatura de condensação. Outra maneira é o aumento do 
superaquecimento do gás admitido para o interior do cilindro. Estas 
possibilidades de maximizar a eficiência de bombas de calor serão 
avaliadas neste trabalho, objetivando mostrar os potenciais de ganho e 
as perdas envolvidas, considerando a aumento da temperatura do fluido 
no final do processo de compressão. 

3.4 EFEITO DO SUPERAQUECIMENTO 

Como citado no capítulo 2, existem alguns trabalhos sobre 
aplicação de bombas de calor, visando ao aumento de eficiência do 
sistema de diversas maneiras. Entretanto, nenhum trabalho abordou uma 
análise comparativa entre os efeitos do superaquecimento em aplicações 
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de bomba de calor e de refrigeração. Para aplicações de refrigeração 
doméstica, é bastante conhecido que uma parte significativa das perdas 
energéticas está associada com o superaquecimento que ocorre na linha 
e filtro de sucção do compressor e durante o processo de sucção. De 
fato, o superaquecimento ocasiona um aumento expressivo na potência 
de compressão específica e uma redução da eficiência volumétrica, a 
qual reduz a vazão mássica. 

A Figura 3.9 ilustra a diminuição do COP como uma função da 
temperatura inicial de compressão para um sistema de refrigeração de 
estágio único operando com R134a entre as temperaturas de evaporação 
e de condensação iguais a 7,2ºC e 54,4ºC, respectivamente. O COP é 
normalizado em relação ao COP de um ciclo no qual a temperatura de 
início de compressão é 20ºC. A Figura 3.10 mostra que a potência de 
compressão permanece aproximadamente constante e a capacidade de 
refrigeração é reduzida significativamente devido ao superaquecimento. 

Analisando as Figuras 3.9 e 3.10, fica claro que o 
superaquecimento do gás até o início de sua compressão deteriora a 
performance de compressores aplicados à refrigeração. Por outro lado, o 
efeito do superaquecimento em compressores aplicados à bomba de 
calor não é o mesmo observado em aplicações de refrigeração. Com o 
intuito de provar isto, realizaram-se algumas análises cujos resultados 
são discutidos a seguir.  

Inicialmente, considerou-se a situação de um compressor no qual 
todo superaquecimento ocorreria devido ao calor gerado pelos mancais e 
motor elétrico. A Figura 3.11 mostra o pequeno aumento do COP como 
uma função da temperatura inicial de compressão. Esse comportamento 
é o oposto do observado em sistemas de refrigeração. A Figura 3.12 
descreve o aumento da capacidade de aquecimento, devido ao aumento 
da temperatura de descarga. Tal aumento é suficiente para 
contrabalancear a redução da vazão mássica causada pelo 
superaquecimento no sistema de sucção. 
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Figura 3.9 Efeito do superaquecimento no COP de refrigeração. 
 

Figura 3.10 Efeito do superaquecimento na capacidade de refrigeração e na 
potência de compressão. 
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Figura 3.11 Efeito do superaquecimento no COP de bomba de calor 
 

 
Figura 3.12 Efeito do superaquecimento na capacidade e na potência de 
refrigeração. 

 
Por outro lado, o superaquecimento do fluido causado pelo calor 
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 rejeitado pelo sistema de descarga no interior do compressor atua de 
uma maneira diferente no desempenho do compressor, pois o calor útil 
que seria trocado no condensador é perdido para o ambiente interno do 
compressor aquecendo a sucção. A Figura 3.13 apresenta a redução do 
COP como uma função da temperatura inicial de compressão, cujo 
comportamento é similar ao verificado na aplicação de refrigeração. 
Neste caso, o superaquecimento do refrigerante ao longo do sistema de 
sucção é dado pela redução em sua própria capacidade de aquecimento. 
Além disso, há também uma redução da vazão mássica. Portanto, a 
capacidade de aquecimento diminui com o aumento da temperatura 
inicial de compressão, como mostrado na Figura 3.14. 

 

Figura 3.13 Efeito de superaquecimento no COP de bomba de calor. 
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Figura 3.14 Efeito do superaquecimento na capacidade e potência de 
compressão de bomba de calor 

 
A presente análise mostra que o superaquecimento do fluido 

refrigerante ao longo do sistema de sucção pode ser positivo ou negativo 
para a performance do compressor, dependendo da fonte de calor que 
promove o superaquecimento do gás. Assim, em compressores 
aplicados a bombas de calor não é possível avaliar as perdas por 
superaquecimento a partir apenas da temperatura inicial de compressão. 

Um procedimento de análise consolidado da performance de 
compressores se baseia na construção de um inventário de perdas ao 
longo do fluxo de energia no compressor. Assim, as perdas em diversas 
soluções de projeto podem ser quantificadas e as principais restrições se 
tornam facilmente identificáveis. Nos compressores de refrigeração, as 
perdas de energia podem ser dividas no fluxograma apresentado na 
Figura 3.15. 
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Figura 3.15 Inventário de perdas do compressor representando o fluxo de 
potência em um compressor alternativo. Fonte: Adaptado de Ussyk, (1984). 
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Do ponto de vista energético, a potência fornecida ao motor 
elétrico é convertida em potência mecânica e outra parte é convertida 
em calor devido a perdas no motor. Parte da energia mecânica 
disponibilizada no eixo é dissipada pelo atrito nos mancais na forma de 
calor. A energia remanescente é efetivamente usada para o processo de 
compressão do gás, resultando também perdas em válvulas, vazamentos 
e superaquecimento, esta última devida essencialmente ao aumento do 
trabalho específico de compressão. 

A determinação das perdas por superaquecimento e de seus 
efeitos sobre a eficiência de uma bomba de calor são os principais 
objetivos deste trabalho.  

As perdas por superaquecimento podem ser estimadas por: 
 

ሶܹ ௦௛ ൌ ሶܹ ோா஺௅ െ ሶܹ ூ஽ா஺௅      (3.14) 
 

onde ሶܹ ோா஺௅ é a potência de compressão real considerando o 
superaquecimento e a ሶܹ ூ஽ா஺௅ corresponde à potência de compressão 
ideal, sem superaquecimento. 

3.4.1 Efeito do superaquecimento em compressores para fins de 
refrigeração. 

Na refrigeração, a potência ሶܹ ூ஽ா஺௅ pode ser calculada usando o 
coeficiente de performance ideal COP para refrigeração. Então, a 
equação (3.14) pode ser escrita da seguinte forma: 

 
ሶܹ ௦௛,ோ ൌ ሶ݉ ൫݄ଶ,௦௛

ௌ െ ݄ଵ,௦௛൯ െ
௠ሶ ∙ሺ௛భି௛రሻ

஼ை௉಺ವಶಲಽ
    (3.15) 

 
Uma vez que, 

 

ܱܥ ூܲ஽ா஺௅ ൌ
ሺ௛భି௛రሻ

ሺ௛మି௛భሻೞ
      (3.16) 

 
segue então que 

 
ሶܹ ௦௛,ோ ൌ ሶ݉ ൫݄ଶ,௦௛

ௌ െ ݄ଵ,௦௛൯ െ ሶ݉ ሺ݄ଶ െ ݄ଵሻ௦   (3.17) 
 
As propriedades físicas do fluido requeridas nas análises do 

presente trabalho foram calculadas a partir da biblioteca REFPROP 7.0 
[10].  
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 Considerando as aplicações de bomba de calor, o tipo de análise 
realizada para sistemas de refrigeração não é totalmente adequado. Por 
exemplo, embora o superaquecimento também aumente a potência 
consumida em bomba de calor, o mesmo pode trazer um efeito positivo 
sobre a capacidade de aquecimento, como será demonstrado mais a 
frente.  

3.4.2 Efeito do superaquecimento em compressores para fins de 
aquecimento 

Assim como afeta a temperatura final de compressão, o 
superaquecimento também influencia a temperatura do gás na linha de 
descarga e, consequentemente, na capacidade de aquecimento da bomba 
de calor. Dessa maneira, é bastante importante identificar as perdas por 
superaquecimento corretamente. 

De forma análoga à equação (3.15), a potência ሶܹ ூ஽ா஺௅ pode ser 
calculada usando o coeficiente de performance ideal COP para o 
aquecimento. Assim, a equação (3.14) torna-se: 

 
ሶܹ ௦௛,ு ൌ ሶ݉ ൫݄ଶ,௦௛

ௌ െ ݄ଵ,௦௛൯ െ
௠ሶ ∙ሺ௛೗೏ି௛యሻ

஼ை௉಺ವಶಲಽ
    (3.18) 

 
O segundo termo desta equação apresenta o que deveria ser a 

potência ሶܹ ூ஽ா஺௅ para a mesma capacidade de aquecimento real. No caso 
de aquecimento, 

 

ܱܥ ூܲ஽ா஺௅ ൌ
ሺ௛మି௛యሻ

ሺ௛మି௛భሻೞ
      (3.19) 

 
Então, a equação (3.18) torna-se: 

 
ሶܹ ௦௛,ு ൌ ሶ݉ ൫݄ଶ,௦௛

ௌ െ ݄ଵ,௦௛൯ െ
௠ሶ ሺ௛೗೏ି௛యሻሺ௛మି௛భሻೞ

ሺ௛మି௛యሻ
  (3.20) 

 
As perdas por superaquecimento em bombas de calor são 

menores do que as perdas de superaquecimento em refrigeração. Tal 
fato pode ser explicado pelo aumento da capacidade específica de 
aquecimento.  

A fonte de calor responsável pela geração do superaquecimento é 
também um ponto importante a ser estudado, objetivando o aumento da 
eficiência da bomba de calor. 
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3.5 EFEITO DA TEMPERATURA DE DESCARGA 

No diagrama p-h, considerando um ciclo padrão de compressão 
de vapor, fica evidente que o aumento do superaquecimento reflete em 
ganhos da capacidade de aquecimento específico devido ao incremento 
na entalpia específica (h2). Porém, tal ganho é consequência do aumento 
da temperatura de final de compressão (T2), podendo ser prejudicial ao 
desempenho do compressor se não for tratada com o devido cuidado. 
Por exemplo, a temperatura final de compressão pode levar a problemas, 
tais como: 

 degradação do óleo lubrificante; 
 carbonização de válvulas; 
 perda de sustentação hidrodinâmica nos mancais devido à 

redução da viscosidade do óleo; 
 superaquecimento excessivo do motor elétrico. 
A degradação do óleo ocorre quando a temperatura final de 

compressão atinge valores que alteram significativamente as 
propriedades físicas do óleo, principalmente as propriedades 
lubrificantes. A carbonização das válvulas é caracterizada pelo depósito 
de carbono na placa válvula devido à temperatura excessivamente alta e 
a de a degradação do óleo. 

O levantamento do perfil térmico do compressor é obtido através 
de medições de temperatura em pontos diferentes do compressor, 
caracterizando-o termicamente em uma dada condição de operação. 
Dentre essas medições, a temperatura da tampa do cilindro caracteriza a 
temperatura final de compressão e, corresponde ao maior valor. Deve 
ser mencionado que a temperatura da tampa do cilindro é muitas vezes 
usada como indicativo do comportamento térmico do compressor. 

A elevação excessiva das temperaturas do compressor pode 
causar perda de desempenho e/ou o colapso total do compressor. A 
perda de desempenho devido ao superaquecimento ocorre 
principalmente pela redução drástica da densidade do gás no processo 
de sucção do gás, sendo bem mais significativo do que o aumento da 
capacidade específica de aquecimento. Temperaturas elevadas podem 
também comprometer a lubrificação do compressor e, 
consequentemente, a eficiência dos mancais. Além disto, os mancais 
hidrodinâmicos podem ter suas estabilidades reduzidas, podendo evoluir 
de um desgaste prematuro até a falha total. Em alguns casos de 
aplicação em alta temperatura de condensação, o perfil de temperatura 
eleva-se de tal maneira que componentes plásticos do compressor são 
degradados. Com isso, torna-se primordial o conhecimento prévio das 
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 propriedades físicas dos materiais aplicados, como também o 
comportamento do sistema em altas temperaturas, para que as 
oportunidades de melhoria em performance não comprometam a 
confiabilidade do compressor. 
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4 MODELO E PROCEDIMENTO DE SOLUÇÃO NUMÉRICA 

Para a realização das análises teóricas, o código de simulação 
RECIP (Ussyk, 1984) foi adaptado para a simulação de bombas de 
calor. Esse programa, escrito na linguagem FORTRAN, simula 
compressores alternativos considerando aspectos termodinâmicos, 
mecânicos e elétricos. Para tanto, uma formulação integral é utilizada e 
trata o compressor como sendo composto por vários volumes de 
controle, cada um dos quais representando um componente ou região do 
compressor. Como exemplo, pode-se citar os volumes de controle que 
representam a câmara de sucção, o cilindro e a câmara de descarga. Em 
cada volume de controle são resolvidas equações de conservação para 
avaliar o processo de compressão no interior do cilindro 

O ciclo de operação de um compressor de deslocamento positivo 
pode ser descrito como vários processos interagindo em um curto 
intervalo de tempo. Um modelo básico que descreve os fenômenos 
físicos apresentados no compressor foi desenvolvido por Wambsganss 
(1966) e reapresentado por Soedel e Pandeya (1978), consistindo no 
acoplamento de quatro conjuntos de equações: 

 

a) Equações para o volume da câmara de compressão, 
relacionando o volume do cilindro em função do ângulo do 
eixo de manivela; 

b) Equações termodinâmicas que estimam a pressão e a 
temperatura instantâneas do refrigerante ao longo do ciclo de 
compressão; 

c) Equações para a vazão mássica nos sistemas de sucção e de 
descarga e na folga radial pistão-cilindro; 

d) Equações para a dinâmica das válvulas que definem a posição 
das mesmas ao longo do ciclo de compressão. 

 

Utilizando-se formulação integral para equações da conservação 
de energia e de massa, obtêm-se estimativas para as pressões, as 
temperaturas, vazões mássicas pelas válvulas de sucção e de descarga, 
vazamentos e movimentos de válvulas, valores esses que caracterizam o 
desempenho do compressor durante seu ciclo de operação. Com 
fórmulas auxiliares é possível ainda, calcular-se as ineficiências do 
compressor e avaliar o seu desempenho. 

O modelo de simulação do ciclo de compressão em compressores 
alternativos desenvolvido originalmente por Ussyk (1984) é também 
descrito em Gomes (2006) e Schreiner (2008). 
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 4.1 MODELO MATEMÁTICO DO CICLO DE COMPRESSÃO 

4.1.1 Volume da câmara de compressão 

O volume interno do cilindro varia com o tempo, devido à 
posição do pistão no seu interior. Assim, é possível relacionar a posição 
instantânea (Figura 4.1) do pistão com o ângulo de giro do sistema 
biela-manivela, yሺθሻ, e, consequentemente, obter uma relação entre o 
volume de compressão e esse ângulo de giro na equação (4.1).  
 

Figura 4.1 Relações geométricas do compressor alternativo. Fonte: Schreiner, 
2008. 
 

yሺθሻ ൌ C୔୑ୗ െ ቂെe cosሺθሻ ൅ ሺC୆
ଶ െ ሺe	senሺθሻ െ d୫ሻଶሻ

ଵ
ଶൗ ቃ  (4.1) 

 
Na equação (4.1), C୔୑ୗ representa a distância entre o ponto 

morto superior e o centro do eixo mecânico, CB o comprimento da biela 
do pistão e a excentricidade, d୫ a distância entre o eixo de simetria do 
pistão e o eixo mecânico e θ a posição angular do eixo mecânico. 
Maiores detalhes sobre a equação (4.1) podem ser encontrados no 
trabalho de Matos (2002). 

O volume instantâneo da câmara de compressão ∀ୡୡሺθሻ pode ser 
escrito como a soma do volume morto ∀୫ ao volume instantâneo da 
câmara: 

∀ୡୡሺθሻ ൌ
஠ୈౙ౟ౢ

మ

ସ
ሾyሺθሻሿ ൅ ∀୫       (4.2) 
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onde Dୡ୧୪ é o diâmetro do cilindro. 
Para se conseguir a equação do volume instantâneo da câmara de 

compressão como uma função do tempo, usa-se a relação entre o ângulo 
de manivela θ e o tempo t, apresentada na equação (4.3), sendo que f 
representa a frequência de rotação do eixo do motor do compressor. 

 
θሺtሻ ൌ 2π	f	t         (4.3) 

4.1.2 Propriedades termodinâmicas do fluido de trabalho 

A temperatura do fluido no interior do cilindro é calculada a 
partir do emprego da primeira lei da termodinâmica, incluindo as vazões 
mássicas e de energia através das válvulas e pela folga entre o pistão e 
cilindro. Na Figura 4.2, está ilustrado o volume de controle ao qual a 
primeira lei da termodinâmica é aplicada. 

 

Figura 4.2 Volume de controle para balanço de energia no compressor 
alternativo. Fonte: Gomes (2006). 

 
Neste modelo, é considerado que as propriedades do fluido são 

uniformes no interior da câmara e a temperatura das paredes é constante 
ao longo de todo ciclo. Portanto, a equação da conservação da energia 
aplicada ao volume de controle apresentado é: 

 
ப

ப୲
׬ ρ୧ e୧d∀	൅	׬ ρ୨ሺe୨ ൅ p୨v୨ሻVሬሬԦdሬԦA ൌ 	Qሶ ൅ Wሶ ୧୬ୢ    (4.4) 
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 onde e representa a energia específica do gás, v é o volume específico, ሶܳ  
é a taxa de transferência de calor no fluido refrigerante, Wሶ ୧୬ୢ a potência 
transferida ao gás (potência indicada). Os sub-índices i e j referem-se às 
propriedades avaliadas no interior do volume de controle e sobre as 
superfícies de controle do volume, respectivamente. O trabalho 
realizado sobre o gás, Wሶ ୧୬ୢ, é avaliado por: 

 

Wሶ ୧୬ୢ ൌ 	െp୧
ୢ∀౟
ୢ୲

        (4.5) 

 
onde p୧ é a pressão instantânea do gás no interior da câmara de 
compressão e d∀୧ dt⁄  é a taxa de variação do volume da mesma. 

A taxa de transferência de calor entre o gás e as paredes da 
câmara, Qሶ ୵, é avaliada por: 

 
Qሶ ୵ ൌ 	hୡA୵ሺT୵ െ T୧ሻ       (4.6) 

 
Na equação (4.6), hୡ é o coeficiente de transferência convectiva 

de calor, A୵ é a área instantânea de troca de calor, T୵ é a temperatura 
da parede interna do cilindro e T୧ é a temperatura do gás no interior da 
câmara de compressão. O coeficiente de transferência de calor hୡ é 
estimado através da correlação de Annand (1963), seguindo sugestão de 
Prata et al. (1992).  

Sendo que parcelas de energia potencial e energia cinética podem 
ser desprezadas, a energia específica do gás e, ou seja, a energia 
específica equivale à energia interna do gás. Assim, empregando a 
definição de entalpia (h = u +pv), o primeiro e o segundo termos da 
equação (4.4) podem ser escritos da seguinte forma: 
 
ப

ப୲
׬ ρ୧ e୧d∀	ൌ 	

ப

ப୲
׬ ρ୧ u୧d∀	ൌ 	

ୢ

ୢ୲
ሺm୧u୧ሻ ൌ m୧

ୢ୳౟
ୢ୲
൅ u୧

ୢ୫౟

ୢ୲
  (4.7) 

 
׬ ρ୨h୨	VሬሬሬԦdሬԦA ൌ 	mሶ ୨h୨         (4.8) 

 
Nas expressões anteriores, mi é a massa de gás no interior da 

câmara de compressão, dm୧ dt⁄  é a taxa de variação da massa no interior 
da câmara de compressão, enquanto que mሶ ୨ e h୨ são, respectivamente, o 
fluxo de massa e a entalpia cruzando as fronteiras do volume de 
controle. 

Substituindo as equações (4.5), (4.6), (4.7) e (4.8) na equação 
(4.4), obtém-se: 
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݉௜
ௗ௨೔
ௗ௧

ൌ hcAwTw െ hcAwTi െ pi
d∀i
dt
െ ሶ݉ ݆݄݆ െ ݅ݑ

݀݉݅

ݐ݀
   (4.9) 

 
Empregando as seguintes relações termodinâmicas: 
 

ௗ௨೔
ௗ௧

ൌ ܿ௩௜
ௗ்೔
ௗ௧
൅ ቂܶ

డ௣೔
డ் ௩

െ ௜ቃ݌
ௗ௩೔
ௗ௧

     (4.10) 

 
ௗ௩೔
ௗ௧
ൌ

ௗ

ௗ௧
ቀ
∀೔
௠೔
ቁ ൌ

ଵ

௠೔

ௗ∀೔
ௗ௧
െ

௩೔
௠೔

ௗ௠೔

ௗ௧
     (4.11)  

 
e realizando arranjos e simplificações necessárias, a equação (4.9) pode 
ser reescrita como : 

 
ୢ୘౟
ୢ୲
ൌ

ଵ

୫౟ୡ౬౟
ቂhୡA୵T୵ െ h୧

ୢ୫౟

ୢ୲
െ mሶ ୨h୨ቃ െ

୘౟
୫౟ୡ౬౟

൤hୡA୵ ൅ ቀ
ப୮౟
ப୘౟
ቁ
୴

ୢ∀౟
ୢ୲
െ

ቀ
ப୮౟
ப୘౟
ቁ
୴
v୧

ୢ୫౟

ୢ୲
൨       

 (4.12) 
 
A fim de determinar a variação de massa com o tempo e a massa 

contida no interior da câmara de compressão é necessário avaliar os 
fluxos de massa envolvidos no processo. Os principais fluxos de massa 
durante o ciclo de operação do compressor alternativo ocorrem nas 
válvulas de sucção e de descarga, mas também ocorre vazamento pela 
folga entre o pistão e o cilindro. Aplicando a equação da conservação da 
massa à câmara de compressão, tem-se: 

 
ୢ୫౟

ୢ୲
ൌ ሺmሶ ୱ െ mሶ ୢ െ mሶ ୴ୟ୸ െ mሶ ௦௥ ൅ mሶ ௗ௥ሻ    (4.13) 

 
Além disto, a soma de todas as contribuições de fluxo de energia 

nas fronteiras pode ser representada da seguinte forma: 
 
mሶ ୨h୨ ൌ െሺmሶ ୱhୱୡ െ mሶ ୢh୧ െ mሶ ୴ୟ୸h୧ െ mሶ ୱ୰h୧ ൅ mሶ ௗ௥hୢୡሻ			 (4.14) 
 

As entalpias h୧, hୱ୳ୡ e hୢୣୱୡ denotam a energia do fluido dentro 
da câmara de compressão, na sucção e na descarga, respectivamente. 

Tendo-se o volume da câmara de compressão e a massa contida 
em seu interior, determina-se a densidade do gás e, com a estimativa da 
temperatura, pode-se obter a pressão do fluido através de uma relação de 
estado: 
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 p ൌ pሺρ, Tሻ        (4.15) 
 
como, por exemplo, fornecida pela biblioteca REFPROP (Lemmon, 
Huber and McLinden, 2008). 

Com a pressão e temperatura do fluido conhecidas, obtêm-se 
também outras propriedades do fluido, tais como calor específico, 
viscosidade e condutividade térmica. 

4.1.3 Dinâmica de válvulas 

As válvulas usadas em compressores são em grande parte do tipo 
automática, ou seja, a própria diferença de pressão através da válvula 
determina sua abertura e fechamento. Usualmente, válvulas automáticas 
são modeladas como um sistema massa-mola-amortecedor de um grau 
de liberdade, como representado na Figura 4.3 e equacionado em (4.16). 

 

Figura 4.3 Válvula de compressor com modelagem de sistema massa-mola-
amortecedor. Fonte: Reproduzido de Schreiner, (2008). 
 
F୴ሺtሻ െ K୴x୴ሺtሻ െ C୴xሶ ୴ሺtሻ ൌ M୴xሷ ୴ሺtሻ    (4.16) 

 
As variáveis na expressão (4.16) são: 
 F୴: força atuando sobre a palheta; 
 K୴: constante elástica da válvula; 
 C୴: coeficiente de amortecimento da válvula; 
 M୴: massa equivalente da válvula; 
 x୴, 	xሶ ୴, xሷ ୴	: deslocamento, velocidade e aceleração da 

válvula. 
A força Fv é originada pela distribuição de pressão sobre a 

superfície da válvula e a sua determinação é realizada através do 
conceito de área efetiva de força, Aef: 
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F୚ ൌ Aୣ୤	∆p        (4.17) 
 

A área efetiva de força varia com a abertura da válvula e pode ser 
obtido experimentalmente, ou através da simulação do escoamento 
através da válvula. 

4.1.4 Vazão de massa em válvulas  

De acordo com Ussyk (1984), o escoamento através das válvulas 
de sucção e de descarga é avaliado com referência a um escoamento 
compressível isentrópico em um bocal. A Figura 4.4 mostra um 
esquema desta situação. 

 

Figura 4.4 Modelo bocal. Fonte: Reproduzido de Kremer, (2006). 
 
Através de um fator de correção inserido na equação, 

denominado área efetiva de escoamento (Aୣୣ), pode-se avaliar a vazão 
de massa real na válvula, mሶ , conforme indicado na equação (4.18). 
 

mሶ ൌ p୳୮	Aୣୣට
ଶ	୩

ሺ୩ିଵሻୖ	୘౫౦
ቂ	ሺrୱሻ

ଶ
௞ൗ െ ሺrୱሻ

୩ାଵ
୩ൗ ቃ   (4.18) 

 
Na equação (4.18), o subíndice “up” é usado para denotar 

propriedades a montante do escoamento, enquanto que o subíndice 
“down” se aplica para propriedades a jusante. O símbolo rୱ refere-se à 
razão de pressão p୳୮ pୢ୭୵୬⁄  através da válvula e o parâmetro representa 
k a razão de calores específicos (c୮ c୴⁄ ሻ. Finalmente, R caracteriza a 
constante do gás em questão. 
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 4.1.5 Vazão de massa pela folga entre pistão e cilindro 

O vazamento de fluido refrigerante através da folga entre as 
paredes do pistão e do cilindro afeta diretamente a eficiência 
volumétrica do compressor, bem como a eficiência isentrópica, já que 
parte da energia utilizada na compressão peternce a massa desperdiçada 
através da folga. 

No processo de compressão, o aumento da pressão no interior 
cilindro gera uma diferença em relação à pressão do gás dentro da 
carcaça. Esta diferença de pressão, a velocidade e a posição do pistão ao 
longo do curso influenciam o vazamento do fluido. 

Lilie e Ferreira (1984), a partir de um modelo simplificado, 
deduziram as equações para a determinação do vazamento, levando em 
consideração os parâmetros mostrados na Figura 4.5. De acordo com 
esse modelo, necessita-se conhecer os valores da pressão, Pi, e da 
densidade, ρi, dentro da câmara de compressão, o valor da pressão na 
carcaça, Psuc, a velocidade instantânea do pistão, Vp, e a geometria da 
bomba (Rp e Rc). 

Considerando um escoamento unidimensional laminar de um 
fluido newtoniano, a vazão de fluido pela folga radial pode ser 
determinado da seguinte expressão: 
 
mሶ ୴ୟ୸ ൌ 	Vഥ୰ρ୧ሾπδ୮ୡሺRୡ െ δ୮ୡ 4ሻሿ⁄      (4.19) 

 
onde V୰ഥ  é a velocidade média do gás na folga, avaliada por 

 

Vഥ୰ ൌ 	V୮
ଵି୏మା୏²୪୬୏

ଶ୪୬୏ሺଵି୏మሻ
൅

ሺ୔౟ି୔౩౫ౙሻୖౙ
మ

଼ஜ୐
ቂ
ଵି୏ర

ଵି୏²
൅

ଵି୏²

୪୬୏
ቃ   (4.20) 

 
Além disto, K ൌ ሺR୮ Rୡሻ⁄  é a razão entre os raios do pistão e do cilindro 
e V୮ é a velocidade do pistão. 
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Figura 4.5 Esquema do vazamento na folga entre pistão e cilindro. Fonte: 
Reproduzido de Kremer, (2006). 

4.2 MODELO MATEMÁTICO DO PERFIL TÉRMICO DO 
COMPRESSOR 

O modelo de simulação térmica do compressor alternativo 
utilizado neste trabalho foi desenvolvido por Todescat et al. (1992) a 
partir da primeira lei da termodinâmica. O balanço de energia para o 
fluido dentro do cilindro é realizado para cada instante durante o ciclo 
de compressão, considerando a variação da massa e dos fluxos de 
energia ao longo do tempo. Para esse balanço, as temperaturas na 
descarga, na câmara de descarga, no passador de sucção, do gás no 
interior da carcaça, na carcaça e no cilindro são determinadas a partir de 
balanços de energia em regime permanente. Tais balanços requerem 
coeficientes de transferência de calor, os quais são obtidos a partir de 
correlações existentes ou de medições experimentais.  

A Figura 4.6 apresenta uma representação esquemática de um 
compressor alternativo, ilustrando o motor elétrico, o cilindro e o pistão, 
as válvulas de sucção e descarga, as câmaras de sucção (filtro de sucção 
ou muffler) e descarga, assim como a carcaça do compressor. 
Adicionalmente, a Figura 4.6 mostra os volumes de controles escolhidos 
para os balanços de energia requeridos na determinação das 
temperaturas do fluido em diferentes partes do compressor. 
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4.2.1 Balanço de Energia no Filtro de Sucção e nas Câmaras de 
Sucção 

Conforme a Figura 4.7, um balanço de energia na sucção 
(câmaras e filtro de sucção) é realizado, considerando os fluxos de 
energia através da folga entre pistão e cilindro como também os refluxos 
nas válvulas. 

 

 
Figura 4.7 Balanço de energia na câmara de sucção (filtro ou muffler de 
sucção). Fonte: Adaptado de Kremer, (2006). 
 
ܳ௦௖ ൌ ሶ݉ ௦݄௦௖ െ ሶ݉ ௖݄௦ െ ሶ݉ ௦௣௖݄௜௘ ൅ ሶ݉ ௘௣௖݄௦௖ െ ሶ݉ ௦௥݄௜  (4.21) 

 
onde Qsc é o calor transferido entre o gás dentro da câmara e o gás 
confinado no ambiente interno da carcaça do compressor. Em termos de 
balanço global de energia, Qsc pode ser escrito como: 
 
ܳ௦௖ ൌ ௦തതതതതሺܣܷ ௜ܶ௘ െ ௠ܶ௦ሻ      (4.22) 

 
na qual Tms= (Ts+Tsc)/2; ܷܣ௦തതതതത é a condutância térmica global entre a 
câmara de sucção e o ambiente interno, Ts é a temperatura do gás na 
entrada da câmara, Tsc é a temperatura do gás saindo da câmara e 
entrando no cilindro e Tie a temperatura do ambiente interno do 
compressor. 

As vazões mássicas representadas por mሶ ୱ, mሶ ୡ, mሶ ୱ୮ୡ, mሶ ୣ୮ୡ	e mሶ ୱ୰ 
na equação (4.21) são as vazões mássicas da válvula de sucção, no 
passador de sucção, do vazamento na folga pistão-cilindro e do refluxo 
na válvula de sucção, respectivamente. Essas vazões mássicas são 
obtidas a partir do código RECIP, que representa as características de 
funcionamento do compressor como mencionado anteriormente. 
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 As entalpias, caracterizadas pelas variáveis hsc, hs, hie e hi, são, 
respectivamente, as entalpias do gás na saída da câmara, no passador de 
sucção, no ambiente interno e no interior do compressor. 

4.2.2 Balanço de Energia no Cilindro 

Um balanço global de energia no cilindro ao longo de todo ciclo 
de operação é realizado conforme mostrado pela Figura 4.8. 

 

 
Figura 4.8 Balanço de energia no cilindro, incluindo o pistão. Fonte: Adaptado 
de Kremer, (2006). 

 
ܳ௪ ൌ ሶ݉ ௦݄௦௖ െ ሶ݉ ௦௥݄௜ ൅ ሶ݉ ௗ௥݄ௗ௖ െ ሶ݉ ௗ݄௜ െ ሶ݉ ௦௣௖݄௟ ൅ ሶ݉ ௘௣௖݄௜௘ ൅ ௜ܹ௡ௗ ൅
										൅	 ௕ܹ				         
         (4.23) 

 
onde Qw é o calor trocado pelo gás no cilindro, avaliado pela equação 
(4.6). 

A eq. (4.21) foi escrita para o gás no interior do cilindro enquanto 
que equação (4.23) representa um balanço de energia para o volume de 
controle que inclui o cilindro e o pistão. Nesta consideração, a potência 
dissipada por atrito nos mancais (Wb), presente na equação (4.23), é 
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determinada numéricamente ou experimental. Neste caso, o valor das 
perdas por atrito nos mancais foi um dado de entrada e seu valor 
corrigido em função da variação de viscosidade com a temperatura. 

Os fluxos de massa na sucção, na descarga e na folga pistão-
cilindro, ms, md e mv, são obtidos do código computacional RECIP. A 
entalpia específica do gás na sucção, hsc, é uma função da pressão de 
sucção especificada e da temperatura desconhecida Tsc, que é obtida a 
partir do balanço de energia descrito na secção anterior. As demais 
temperaturas do compressor são obtidas a partir de balanços de energia, 
conforme descrevem as secções seguintes. 

4.2.3 Balanço de Energia na Câmara de Descarga 

O balanço de energia realizado na linha de sucção conforme a 
equação (4.21) incluiu tanto o filtro de sucção como a câmara de sucção. 
Para a linha da descarga, o filtro e a câmara de descarga são 
considerados separadamente. Conforme a Figura 4.9, o balanço de 
energia na descarga pode ser escrito como: 

 

 
Figura 4.9 Balanço de energia na câmara de descarga. Fonte: Adaptado de 
Kremer, (2006). 

 
ܳௗ௖ ൌ ሶ݉ ௗ݄௜ െ ሶ݉ ௗ௥݄ௗ௖ െ ሶ݉ ௖݄ௗ௖     (4.24) 

 
onde o calor trocado através da parede da câmara, Qdc, é expresso como, 

 
ܳௗ௖ ൌ ௗ௖തതതതതതതሺܣܷ ௠ܶௗ௖ െ ௜ܶ௘ሻ      (4.25) 
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 onde ܷܣௗ௖തതതതതതത	é a condutância térmica global entre a câmara de descarga e 
o ambiente interno do compressor e ௠ܶௗ௖ é a temperatura média da 
câmara [ ௠ܶௗ௖ ൌ ሺ ௜ܶ ൅ ௗܶ௖ሻ/2ሿ. 

O refluxo na válvula de descarga, mdr, é obtido do código RECIP. 

4.2.4 Balanço de Energia no Filtro de Descarga 

Ao sair da câmara de descarga, o fluido entra no filtro de 
descarga que é constituído pelos volumes de descarga e a linha de 
descarga. Sua função é amortecer as pulsações de pressão do gás, 
reduzindo a geração de ruído. Conforme a Figura 4.10, o balanço de 
energia no filtro de descarga pode ser escrito como: 

 

 
Figura 4.10 Balanço de energia no filtro de descarga. Fonte: Adaptado de 
Kremer, (2006). 
 
ܳ௩ௗ ൌ ሶ݉ ௖ሺ݄ௗ௖ െ ݄௩௕ሻ      (4.26) 

 
onde ݄௩௕ corresponde a entalpia do gás e a temperatura do refrigerante 
na saída do filtro. De forma alternativa,	ܳ௩ௗ é calculado pela seguinte 
equação: 

 
ܳ௩௕ ൌ ௩௕തതതതതതതሺܣܷ ௠ܶ௩௕ െ ௜ܶ௘ሻ      (4.27) 

 
no qual Tmvb=(Tdc+Tvb)/2, com Tie, Tdc e Tvb  representando as 
temperaturas do gás no interior da carcaça do compressor,  na entrada do 
filtro de descarga e na saída do filtro de descarga, respectivamente. 

O filtro de descarga se conecta ao passador de descarga através 
de uma tubulação de cobre. Para esta tubulação, o balanço de energia é 
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realizado, de acordo com a Figura 4.11: 
 

 
Figura 4.11 Balanço de energia no filtro de decarga (tubo de descarga). Fonte: 
Adaptado de Kremer, (2006). 
 
௟ௗതതതതതതതሺܣܷ ௠ܶ௟ௗ െ ௜ܶ௘ሻ ൌ ݉௖ሶ ሺ݄௩௕ െ ݄௟ௗሻ    (4.28) 
 
onde UA୪ୢതതതതതത representa a condutância térmica global entre a linha de 
descarga e o ambiente interno, hld é a entalpia do gás no passador, Tld é a 
temperatura de equilíbrio no passador e Tmld a temperatura média do gás 
na tubulação, dada por T୫୪ୢ ൌ ሺT୴ୠ ൅ T୪ୢሻ/2. 

4.2.5 Balanço no Motor Elétrico e no Compressor 

O motor elétrico corresponde a uma das fontes de calor alojadas 
no interior da carcaça do compressor. A eficiência elétrica do motor 
diminui com a temperatura, o que mostra a relevância da sua inclusão na 
análise térmica. Assim, efetuando o balanço térmico no motor elétrico 
(Figura 12), tem-se: 

 
௠തതതതതതሺܣܷ ௠ܶ െ ௜ܶ௘ሻ ൌ ௘ܹ௟ሶ െ ሶܹ ௜௡ௗ െ ௕ܹሶ    (4.29) 
 

onde UA୫തതതതതത é a condutância térmica global entre o motor elétrico e o 
ambiente interno, Tm é a temperatura do motor e Wୣ୪ሶ  é a potência 
consumida pelo motor elétrico. A soma das potências ሶܹ ௜௡ௗ e Wୠሶ  
correspondem à potência de eixo do compressor. 
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Figura 4.12 Balanço de energia no motor elétrico. Fonte: Adaptado de Kremer, 
(2006). 
 

O compressor transfere calor para o ambiente a sua volta devido a 
diferença entre a temperatura do ambiente externo (Tee) e a temperatura 
da superfície externa da carcaça (Th). Para obter a temperatura da 
carcaça, faz-se um balanço de energia global no compressor (Figura 
4.13): 

 
ܳ௘ ൌ ݉௖ሶ ሺ݄௦ െ ݄௟ௗሻ ൅ ሶܹ ௘௟      (4.30) 

 
onde ܳ௘	é o calor transferido da carcaça para o ambiente externo, que 
pode ser escrito como: 

 
ܳ௘ ൌ ௘തതതതതതሺܣܷ ௛ܶ െ ௘ܶ௘ሻ       (4.31) 

 
A temperatura da carcaça está relacionada com a temperatura do 

gás no interior do compressor, Tie, pela equação: 
 

పതതതതതሺܣܷ ௜ܶ௘ െ ௛ܶሻ ൌ ௘തതതതതതሺܣܷ ௛ܶ െ ௘ܶ௘ሻ     (4.32) 
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Figura 4.13 Balanço de energia no compressor. Fonte: Adaptado de Kremer, 
(2006). 

Para avaliar os fluxos de calor, conforme as equações (4.22), 
(4.25), (4.27), (4.28), (4.29) e (4.32), deve-se determinar os coeficientes 
globais de transferência de calor, o que é uma tarefa difícil. Isso se deve 
à complexidade das geometrias dos componentes e dos mecanismos de 
transferência de calor envolvidos. Além disto, dentro das linhas de 
sucção e descarga, por exemplo, o fluxo é pulsante, turbulento e 
tridimensional. Deve ser também observado que a transferência de calor 
entre o gás e a superfície interna da carcaça ocorre na presença do 
escoamento de um filme de óleo lubrificante. 

Uma prática comumente adotada para a determinação dos 
coeficientes globais de transferência de calor é a utilização de medições 
de temperatura em diversas partes do compressor, considerando uma 
condição de operação de referência. O uso destes coeficientes em 
condições de operação diferentes é uma simplificação do modelo, pois 
variações na vazão do fluido e na temperatura do gás influenciam os 
coeficientes de transferência de calor e, consequentemente, as 
condutâncias globais. 

A temperatura do gás no interior do cilindro é determinada a cada 
instante de tempo durante o ciclo de operação, usando a equação (4.12), 
resolvida por um algoritmo de Runge-Kutta. A temperatura da câmara 
de sucção, paredes do cilindro, câmara de descarga, muffler de descarga, 
carcaça do compressor, e ambiente dentro da carcaça são valores médios 
do ciclo e são determinados pelas equações (4.21), (4.23), (4.24), (4.26), 
(4.30) e (4.32) via Newton-Raphson.  

4.3 PROCEDIMENTO DE SOLUÇÃO 

O procedimento de simulação do compressor pode ser dividido 
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 nas seguintes etapas: (i) leitura dos dados do compressor e condições de 
operação; (ii) solução transiente das propriedades do refrigerante na 
câmara de compressão; (iii) cálculo das condutâncias térmicas globais 
entre regiões distintas se o módulo de balanço térmico estiver ativado, 
ou determinação das temperaturas em regime permanente nos diversos 
componentes se o módulo de simulação térmica estiver ativado; (iv) 
cálculo dos parâmetros de eficiência do compressor. 

Primeiramente, o programa de simulação faz a leitura de dados, 
com informações relativas à geometria do compressor, características 
dos sistemas de sucção e descarga, parâmetros da dinâmica das válvulas, 
temperaturas obtidas experimentalmente, propriedades do fluido 
refrigerante e do óleo lubrificante, condições de operação do sistema e 
parâmetros da simulação (número de iterações, número de ciclos, etc). 

Para efetuar a simulação térmica do compressor, necessitam-se 
das condutâncias térmicas globais inseridas nas equações (4.22), (4. 25), 
(4. 27), (4.28), (4.29), (4.30), (4.31) e (4.32) que caracterizam a 
distribuição térmica entre os diversos componentes e regiões do 
compressor. Estas condutâncias são obtidas das equações supracitadas, 
empregando as temperaturas experimentais como condições de 
contorno. Estes cálculos são realizados através do módulo de balanço 
térmico do programa, devendo ser feito anteriormente à simulação 
térmica do compressor. 

A simulação térmica do compressor tem como objetivo analisar 
termicamente um compressor operando em condições diferentes daquela 
testada experimentalmente, podendo ser devidas a modificações de 
parâmetros construtivos ou de operação do compressor. Desta forma, a 
simulação térmica do compressor calcula um novo campo de 
temperaturas dos componentes e das regiões internas do compressor, as 
quais serão consideradas no cálculo transiente da câmara de compressão 
a fim de determinar o novo desempenho do compressor.  

A simulação térmica parte de uma distribuição conhecida de 
valores de algumas temperaturas experimentais (Ts, Tsc, Tw, Tdc, Tvb, Tld, 
Tm, Th, Tie e Tee), identificadas na Figura 4.6, para o cálculo transiente 
do ciclo de compressão. 

A simulação do transiente da câmara de compressão começa com 
o pistão no ponto morto inferior (PMI), correspondente ao ângulo zero 
da posição do eixo do motor, com as válvulas fechadas e o gás no 
interior do cilindro nas condições de temperatura e pressão da câmara de 
sucção (Tsc e Ps). A partir das condições iniciais estabelecidas e 
incrementos de ângulo de giro de manivela (∆θ) de 0,001 radiano, 
equivalente a ∆t = 2,653e-6s para f = 60Hz, calculam-se o volume 
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específico, a temperatura e a pressão do fluido ao longo de alguns 
ciclos. 

Com as características do mecanismo biela-manivela e com a 
nova posição angular θ, calcula-se através da equação (4.1) o volume da 
câmara de compressão. Sabendo o volume ocupado pelo gás e a massa 
de refrigerante no interior do cilindro, tem-se o volume específico do 
gás. Pela correlação de Annand (1963) estima-se a transferência de calor 
do gás com as paredes do cilindro que resulta no calor total transferido 
ao gás. Com esta informação, através da primeira lei da termodinâmica 
aplicada ao volume de controle, equação (4.12), computa-se a nova 
temperatura do refrigerante. Para este cálculo com a equação da 
conservação da energia, também se considera a vazão mássica da 
posição angular anterior. A pressão do fluido no interior do cilindro, pi, 
e as demais propriedades são interpoladas através de tabelas para gás 
real, visto que, com as propriedades volume específico e temperatura, o 
estado termodinâmico do refrigerante já está definido. 

Na sequência, com a nova condição de pressão conhecida, pode-
se calcular a diferença de pressão entre o cilindro e as câmaras de 
sucção e de descarga. Verifica-se se a diferença de pressão é suficiente 
para abrir uma das válvulas e, caso afirmativo, a equação da dinâmica é 
resolvida e uma nova posição de abertura da válvula é encontrada. Com 
a abertura da válvula, pode então se determinar a vazão correspondente  
e o balanço de massa para o fluido no cilindro. 

As informações das variáveis de interesse são então armazenadas 
para a nova posição angular θ. Ao final de uma revolução do eixo de 
manivela, inicia-se a simulação de um novo ciclo até se alcançar o 
número limite de N ciclos. No último ciclo, efetua-se a integração das 
variáveis de interesse como, por exemplo, o trabalho realizado e a vazão 
através das válvulas. Além disto, são também armazenadas em arquivos 
as variáveis de processo (temperatura, pressão, deslocamento das 
válvulas, calor transferido, etc). 

Após a convergência do procedimento de solução do ciclo de 
compressão, as equações do modelo térmico são resolvidas através do 
método de Newton-Raphson, com o objetivo de calcular o novo perfil 
de temperaturas do compressor. Se a variação observada nos valores das 
temperaturas for maior que a tolerância definida (0,2% do valor da 
variável), simula-se novamente os N ciclos de compressão até que a 
convergência térmica seja atingida. 

Conforme comentado anteriormente, a formulação integral 
considera o ciclo de compressão de forma transiente, porém, sem 
variações espaciais das propriedades. Para a solução transiente do ciclo 
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 de compressão, modelado por equações diferenciais ordinárias, o código 
RECIP utiliza o método de Euler explícito no tempo. 

Após a convergência das equações do balanço térmico, são 
calculadas e arquivadas as variáveis relativas ao desempenho do 
compressor, tais como o COP, a capacidade de refrigeração, eficiência 
volumétrica e isentrópica e perdas termodinâmicas, concluindo-se a 
simulação. O fluxograma do programa de simulação é apresentado nas 
Figuras 4.14 e 4.15. 

Na análise teórica apresentada na seção 3.3, o superaquecimento 
do gás na sucção mostrou-se benéfico à eficiência do compressor 
aplicado a bombas de calor, devido ao aumento da capacidade específica 
de aquecimento. Entretanto, o tipo de fonte de calor responsável pelo 
superaquecimento pode reduzir ou eliminar esse benefício. Portanto, 
buscou-se avaliar numericamente diferentes soluções visando identificar 
o efeito das fontes de calor no interior do compressor. 

Para isso, analisaram-se os efeitos de duas configurações de 
sucção (semidireta e indireta) e dos isolamentos térmicos da carcaça e 
da descarga. Além de considerar essas configurações separadamente, as 
diferentes combinações delas foram incluídas na análise e assim 
identificadas: i) sucção indireta (SI); ii) sucção semidireta (SSD); iii) 
sucção semidireta e carcaça isolada (CI); iv) sucção semidireta e 
descarga isolada (DI); v) sucção semidireta, carcaça e descarga isolada; 
sucção indireta e carcaça isolada; vi) sucção semidireta, carcaça e 
descarga isolada. 
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Figura 4.14 Primeira parte do fluxo de informações do modelo integral. Fonte: 
Adaptado de Kremer, (2006). 
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Figura 4.15 Segunda parte do fluxo de informações do modelo integral. Fonte: 
Adaptado de Kremer, (2006). 
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Em cada um dos casos supracitados, foi preciso ajustar os valores 
dos respectivos coeficientes globais de transferência de calor. Por 
exemplo, para a sucção indireta, utilizou-se a condutância térmica do 
filtro de sucção (UAsc) igual a 100 (W/K). No caso da descarga, o 
isolamento da câmara (UAdc), do volume no bloco (UAvb) e do tubo de 
descarga (UAld), foram definidos como ideais aplicando uma 
condutância térmica igual a 0,1 (W/K), um valor também usado no caso 
do isolamento da carcaça (UAee). Os valores supracitados foram 
escolhidos sem se preocupar com a viabilidade de reproduzi-los no 
experimento, visto que o objetivo principal destas simulações é verificar 
o potencial de ganho de eficiência de aquecimento. 

Todas as simulações foram conduzidas através do mesmo 
procedimento. Primeiramente, se altera as condutâncias térmicas do 
caso a ser simulado. Em seguida, ativa-se o módulo de simulação 
térmica para obtenção do novo perfil térmico e inicia-se a simulação. 
Por fim, o perfil térmico é atualizado e o cálculo dos parâmetros de 
eficiência do compressor é efetuado. Este procedimento é repetido para 
cada configuração. 

Uma etapa fundamental na simulação numérica, como 
mencionado anteriormente, consiste na calibração do modelo através de 
dados experimentais de perfil térmico e parâmetros de desempenho 
globais. As condições de sistema adotadas na simulação correspondem a 
temperaturas de evaporação e de condensação iguais a 7,2ºC e 54,4ºC, 
respectivamente (ASHRAE Standard 23-78).  

O modelo numérico foi calibrado para a configuração de sucção 
semidireta, na qual as temperaturas experimentais foram aplicadas como 
condições de contorno para as equações (4.21) a (4.32) do modelo 
térmico. Assim, obtiveram-se os coeficientes globais de transferência de 
calor (UA) que permitem prever o comportamento do compressor em 
condições diversas de aplicação. 

Na tabela 4.1, são mostrados os parâmetros de eficiência para o 
caso de calibração simulado e experimental.   
 
Tabela 4.1 Parâmetros globais de desempenho a para o caso de calibração. 

 
 
Os ganhos de eficiência são medidos a partir dos coeficientes de 

COPH COPpV COPef

Experimental 1607.85 534.40 421.68 315.15 3.009 3.813 5.102

Numérico 1740.37 535.95 413.81 305.02 3.247 4.206 5.706

Erro [%] 8.2% 0.3% ‐1.9% ‐3.2% 7.9% 10.3% 11.8%

ሶܳ ஼ [W] ሶܹ ா [W] ሶܹ ூே஽ [W] ሶܹ ாி [W]



 
102 

 performance de aquecimento (COPH), termodinâmico (COPpV) e efetivo 
(COPef).  

A potência efetiva, ሶܹ ாி, pode ser avaliada da seguinte forma: 
 

ሶܹ ாி ൌ ሶܹ ூே஽ െ ሶܹ ௌ௎஼ െ ሶܹ ஽ாௌ஼      (4.33) 
 

onde ሶܹ ூே஽ é a potência indicada, enquanto que ሶܹ ௌ௎஼  e ሶܹ ஽ாௌ஼  são as 
potências consumidas nos processos de sucção e de descarga. O valor de 
COPEF corresponde a razão entre ሶܳ ஼  e ሶܹ ாி, sendo um parâmetro 
importante para a avaliação dos ganhos de eficiência sem considerar as 
perdas em válvulas e filtros. 

Conforme mostra a tabela 4.1, a maior discrepância refere-se à 
estimativa da capacidade de aquecimento, sendo consequentemente 
refletida no COPH, COPpV e no COPef. No modelo numérico o refluxo 
na sucção e na descarga não foram considerados devido as imprecisões 
do presente modelo de refluxo. Por esta razão, era esperado que tal 
discrepância entre os valores numéricos e experimentais ocorressem 
principalmente no ሶܳ ஼. Porém, mesmo nesse caso, a metodologia é 
considerada adequada para a simulação de configurações diferentes do 
caso adotado em sua calibração, visto que o objetivo principal é avaliar 
as tendências de ganhos entre os casos simulados. 
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5 BANCADA E PROCEDIMENTO EXPERIMENTAL 

5.1 INTRODUÇÃO 

No presente trabalho, a investigação experimental é importante 
na avaliação da influência do superaquecimento na eficiência de bombas 
de calor. Neste sentido, avaliaram-se o desempenho de oito possíveis 
configurações de compressor a fim de determinar as variações de 
eficiência provenientes do superaquecimento. Na Seção 5.2, descreve-se 
a bancada experimental desenvolvida para este fim. A Seção 5.3  
apresenta detalhes da instrumentação do compressor e as configurações 
testadas. O procedimento experimental é detalhado na seção 5.4. Os 
resultados dos ensaios experimentais no protótipo e a comparação com 
os resultados do modelo descrito no capítulo 4 são apresentados no 
Capítulo 6. 

5.2 BANCADA CALORIMÉTRICA 

A avaliação experimental das diversas configurações do 
compressor foi realizada em uma bancada calorimétrica. O calorímetro 
tem a função de determinar a potência consumida e a capacidade de 
refrigeração ou de aquecimento de um compressor em determinadas 
condições de temperatura de evaporação e condensação. De posse 
dessas medições, pode-se então determinar o coeficiente de performance 
do compressor. 

Nesse trabalho, adotou-se uma bancada operando segundo um 
ciclo quente. Tal ciclo recebe esta denominação porque o fluido se 
mantém na fase de vapor superaquecido ao longo de todo o circuito da 
bancada. O ciclo quente pode ser obtido através de uma compressão, 
uma expansão isentálpica e, em seguida, um sub-resfriamento, voltando 
ao ponto de sucção do compressor. A principal vantagem desse sistema 
é que ele possibilita uma análise focada no compressor como se 
estivesse inserido em um sistema de refrigeração ou aquecimento, sem 
haver a necessidade de se instalarem o evaporador e o condensador.  

Para garantir a condição de sucção desejada no compressor, são 
ainda conectados à bancada um ventilador e uma resistência. Caso a 
temperatura do vapor não seja elevada o suficiente, liga-se uma 
resistência elétrica para trazê-lo até a condição desejada na sucção. 
Porém, se a temperatura for demasiadamente elevada, adota-se um 
ventilador para insuflar ar sobre o compressor para reduzi-la. 

O diagrama pressão-entalpia (p-h) apresentado na Figura 5.1 
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 mostra o ciclo de aquecimento, representado em azul, e o ciclo quente 
da bancada, indicado em vermelho. A compressão está marcada em 
verde e é a mesma nos dois ciclos. Conforme mencionado, não há a 
necessidade da presença de evaporador ou condensador na bancada de 
ciclo quente. 

 
 
A determinação da capacidade de aquecimento é realizada através 

da medição da vazão de massa do fluido e das condições definidas para 
o condensador, de acordo a equação abaixo: 

 
ܳ஼ ൌ ሶ݉ ∆݄஼ሶ  

 
Figura 5.1 Diagrama p-h comparando um ciclo de refrigeração (azul) com um 
ciclo quente (vermelho). Fonte: Reproduzido de Dutra, (2009). 

 
A bancada experimental, mostrada na Figura 5.2, permite um 

controle preciso das pressões de sucção e de descarga do compressor, 
que é realizada manualmente pelo operador através do ajuste das 
válvulas reguladoras de pressão. As temperaturas de sucção e do 
ambiente externo ao compressor também são controladas através de um 
trocador contra-corrente e do ventilador, respectivamente. Com isto, a 
performance energética do compressor pode ser calculada a partir dos 
dados do consumo de energia e da vazão de massa na condição de 
operação fixada.  

A Figura 5.3 apresenta o circuito mecânico da bancada que 
indica, detalhadamente, os diversos componentes e suas posições. As 
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medições de temperatura do fluido no interior da tubulação são obtidas 
pelo uso de termorresistores, os quais são sensores que registram a 
temperatura em função da variação da resistência ôhmica. O elemento 
sensor consiste em uma resistência na forma de um fio de platina de alta 
pureza, de níquel ou de cobre (menos usado) encapsulado num bulbo de 
cerâmica ou vidro. Entre esses materiais, o mais utilizado é a platina, 
pois apresenta uma alta resistividade permitindo assim uma maior 
sensibilidade. 

 

 
(a)  

 
(b) 

Figura 5.2 Vistas da Bancada Experimental montada e em funcionamento. Vista 
frontal, mostrando as válvulas de comando, e (b) a vista da câmara de teste. 
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O termistor usado é do tipo PT-100, que possui uma resistência 
de 100 ohms quando a temperatura for de 0°C e de 138,4 ohms em 
100°C entre os fios, fornecendo precisão nas leituras de ±0,5°C. A saída 
do termorresistor é conectada a um condicionador de sinal que é 
alimentado com uma tensão de 24VCC e que possui um sinal analógico 
de saída de 4 a 20 mA. 

As pressões da linha de sucção e da linha de descarga são 
mensuradas por transdutores de pressão absolutos da marca WIKA®. 
Na sucção, o modelo utilizado (P-10-A-B**-GD-ZPR6ZZ-ZZZ) foi 
calibrado para operar de 0 a 20 bar, considerando um erro de 0,06%. Na 
descarga o modelo utilizado (P-10-A-B**-GD-ZPC6ZZ-ZZZ) foi 
calibrado para operar de 4 a 40 bar, considerando um erro de 0,3%. 

Para mensurar a vazão de massa empregou-se um medidor do 
tipo coriolis da Micromotion, modelo ELITE CMF010, cuja faixa de 
operação é de 0,002kg/h a 108kg/h.  

A potência elétrica do compressor é medida através de um 
transdutor de potência elétrica da marca YOKOGAWA (modelo 
WT210), conectado ao circuito de acionamento do compressor 
juntamente com transformadores de tensão e corrente. Desta maneira, é 
possível medir o consumo do compressor na condição de operação 
testada. O transdutor foi calibrado para operar na faixa de 80 a 840W, 
considerando uma tensão de 220V e frequência de 60Hz. 

Um sistema de aquisição de dados foi adotado para a leitura e 
tratamento dos sinais dos diversos transdutores. O sistema é composto 
de um software e módulos de comunicação e conversão. Os sinais 
analógicos gerados pela instrumentação descrita são lidos via 
microcomputador através de módulos de aquisição de dados conectado 
entre si segundo o protocolo RS-485, transferindo em tempo real ao 
computador, via porta serial RS-232. O módulo ADAM-4520 foi 
utilizado para a coleta de sinais analógicos em mV, V ou mA e saída em 
protocolo RS-485. Os dados recebidos pela porta serial do computador 
são interpretados por um software do mesmo fabricante dos módulos e 
armazenados. 

As aquisições dos sinais de pressão no cilindro, das pulsações de 
pressão na sucção e na descarga, e dos movimentos de válvulas são 
realizadas utilizando-se de placas de aquisição do fabricante National 
Instruments®, modelo NI-PCI-MIO-16E1. Essa placa de aquisição é 
conectada a uma caixa de comunicação do mesmo fabricante, modelo 
BNC-2120. Procedendo desta forma, pode-se facilmente conectar sinais 
adicionais (analógicos, alguns sinais digitais e duas conexões definidas 
pelo usuário) ao sistema de aquisição, garantindo a integridade das 
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 medições realizadas em um ambiente de difícil acesso. 

5.3 INSTRUMENTAÇÃO DO COMPRESSOR 

Além da preparação da bancada experimental, a realização dos 
experimentos dependem de duas fases bem distintas que influenciam 
nos resultados obtidos. Essas fases são: instrumentação do compressor e 
o procedimento de medição. 

Um compressor alternativo de volume deslocado de 10.6cc, 
operando na frequência de 60Hz e com R134a foi escolhido para as 
análises. Este compressor emprega um sistema de sucção indireta, 
projetado pelo desalinhamento do tubo passador de sucção com a 
entrada do filtro de sucção. Devido a esta configuração, o gás 
refrigerante é forçado a fluir através do ambiente da carcaça do 
compressor, onde estão o motor, o sistema de descarga e os mancais, 
antes de entrar no filtro de sucção. 

A análise termodinâmica do compressor em estudo exige que a 
instrumentação seja realizada com grande cuidado, a fim de garantir que 
todos os parâmetros sejam medidos corretamente. Tal tarefa torna-se um 
desafio devido ao caráter intrusivo da instrumentação, o que exige 
cuidados no posicionamento e na fixação de transdutores e sensores para 
reduzir a influência sobre as medições. Os parâmetros medidos nos 
testes foram: 

 

a) Perfil térmico, representado por temperaturas em diversos 
pontos do compressor; 

b) Pressão do fluido na câmara de compressão; 
c) Pressões do fluido nas câmaras de sucção e descarga; 
d) Movimento das válvulas de sucção e descarga; 
 

A medição das temperaturas que descrevem o perfil térmico do 
compressor alternativo é de fundamental importância, pois permitem 
identificar as fontes e sumidouros de calor. Tais dados permitem, por 
exemplo, a alteração do compressor a fim de melhorar suas 
características de desempenho térmico. 

Neste estudo foram adotados doze pontos para medições de 
temperatura: linha de sucção (1), entrada do filtro de sucção (2), entrada 
do cilindro (3), cilindro (4), tampa do cilindro (5), linha de descarga (6), 
ambiente direito interno da carcaça (7), ambiente esquerdo interno da 
carcaça (8), óleo (9), mancal (10), bobina (11) e carcaça (12). A Figura 
5.4 apresenta as posições de cada um desses termopares, identificados 
por seus respectivos números. 
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Figura 5.4 Representa a posição de cada ponto de medição de temperatura 

 
A pressão na câmara de compressão é medida por um transdutor 

de pressão relativo da marca KISTLER®, com faixa de medição de 0 a 
20 bar, cujo funcionamento baseia-se no efeito piezoelétrico. Esse 
transdutor é inserido em um orifício lateral ao cilindro que se comunica 
com a câmara de compressão através de um canal de diâmetro reduzido. 
Na Figura 5.5 é apresentado um esquema ilustrativo da disposição desse 
transdutor de pressão em relação à câmara de compressão. 

 

Figura 5.5 Esquema ilustrativo da disposição do transdutor de pressão relativo. 
Fonte: Pereira, (2006). 
 

Esse mesmo tipo de transdutor de pressão é utilizado nas 
medições das pressões nas câmaras de sucção e descarga. Nesse caso, 
sua inserção é relativamente menos complexa, pois o transdutor pode ser 
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 conectado diretamente à câmara sem a necessidade de um canal 
intermediário. Porém, qualquer que seja a posição de medição, é de 
extrema importância garantir a fixação correta do transdutor, a fim de 
evitar vazamentos que comprometam as medições e alterem o 
desempenho do compressor. 

Na Figura 5.6 é possível notar a disposição dos transdutores de 
pressão relativos, indicados pelos quadrados azuis, na tampa do cilindro 
e na entrada para o cilindro. Os círculos vermelhos indicam as posições 
de medição das temperaturas do cilindro, da tampa do cilindro, do 
ambiente direito e do ambiente esquerdo. 

 

 
Figura 5.6 Exemplo de um compressor instrumentado. 

5.4 PROCEDIMENTO DE TESTE 

Após a preparação da bancada, a seguinte sequência de passos é 
adotada para a realização das medições: 

1) O compressor é conectado à bancada, através dos passadores 
de sucção e de descarga; 

2) Em seguida, com o sistema estanque, é feito vácuo, até uma 
pressão de 100mtorr, para retirada de todo ar, umidade e/ou 
contaminantes do interior da tubulação da bancada. Atendida 
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esta condição, o compressor recebe então uma quantidade de 
fluido de trabalho; 

3) O compressor é ligado e a condição ajustada até a 
estabilização. O critério de estabilização definido foi de ±2ºC 
para variações na temperatura, ±2% para a pressão, ±2% para 
a vazão de massa e ±2% para o consumo de energia; 

4) Medições das variáveis independentes e dependentes são 
realizadas durante 45minutos, após a estabilização da 
condição de teste. O sistema de aquisição efetua uma leitura 
dos valores instantâneos de todas as variáveis disponibilizados 
pelo módulo conversor RS485/232 a cada 10 segundos. Ao 
final do teste, os valores médios de cada variável são 
disponibilizados em um arquivo de texto. Durante os 45min 
de teste são efetuados cerca de 270 varreduras dos valores 
instantâneos; 

5) Repetem-se os passos de 1 a 4; 
6) Calcula-se a capacidade de refrigeração/aquecimento e os 

parâmetros de desempenho global, assim como o coeficiente 
de performance e as eficiências isentrópica e volumétrica; 

 

O procedimento acima foi seguido na realização de sete testes 
para avaliar configurações do compressor que maximizassem a 
capacidade e, consequentemente, o coeficiente de performance de 
aquecimento. Basicamente, as configurações testadas são alternativas de 
soluções de gerenciamento térmico que podem ser consideradas na etapa 
de projeto ou na integração com o sistema de aplicação. Tais 
configurações são: 

 

1) Sucção indireta (SIn); 
2) Sucção semidireta (SSD); 
3) Sucção semidireta e carcaça isolada (SSD+CI); 
4) Sucção indireta e carcaça isolada (SIn+CI); 
5) Sucção indireta, carcaça isolada e descarga isolada 

(SIn+CI+DI); 
6) Sucção semidireta, carcaça isolada e descarga isolada 

(SSD+CI+DI); 
7) Sucção semidireta e Descarga isolada (SSD+DI).  
 

Com o intuito de verificar a incerteza das medições, foram 
realizadas três sequências de testes, onde se utilizou o mesmo 
compressor instrumentado e a mesma bancada de testes.  
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 Na montagem do sistema de descarga isolada é realizada com a 
retirada do compressor da bancada calorimétrica, a abertura da carcaça 
flangeada e, por fim, a substituição do tubo de descarga. Portanto, a fim 
de padronizar o procedimento de teste entre todas as configurações e 
reduzir os erros de medições, optou-se por executar sempre a retirada do 
compressor da bancada e a abertura da carcaça flangeada para revisão da 
instrumentação.  

Desta forma, determinam-se as incertezas de medição, admitindo 
um intervalo de confiança de 95%, para a capacidade e eficiência de 
aquecimento. E, por sua vez, podem-se definir os intervalos dos ganhos 
que serão apresentados no próximo capítulo deste trabalho. 

A configuração de sucção semidireta corresponde à condição de 
projeto do compressor utilizado para os testes experimentais neste 
trabalho. Como já mencionado no Capítulo 2, trata-se de uma 
configuração útil para contornar o problema de retorno de líquido, mas 
com impactos negativos sobre a eficiência do compressor. Entretanto, a 
sucção indireta foi adotada como configuração comparativa frente aos 
demais casos, justamente por se esperar que esta apresente a menor 
eficiência. 

O isolamento térmico do compressor, referenciado com a carcaça 
isolada, foi feito com o revestimento da superfície externa da carcaça 
com uma manta de neoprene, conforme mostra a Figura 5.7. 

 

Figura 5.7 Compressor instrumentado e totalmente isolado. 
 



 
113 

 

A configuração de descarga isolada foi idealizada partindo do 
princípio de redução da área de troca térmica. Nesse caso, o tubo de 
descarga, responsável por transportar o gás da câmara de descarga até o 
passador de descarga, corresponde a maior área de transferência de calor 
da descarga e possui maior facilidade de ser removido e alterado. Por 
esse motivo, foi confeccionado um tubo de descarga mais curto, 
interligando o gás proveniente da tampa do cilindro diretamente ao 
passador de descarga. A Figura 5.8(a) mostra a composição original do 
sistema de descarga e a Figura 5.8(b) mostra a redução expressiva da 
área de troca térmica devido à redução do comprimento do tubo de 
descarga. 

 

 
(a) 

 

 
(b) 

Figura 5.8 Compressor instrumentado com o (a) tubo de descarga original e (b) 
com o tubo de descarga isolado. 
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6 RESULTADOS E DISCUSSÕES 

6.1 INTRODUÇÃO 

Neste capítulo são apresentadas as discussões sobre os principais 
resultados do trabalho. Inicialmente, na Seção 6.2, realiza-se uma 
análise teórica detalhada do efeito da temperatura inicial de compressão 
sobre os diversos parâmetros de eficiência do compressor aplicado a 
bombas de calor. Este estudo permitiu, por exemplo, identificar 
situações em que o superaquecimento pode ser benéfico. Na Seção 6.3 
são discutidos os resultados experimentais das soluções de 
superaquecimento, considerando as configurações de maior e menor 
ganho. Finalmente, a seção 6.3 mostra uma análise comparativa entre os 
resultados numéricos e experimentais, evidenciando a influência do 
superaquecimento sobre vários parâmetros que regem a performance do 
compressor. 

6.2 ANÁLISE TEÓRICA DO EFEITO DO SUPERAQUECIMENTO 

Conforme discutido no Capítulo 3, do ponto de vista de 
aquecimento e do desempenho de compressores, observa-se que o 
superaquecimento da sucção torna-se mais atrativo, contanto que não 
seja proveniente do calor liberado pelo sistema de descarga. Para 
quantificar a vantagem do superaquecimento ao compressor aplicado a 
uma bomba de calor é necessário conhecer os parâmetros que 
influenciam o seu perfil térmico e o seu desempenho. Portanto, torna-se 
necessária uma análise numérica de diferentes configurações que 
possibilite quantificar o ganho de eficiência de aquecimento. 

Para efetuar esta análise foram utilizados o código RECIP e 
modelo térmico que o complementa, descritos em detalhes no capítulo 
4. Com estes modelos, avaliou-se o perfil térmico do compressor em 
cada configuração proposta e o impacto do mesmo sobre os parâmetros 
de performance do compressor. O estudo apresentado nesta seção visa 
determinar o máximo ganho oferecido pelo superaquecimento em 
bombas de calor, comparando também os efeitos distintos sobre os 
coeficientes de performance (COP) de refrigeração e aquecimento.  

6.2.1 Resultados Globais de Desempenho 

Na análise preliminar, apresentada no capítulo 3, ficou clara a 
diferença da tratativa do superaquecimento quando o compressor é 
projetado para aplicações de bomba de calor. Porém, naquela análise 
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 não foi considerada a ineficiência termodinâmica do compressor, a qual 
é incluída na análise realizada nesta seção. 

A configuração do compressor com sucção indireta foi adotado 
como referência, correspondendo ao caso em que o passador de sucção 
está afastado da entrada do filtro de sucção. Sendo assim, foram 
avaliados os impactos da sucção semidireta e das demais combinações 
com o isolamento da carcaça e da descarga do compressor. 

A Figura 6.1 apresenta os resultados de capacidade de 
aquecimento para cada configuração simulada, juntamente com o ganho 
coeficiente de performance de aquecimento, COPH, em relação ao caso 
referência (sucção indireta). 

Nota-se claramente o grande potencial de aumento do coeficiente 
de performance de aquecimento (COPH) a partir de soluções internas e 
externas ao compressor. Por exemplo, os resultados numéricos mostram 
ganhos da ordem de 9% de eficiência de aquecimento, o que é suficiente 
para justificar maiores estudos sobre superaquecimento em 
compressores aplicados a bombas de calor. 

A sucção indireta é uma configuração que permite que o fluido 
escoe internamente na carcaça e entre em contanto com todos os 
componentes de temperatura elevada, aumentando a temperatura do 
fluido no início da compressão (Tsuc), ou seja, aumentando o 
superaquecimento. Ao adotar uma sucção semidireta, o 
superaquecimento é reduzido devido ao direcionamento do escoamento 
do gás para entrada do filtro de sucção. Dessa maneira, a sucção 
semidireta possibilita uma maior capacidade de aquecimento (~1,4%) , 
devido ao aumento da vazão mássica. 

O isolamento térmico da carcaça combinado com o uso da sucção 
semidireta também aumenta a capacidade de aquecimento (~5,5%), mas 
principalmente pelo aumento expressivo da capacidade específica de 
aquecimento (∆hH). Em outras palavras, a vazão mássica é reduzida 
devido ao aumento do superaquecimento, porém o ganho na diferença 
de entalpia entre o passador de descarga e a saída do condensador é 
predominante. Esse ganho de capacidade é refletido diretamente no 
coeficiente de performance de aquecimento (COPH). 
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 A adoção da sucção semidireta (SSD) com a linha de descarga 
isolada (DI) mostrou ser uma excelente configuração do ponto de vista 
de aumento da capacidade de aquecimento. O isolamento da descarga é 
responsável pela diminuição das temperaturas internas do compressor e, 
consequentemente, pelo aumento expressivo (7,6%) da vazão mássica 
do compressor. Na Tabela 6.1 são mostrados os resultados da 
capacidade de aquecimento específico e vazão mássica para cada 
configuração simulada. 

 
Tabela 6.1 Capacidade específica de aquecimento e vazão mássica. 

 
 
Diante desses resultados iniciais de capacidade e eficiência de 

aquecimento, decidiu-se simular uma configuração contendo sucção 
semidireta com carcaça e descarga isoladas (SSD+CI+DI). Com esta 
configuração, obtiveram-se também ganhos expressivos de capacidade 
(9,8%) e de eficiência (8,9%) de aquecimento.  

No interior do compressor existem três fontes de calor: sistem de 
descarga, mancais e motor elétrico. Ao isolar a carcaça, evita-se que o 
calor no interior do compressor seja perdido para o meio externo. Uma 
vez que o calor no sistema de descarga é útil em aplicações de bombas 
de calor, o superaquecimento do gás na sução deveria ser promovido 
apenas pelo calor proveniente dos mancais e do motor elétrico. 

Os resultados da simulação do compressor com sucção indireta e 
carcaça isolada (SIn+CI) indicaram ganhos de capacidade de 
aquecimento de 1,5%, e de eficiência em torno de 2,5%. O aumento 
desses ganhos foi limitado pelo impacto negativo do superaquecimento 
na eficiência volumétrica, conforme mostra a Figura 6.2. 
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 Por fim, a combinação da carcaça isolada, descarga isolada e 
sucção indireta (CI+DI+SIn) apresentou ganhos da mesma ordem 
daqueles obtidos utilizando a sucção semidireta. Mesmo com um nível 
de superaquecimento relativamente alto, a capacidade de aquecimento 
apresentou aumento de 10%, resultado numa eficiência 9% maior que a 
obtida com a configuração referência (sucção indireta). 

6.2.2 Gerenciamento Térmico  

Nas análises anteriores notou-se que a intensidade dos ganhos de 
capacidade e eficiência de aquecimento são consequências diretas das 
inter-relações das fontes e dos sumidouros de calor no interior do 
compressor. Em outras palavras, o gerenciamento da transferência de 
calor entre os componentes do compressor é uma maneira eficaz de 
maximizar os ganhos de aquecimento, evitando que o calor útil 
(descarga) seja perdido. Portanto, torna-se imprescindível quantificar 
estas quantidades de calor, na tentativa de entender sua relação com os 
ganhos obtidos. O primeiro passo é analisar o comportamento do perfil 
térmico de cada configuração, como mostrado na Tabela 6.2. 

 
Tabela 6.2 Perfis Térmicos de cada configuração 

 
  



 
121 

 

A sucção semidireta (SSD), comparada à sucção indireta (SIn), 
resulta em um perfil térmico de temperaturas menores na maioria dos 
pontos simulados. Isto porque reduz os coeficientes de transferência 
convectiva de calor e, consequentemente, o coeficiente global de 
transferência de calor do ambiente interno do compressor (UAi). Por 
esse motivo, ocorre redução do superaquecimento e, por sua vez, a 
temperatura de início de compressão (Tsc) atinge valores menores. 
Como consequência, a capacidade de aquecimento aumenta e a 
eficiência de aquecimento do compressor responde na mesma 
proporção. 

O isolamento da carcaça implica em temperaturas internas 
maiores devido à restrição da transferência de todo calor proveniente do 
interior do compressor para o meio externo. Por esta razão a temperatura 
do ambiente interno se eleva reduzindo o potencial de troca térmica com 
o sistema de descarga. Assim, maior será a temperatura do passador de 
descarga e, consequentemente, maior a capacidade de aquecimento. 

Como já mencionado o sistema de descarga transporta calor útil 
em um sistema de aquecimento e, por este motivo, deve-se minimizar a 
transferência de calor do mesmo para o ambiente interno do compressor. 
O isolamento da descarga gera temperaturas menores nos diversos 
componentes do compressor quando comparado com as configurações 
anteriores, sendo benéfico tanto para o superaquecimento do gás quanto 
para a capacidade específica de aquecimento.  

Em termos de calor trocado, os efeitos provocados pelo 
isolamento do sistema de descarga ficam claros. Na Figura 6.3, nota-se 
que a descarga deixa de ser a principal fonte de calor para o caso de 
sucção semidireta e descarga e carcaça isolada (SSD+CI+DI) e o motor 
elétrico passa a ser o maior responsável pelo aquecimento do ambiente 
interno do compressor e pelo aquecimento da sucção. 

No caso com sucção indireta, carcaça e descarga isolada 
(SIn+CI+DI), o calor absorvido pela sucção é expressivamente maior do 
que o perdido pela descarga. Tal fato indica que a energia térmica 
necessária para aquecer a sucção é proveniente dos mancais e do motor 
elétrico, visto que a descarga não perde calor suficiente para o ambiente 
interno do compressor. Por essa razão, tal configuração proporcionou os 
maiores ganhos de capacidade e, consequentemente, do coeficiente de 
performance de aquecimento dentre todos os demais casos. 
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Da mesma forma, o compressor com sucção semidireta e carcaça 
e descarga isoladaa (SSD+CI+DI) apresenta uma relação vantajosa entre 
a quantidade de calor absorvido pela sucção e por aquela perdida pela 
descarga. Porém, nesse caso, o calor perdido através da carcaça é maior 
que na configuração anterior (SIn+CI+DI). 

No Capítulo 3, a equação (3.5) foi apresentada a fim de relacionar 
os coeficientes de performance de aquecimento e de refrigeração aliado 
a uma constante de valor unitário (C). Esse valor é válido apenas para 
um ciclo de aquecimento cuja compressão é isentrópica. Aplicando a 
primeira lei da termodinâmica a um ciclo de aquecimento por 
compressão de vapor e considerando a parcela de calor que o 
compressor perde para o ambiente externo, tem-se: 

 

ாܹ ൅ ܳா ൌ ܳ஼ ൅ ܳ௖௔௥௖௔ç௔     (6.1) 
 
Considerando a equação (6.1) e (3.3) e rearranjando-se os termos, 

obtém-se: 
 

ܱܥ ுܲ ൌ ܱܥ ோܲ ൅  (6.2)       ܥ
 

onde, 
 

ܥ ൌ ቀ1 െ
ொ೎ೌೝ೎ೌçೌ

ௐಶ
ቁ       (6.3). 

 
A equação (6.3) corresponde a uma forma aproximada de se 

avaliar as perdas termodinâmicas em processos de compressão não 
isentrópicos. Além disso, esta equação mostra claramente que o 
coeficiente de performance do compressor aplicado a bombas de calor 
está diretamente vinculado à quantidade de energia térmica que deixa de 
ser trocada no condensador e passa a ser perdida para o meio externo 
através da carcaça do compressor. Por esse motivo, o valor constante na 
equação (3.5) não é unitário em situações reais. 

A Tabela 6.3 mostra os resultados obtidos para o parâmetro de 
condição adiabática (“C”), indicando que os casos, onde o isolamento 
térmico da carcaça é empregado, correspondem aos valores de “C” mais 
próximo da unidade. 
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Tabela 6.3 Comportamento do parâmetro “C” para cada configuração 

 
 

Para os demais casos, verificou-se que a relação entre o calor 
absorvido pela sucção (QSUC) e o calor perdido pela descarga (QDESC) é 
um indicativo físico de que os ganhos térmicos na capacidade de 
aquecimento específica tendem a aumentar à medida que os valores 
desta relação aumentam. 

Analisando separadamente os efeitos apresentados pelo 
isolamento da carcaça e da descarga, notou-se que seus efeitos positivos 
são aditivos. Dessa forma, fazendo-se uso de ambos, pode-se aproveitar 
a maior parte dos calores gerados pelos mancais e pelo motor elétrico e 
atingir valores do parâmetro “C” mais próximos da unidade. 

Como mencionado anteriormente, tomando a configuração de 
sucção indireta como referência, verifica-se que a capacidade de 
aquecimento apresenta ganhos de até 10%, refletindo em aumentos no 
coeficiente de performance de aquecimento de até 9%. Assim, fica 
evidente o potencial de ganho de eficiência de aquecimento com o 
gerenciamento térmico adequado do compressor. 

6.2.3 Análise do Superaquecimento 

Em uma análise típica de refrigeração, a capacidade de 
refrigeração depende apenas da vazão mássica cujos valores aumentam 
à medida que a temperatura de início de compressão diminui. 
Entretanto, em uma análise relacionada a sistemas de bomba de calor, a  
capacidade de aquecimento depende também da temperatura de 
descarga do compressor. Portanto, como a Figura 6.4 retrata, os maiores 
níveis de capacidade de aquecimento são observados nas configurações 
com sucção semidireta com carcaça e/ou descarga isolada. 
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 Como pode ser visto na Tabela 6.4, os resultados das simulações 
numéricas indicam que o COP para o aquecimento é maior no último 
caso (Sucção indireta, carcaça isolada e descarga isolada). Por outro 
lado, o COP de refrigeração é maior no caso com sucção semi-direta e 
descarga isolada.  

Geralmente, a escolha dos compressores para aplicação em 
bombas de calor é feita com base no COPR, medido experimentalmente 
e usado na equação (3.5) para obtenção do COPH. Aplicando esta 
abordagem, no caso de sucção semidireta e descarga isolada, o valor do 
de 3,596 resulta para o COPH (Tabela 6.3). No entanto, comparando-se 
o COPH obtido da simulação do compressor, nota-se que o valor, 
estimado pela abordagem rotineira, descrita acima, é 4,1% maior. Esses 
resultados mostram a importância da escolha de um compressor para 
bomba de calor atentando para o COP de aquecimento (COPH). Caso 
contrário, é possível que a escolha não seja a melhor para a aplicação. 

 
Tabela 6.4 Parâmetros de Performance - Numéricos 

 
 

A Figura 6.5 permite a análise do efeito do superaquecimento 
através das perdas por superaquecimento em aplicações de refrigeração 
e de aquecimento, considerando todas as configurações simuladas. Na 
refrigeração, a perda por superaquecimento é menor para sucção 
semidireta e descarga isolada, o que indica que esta é a melhor solução 
em termos de superaquecimento. De fato, o resultado de COPR 
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corrobora esta conclusão. Por outro lado, para aquecimento, a perda por 
superaquecimento indica que a última configuração (SIn+CI+DI) é a 
melhor, corroborando também os resultados de COPH.  
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 Uma explicação da razão pela qual a configuração (SIn+CI+DI) é 
a melhor para aquecimento é que as perdas de calor do motor e mancais 
não são totalmente inúteis. Assim uma parte desta energia pode ser 
utilizada para aumentar a capacidade de aquecimento através do 
superaquecimento da sucção. Este é motivo da perda por 
superaquecimento ser sempre menor em aplicações de bomba de calor, 
como mostram os resultados numéricos. 

6.3 RESULTADOS EXPERIMENTAIS 

As soluções propostas para maximizar a eficiência de 
aquecimento do compressor, mostraram resultados promissores através 
das simulações numéricas. Por isso, as mesmas alternativas foram 
testadas experimentalmente, usando o procedimento detalhado no 
capítulo 5. 

De acordo com as análises numéricas, grande parte do incremento 
de eficiência de aquecimento provém do gerenciamento térmico do calor 
gerado e dissipado no interior do compressor. A presente análise 
experimental tem como objetivo verificar se as tendências de ganho de 
eficiência e capacidade de aquecimento, obtidas numericamente, são 
verificadas na realidade. 

6.3.1 Análise Experimental do Superaquecimento 

Na Tabela 6.5 são apresentados dados experimentais de 
parâmetros de performance, para sistemas de aquecimento e de 
refrigeração, para as diferentes configurações do compressor. 
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Tabela 6.5 Parâmetros de performance obtidos experimentalmente 

 
 

O coeficiente de performance de aquecimento (COPH) apresentou 
variações entre ±0,2% (SIn) até ±3% (SSD+CI+DI), sendo que apenas 
para a configuração de sucção indireta e carcaça isolada esta variação é 
igual ao ganho obtido. Em alguns casos específicos (SSD+DI, 
SSD+CI+DI e Sin+CI+DI), a variação foi mais alta sugerindo que uma 
análise mais assertiva poderia ser feita com um número maior de testes. 
A figura 6.6 apresenta os resultados experimentais de capacidade de 
aquecimento e os respectivos ganhos de eficiência relacionados ao caso 
referência. 
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Na análise experimental do superaquecimento é possível notar 
que as perdas por superaquecimento na refrigeração são maiores que as 
mesmas perdas no aquecimento, o que significa que parte deste 
aquecimento é benéfico. Por tanto, no aquecimento, os casos que 
apresentaram menores perdas por superaquecimento apresentaram os 
maiores ganhos de COPH. A última configuração (SIn+CI+DI) é a 
melhor, corroborando também os resultados de COPH.  

A Figura 6.6 mostra mais claramente o comportamento das 
perdas por superaquecimento em refrigeração para cada configuração. 
Ao comparar os resultados numéricos com os experimentais, percebe-se 
que ambos apresentam tendências similares. 

 

 
Figura 6.7 Comparação numérico-experimental da perda por superaquecimento 
na refrigeração. 

 
Analisando as perdas por superaquecimento na aplicação de 

aquecimento (Figura 6.7), verifica-se que o comportamento relativo 
entre as curvas não é tão correspondente como verificado para 
refrigeração (Figura 6.6), mas as tendências são semelhantes. 

Diante do exposto, pode-se afirmar que os resultados 
experimentais concordam de maneira satisfatória com as tendências 
verificadas numericamente, demonstrando que o modelo numérico é 
adequado para avaliações de alternativas de gerenciamento térmico do 
compressor.  
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Figura 6.8 Comparação numérico-experimental da perda por superaquecimento 
no aquecimento. 

6.3.2 Comparativo Numérico e Experimental 

A comparação entre os resultados numéricos e experimentais é 
mandatória, quando o objetivo é avaliar o potencial de ganho real de 
uma dada solução. Os resultados experimentais mostraram um 
comportamento similar ao comportamento retratado pelas simulações 
numéricas em todas as configurações.  

A capacidade de aquecimento apresentou as mesmas tendências 
sinalizadas nos resultados numéricos, mostrando que o modelo utilizado 
é adequado para identificar ganhos potenciais e tendências. Na Figura 
6.8 são apresentados os resultados de capacidade de aquecimento 
obtidos numérica e experimentalmente.  

Ao se analisar os desvios entre os valores absolutos de 
capacidades, percebe-se que os valores experimentais são inferiores aos 
valores numéricos. Esta diferença é esperada, visto que o modelo 
utilizado não contempla a ocorrência de refluxos de fluido nas válvulas 
de sucção e de descarga, os quais são responsáveis por expressivas 
perdas de capacidade. Outro ponto importante é que os isolamentos 
térmicos implementados no modelo numérico foram assumidos como 
ideais, o que não ocorre de fato nos experimentos. Esta diferença 
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implica que as capacidades avaliadas pelo modelo devem realmente ser 
superiores àquelas obtidas experimentalmente, Finalmente, sabe-se que 
a instrumentação adotada nas medições é bastante intrusiva, gerando 
perdas de capacidade devido ao aumento do volume morto pela 
presença do canal do transdutor de pressão no cilindro e a vazamentos. 
Assim, espera-se também alguma diferença entre os valores de 
capacidade obtidos com o modelo numérico e das medições. 

Apesar estas diferenças, o comportamento do COPH mostrou as 
mesmas tendências obtidas numericamente, porém com ganhos 
inferiores devido às razões citadas anteriormente. Na Figura 6.9 é 
apresentada a curva que descrevem os ganhos na eficiência de 
aquecimento do compressor (COPH), considerando os valores máximos 
e mínimos do coeficiente de performance de aquecimento (COPH), para 
um intervalo de confiança de 95%. 
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A configuração de sucção indireta e carcaça isolada apresentou 
perda de COPH no limite inferior, porém tal perda pode ser considerada 
pouco expressiva devido a sua magnitude (0,1%). Nas demais 
configurações testadas pode-se afirmar que foram obtidos ganhos de 
eficiência, sendo os mais expressivos nas configurações: SSD+DI, 
SSD+CI+DI e SIn+CI+DI.  

 

 
Figura 6.10 Variação percentual do coeficiente de performance de aquecimento 
para cada configuração testada. 

 
O parâmetro C, definido na secção anterior, reflete uma relação 

entre os coeficientes de performance  de aquecimento e refrigeração. Na 
Figura 6.10, verifica-se que os maiores valores do parâmetro C foram 
obtidos a partir do isolamento da carcaça, o que é benéfico para a 
eficiência da bomba de calor. 

 

 



 
136 

 

 
Figura 6.11 Comportamento do parâmetro C, numérico e experimental 

 
Pode-se notar que os valores de “C” obtidos pelo modelo na 

configuração de sucção semidireta (SSD) apresentam boa concordância, 
pois o modelo numérico foi calibrado para esta configuração. Nos 
demais casos existem sempre uma diferença maior entre os valores do 
parâmetro “C” experimentais e numéricos. 

Sabe-se que existem três fontes de calor no interior do 
compressor, originadas pelo motor elétrico, mancais e sistema de 
descarga. Com o isolamento da descarga, o motor elétrico torna-se a 
fonte de calor mais expressiva e mais atuante no superaquecimento do 
gás na sucção. Assim, maior capacidade específica de aquecimento é 
gerada através do aproveitamento do calor liberado pelas 
irreversibilidades dos mancais e motor elétrico. 
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7.  CONCLUSÕES 

7.1 CONSIDERAÇÕES PRELIMINARES 

Como visto na revisão bibliográfica, vários fatores, incluindo 
preocupações com o meio ambiente, vem motivando o desenvolvimento 
de bombas de calor mais eficientes. Assim, o número de pesquisas 
dedicadas a esta área aumentou significativamente nas últimas décadas, 
abrangendo pesquisas sobre o sistema de aquecimento, seus 
componentes e novos fluidos de trabalho. 

Os compressores rotativos e scroll são objetos de muitos estudos 
devido à sua aplicação em bombas de calor de alta capacidade. Nas 
bombas de calor para aquecimento de água de residências, foco dessa 
dissertação, o compressor alternativo é usualmente aplicado quando 
comparado a compressores rotativos de pequeno porte. No que se refere 
a compressores alternativos, não foram encontrados trabalhos relatando 
estudos termodinâmicos e análises do fenômeno do superaquecimento. 

No setor de refrigeração e aquecimento, a definição do 
coeficiente de performance de aquecimento é realizada de forma pouco 
criteriosa. Na grande maioria das vezes, o compressor é testado em uma 
dada condição e o COP de refrigeração (COPR) é calculado. Então, 
através da equação (3.5), calcula-se o COP de aquecimento como fator 
para a escolha do compressor mais adequado para a aplicação.  

O presente trabalho apresentou um estudo teórico e experimental 
do desempenho de compressores alternativos aplicados a bombas de 
calor. A investigação experimental testou soluções de gerenciamento 
térmico, com o objetivo de compreender seus efeitos tanto para 
refrigeração como para aquecimento. O compressor testado foi montado 
em uma bancada devidamente instrumentada para a medição da pressão 
no cilindro, do perfil térmico do compressor, da vazão mássica e da 
potência consumida.  

A análise teórica desenvolvida em paralelo permitiu detalhar o 
comportamento térmico do compressor de sete diferentes configurações 
do compressor. Além do uso das simulações para prever o 
funcionamento do compressor em diversas configurações, as mesmas 
foram também essenciais para explicar os resultados e os fenômenos 
físicos observados experimentalmente. 

7.2 CONCLUSÕES 

O presente estudo mostrou que o COP de aquecimento não pode 
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 ser obtido simplesmente pela adição de um valor unitário ao COP de 
refrigeração. O uso desta prática pode implicar em valores de eficiência 
de aquecimento superestimados em até 11%. 

Uma análise teórica preliminar de possíveis soluções mostrou que 
ganhos de eficiência de aquecimento de até 9% podem ser obtidos com 
o gerenciamento adequado do compressor. O presente trabalho também 
permitiu o entendimento do comportamento das fontes e sumidouros de 
calor e sua relação com o ganho de eficiência de aquecimento. 

As perdas provenientes do fenômeno do superaquecimento foram 
investigadas e uma nova tratativa foi proposta. Com isso, verificou-se 
que as perdas de superaquecimento na refrigeração sempre serão 
maiores que aquelas para aplicações de aquecimento. O fato é que a 
perda por superaquecimento em refrigeração impacta de forma negativa 
na potência consumida e na capacidade de refrigeração, enquanto que no 
aquecimento existe também um aumento da potência consumida, mas 
com aumento da capacidade de aquecimento a mesma afeta tanto a 
potência consumida como a capacidade de aquecimento. 

Os resultados apontam um aumento máximo de 6,3% no 
coeficiente de performance de aquecimento para o caso com sucção 
indireta, carcaça e descarga isoladas. Através de uma análise estatística, 
verificou-se que existe a probabilidade de 95% de se obter ganhos entre 
1.4% e 7.5% (com relação ao caso de sucção indireta). Considerando 
esta ampla faixa de variação, uma análise mais assertiva requereria um 
maior número de testes . Porém, os resultados obtidos são suficientes 
para comprovar a existência real dos ganhos de eficiência de 
aquecimento (COPH). 

O aumento da eficiência de aquecimento foi alcançado 
principalmente pela redução das perdas de calor para o meio externo 
através do isolamento térmico da carcaça e do sistema de descarga.  

O isolamento térmico do sistema de descarga impediu que o calor 
útil superaquecesse o gás na sucção, aumentando a temperatura no 
passador de descarga e, assim, a capacidade de aquecimento específica. 
Isto demonstra que soluções de gerenciamento térmico são eficazes para 
a redução das perdas térmicas. Os resultados indicam também que o 
superaquecimento do gás na sucção devido ao calor gerado no motor 
elétrico e nos mancais atua no sentido de aumentar a eficiência do 
compressor aplicado em bombas de calor. 

Conclui-se então que a tratativa do superaquecimento para 
compressores aplicados a bombas de calor não deve ser a mesma 
utilizada em compressores para refrigeração. E, a partir deste trabalho, 
recomenda-se que o uso de novas soluções de gerenciamento térmico 
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devem ser acompanhada por revisões no projeto dos mancais e na 
especificação do óleo, bem como alterações nos sistemas de sucção e de 
descarga do compressor. 

7.3 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 

Embora muitas das questões referentes à diferença do 
comportamento do superaquecimento em aplicações de refrigeração e 
aquecimento tenham sido esclarecidas, há a necessidade de se explorar 
com maior detalhamento este aspecto como forma de se identificarem 
soluções tecnologicamente viáveis para o aumento da eficiência de 
compressão. 

Com o objetivo de dar continuidade aos estudos do 
superaquecimento em compressores aplicados a bombas de calor e de 
soluções para o gerenciamento térmico do compressor, propõem-se os 
seguintes temas para trabalhos futuros. 

 

i. Avaliar a influência de diferentes fluidos de trabalho sobre o 
efeito do superaquecimento no COP de aquecimento, visto 
que fluidos de trabalho apresentam diferentes níveis de 
sensibilidade ao superaquecimento; 

ii. Testar experimentalmente outras condições de aplicação, 
verificando o efeito de vazões mássicas maiores e menores 
(10%, 30% e 50%); 

iii. Estudar o efeito do superaquecimento em compressores de 
maior capacidade de deslocamento volumétrico; 

iv. Implementar modelos matemáticos mais precisos para a 
quantificação das parcelas de calor que contribuem para o 
superaquecimento da sucção.; 

v. Investigar novas alternativas para a disposição dos 
componentes do compressor visando maior aproveitamento do 
calor gerado no interior do mesmo. 
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