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RESUMO 

 

Os proprietários de veículos de transporte de passageiros estão buscando cada dia mais o 

conforto para seus passageiros, e o sistema de ar condicionado torna-se um dos itens mais 

importantes nos dias de calor intenso.  Porém ocorrem reclamações frequentes dos 

proprietários quanto a incapacidade de refrigeração do sistema de ar condicionado. Para se 

evitar custos desnecessários de aumento de capacidade, deve-se melhorar o desempenho do 

sistema de ar condicionado atual, sem a alteração de componentes de alto custo, como o 

compressor e evaporador. Uma das deficiências do sistema atual de ar condicionado do 

veículo estudado é a queda de pressão do fluido refrigerante R134a na tubulação. Isto ocorre 

devido a quantidade de conexões, acessórios e ainda diâmetros pequenos na tubulação. Com a 

diminuição da queda de pressão na sucção obteve-se uma melhora de 32 % em sua 

capacidade. 

 

Palavras-Chave: Eficiência ar condicionado automotivo, Escoamento bifásico, Queda de 

pressão, Trocador de calor. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

ABSTRACT 

 

The owners of passenger vehicles are seeking every day more comfort for its passengers, and 

the air conditioning system becomes one of the most important items in the days of intense 

heat. But they have been complaints from owners as refrigeration failure of the air 

conditioning system. To avoid unnecessary cost increase capacity, we should improve the 

performance of current air conditioning system, without changing the expensive components 

such as the compressor and evaporator. One of the shortcomings of the current air 

conditioning system of the studied vehicle is the pressure drop of R134a refrigerant in the 

pipeline. This is because the amount of connections, accessories and even small diameters in 

the pipeline. With decreasing pressure drop in the suction gave an improvement of 32% in 

capacity. 

 

Keywords: Efficiency automotive air conditioning, Heat exchanger, Pressure drop, Two-

phase flow. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

 

LISTA DE FIGURAS 

 

Figura 1- Diagrama de pressão x entalpia de um ciclo teórico por compressão a vapor ......... 17 

Figura 2 - Diagrama de um ciclo de compressão a vapor real ................................................. 19 

Figura 3 - Compressor alternativo em corte ............................................................................. 20 

Figura 4 - Diagrama esquemático da válvula de expansão controlada por superaquecimento 22 

Figura 5 - Corte transversal de uma válvula de expansão de equalização externa ................... 22 

Figura 6 - Condensador de microcanais ................................................................................... 23 

Figura 7 - Vista explodida condensador de microcanais .......................................................... 23 

Figura 8- Evaporador tubo aleta ............................................................................................... 24 

Figura 9 - Distribuição de temperaturas em um trocador de calor com escoamento paralelo . 26 

Figura 10 - Fator de correção F para o cálculo de          ................................................ 28 

Figura 11 - Fluxograma de desenvolvimento do trabalho ........................................................ 42 

Figura 12 - Circuito do sistema de ar condicionado atual ........................................................ 43 

Figura 13 - Posições dos sensores de temperatura no evaporador ........................................... 44 

Figura 14 - Iveco Minibus 55C17 ............................................................................................ 45 

Figura 15 - Pressões médias do sistema atual (kPa) ................................................................. 53 

Figura 16 - Pressões médias do sistema da proposta 1 (kPa) ................................................... 60 

Figura 17 - Pressões medidas do teste da proposta 1 refinada (kPa) ........................................ 63 

 

 

  



 

 

 

LISTA DE TABELAS 

 

Tabela 1 - Calor proveniente dos ocupantes ............................................................................. 37 

Tabela 2 - Coeficiente de sombreamento ................................................................................. 38 

Tabela 3 - Fator FGCI para São Paulo no mês de Janeiro ........................................................ 48 

Tabela 4 - Carga térmica de superfícies transparentes ............................................................. 48 

Tabela 5 - Número de Reynolds e Nusselt nas superfícies externas do veículo ...................... 49 

Tabela 6 - Coeficientes de convecção externo nas superfícies do veículo ............................... 50 

Tabela 7 - Coeficiente global de transferência de calor nas diferentes superfícies .................. 51 

Tabela 8 - Carga térmica das superfícies opacas ...................................................................... 51 

Tabela 9 - Carga térmica resultante da renovação de ar ........................................................... 52 

Tabela 10 - Carga térmica total do veículo .............................................................................. 52 

Tabela 11 - DTML do evaporador ............................................................................................ 54 

Tabela 12 - Fatores de correção DTML ................................................................................... 54 

Tabela 13 - Especificações técnicas da serpentina do evaporador ........................................... 55 

Tabela 14 - Tabela de capacidade do sistema atual .................................................................. 55 

Tabela 15 - Vazão mássica do compressor ............................................................................... 56 

Tabela 16 - Velocidades de sucção do sistema......................................................................... 57 

Tabela 17 - Modelos de mangueiras Parker ............................................................................. 57 

Tabela 18 - Novo diâmetro estimado ....................................................................................... 58 

Tabela 19 - Velocidade média na sucção através de diâmetro 0,022m .................................... 58 

Tabela 20 - Tabela      aparelho proposta 1 ........................................................................ 60 

Tabela 21 -          proposta 1 ........................................................................................... 60 

Tabela 22 - Capacidade do sistema proposta 1......................................................................... 61 

Tabela 23 - Vazão do compressor com mangueira de sucção de 22 mm -14,4 m ................... 61 

Tabela 24 - Velocidades nos trechos sucção sistema melhorado proposta 1 ........................... 62 

Tabela 25- Queda de pressão estimada para 9 m de mangueira (22mm) ................................. 62 

Tabela 26 - Tabela      aparelho proposta 1 refinada .......................................................... 63 

Tabela 27 -          proposta 1 refinada............................................................................. 64 

Tabela 28 - Capacidade do sistema proposta 1 refinada .......................................................... 64 

Tabela 29 - Vazão do compressor com mangueira de sucção de 22 mm - 9 m ....................... 65 

Tabela 30 - Velocidades nos trechos sucção sistema proposta 1 refinada ............................... 65 

Tabela 31 - Perda de pressão geral (kPa) ................................................................................. 65 

Tabela 32 - Comparativo capacidades dos sistemas ................................................................. 66 

Tabela 33 - Comparativo das eficiências dos sistemas (COP) ................................................. 67 



 

 

 

LISTA DE SÍMBOLOS 

  

   Área da superfície [m²]; 

                     Área superficial de todas as aletas [m²]; 

    Área externa do tubo [m²]; 

     Área estendida da aleta [m²]; 

    Área interna do tubo [m²]; 

    Área circunferencial média do tubo [m²]; 

    Área descoberta do tubo [m²]; 

   Capacitância térmica [W/K]; 

      Capacitância térmica máxima [W/K]; 

      Capacitância térmica mínima [W/K]; 

COP                Coeficiente de performance [-]; 

    Fator de sombreamento [-]; 

   Diâmetro do tubo [m]; 

                     Diâmetro hidráulico do tubo [m]; 

      Diferença de temperatura média logarítmica [-]; 

   Fator de atrito [-]; 

   Fator de correção da DTML, para trocadores de calor de correntes cruzadas [-]; 

                  Fator de ganho de calor por insolação [W/m²]; 

                     Fator de atrito do vapor [-]; 

                      Fator de atrito do líquido [-]; 

   Gravidade [m/s²]; 

                      Fluxo de massa [kg/s]; 

    Coeficiente de troca de calor por convecção na superfície externa [W/m².k]; 

      Entalpia de ar seco externo [kJ/kg]; 

    Coeficiente de troca de calor por convecção na superfície externa do tubo 

[W/m².k]; 

    Coeficiente de troca de calor por convecção na superfície interna [W/m².k]; 

      Entalpia de ar seco interno [kJ/kg]; 

    Perda de carga [m]; 

  ,   ,   ,    Entalpias do fluído refrigerante [kJ/kg]; 

    Irradiação da superfície exterior [W/m² ]; 



 

 

 

    Coeficiente de perda [-]; 

   Condutibilidade térmica do material [W/m.k]; 

   Comprimento da aleta/Comprimento da placa [m]; 

       Comprimento equivalente [m]; 

    Comprimento do tubo [m]; 

    Comprimento do tubo [m]; 

 ̇  Vazão mássica do fluído refrigerante [kg/s]; 

     Vazão de ar de renovação e abertura de portas [kg/s]; 

   Fração de energia solar absorvida [-]; 

                    Nusselt [-]; 

     Número de unidades de transferência [-]; 

   Parâmetro P da correção da DTML [-]; 

                     Prandtl [-]; 

 ̇  Taxa de transferência de calor [W]; 

 ̇       Quantidade de calor retirado do meio, (Capacidade frigorífica) [W]; 

 ̇     Taxa de transferência de calor real máxima [W]; 

 ̇       Quantidade de calor retirado do condensador [W]; 

 ̇                   Carga térmica dos ocupantes do veículo [W]; 

 ̇     Ganho de calor pela renovação e abertura de portas [W]; 

 ̇    Energia solar que atravessa a superfície transparente [W]; 

 ̇    Energia solar que atravessa a superfície opaca [W]; 

   Parâmetro R da correção da DTML [-]; 

    Número de Reynolds [-]; 

   Espessura da aleta [m]; 

    Taxa de deslocamento do compressor [m³/s]; 

    Temperatura externa [K]; 

     Temperatura equivalente [K]; 

        Temperatura de entrada do fluido frio [K]; 

        Temperatura de saída do fluido frio [K]; 

    Temperatura interna [K]; 

        Temperatura de saída do fluido quente [K]; 

        Temperatura de entrada do fluido frio [K]; 



 

 

 

       Trabalho real do compressor [kJ/kg]; 

    Coeficiente global de troca de calor baseado na área externa [W/m².k]; 

    Coeficiente global de troca de calor baseado na área interna [W/m².k]; 

    Coeficiente global de transferência de calor da parede [W/m².k]; 

   Velocidade do fluido [m/s]; 

      Velocidade média do fluido [m/s]; 

 ̇       Potência teórica do compressor [W]; 

 ̇       Potência real do compressor [W]; 

                      Título [-]; 

                    Título de entrada [-]; 

                     Título de saída [-]; 

    Espessura da parede do tubo [m]; 

    Diferencial de pressão entre dois fluidos [Pa]; 

     Queda de pressão [Pa]; 

 

SÍMBOLOS GREGOS 

 

   Absortividade da superfície [%]; 

   Efetividade de um trocador de calor [-]; 

    Eficiência da superfície aletada [-]; 

    Eficiência isoentrópica de um compressor [%]; 

     Eficiência volumétrica efetiva de um compressor [%]; 

   Viscosidade dinâmica do fluido [N.s/m²]; 

                      Viscosidade cinemática [m²/s]; 

    Vazão de entrada no compressor [m³/s]; 

                      Viscosidade cinemática do líquido [m²/s]; 

                     Viscosidade cinemática do vapor [m²/s]; 

    Massa específica [kg/m³]; 

                      Massa específica do fluido refrigerante no estado líquido [kg/m³]; 

                     Massa específica do fluido refrigerante nas duas fases [kg/m³]; 

                     Massa específica do fluido refrigerante no estado de vapor [kg/m³]; 

                      Tensão superficial [-]; 

   Transmissibilidade [%]; 



 

 

 

SUMÁRIO 

 

1        INTRODUÇÃO ............................................................................................................ 14 

1.1     LOCAL DO ESTÁGIO .................................................................................................. 14 

1.2     JUSTIFICATIVA DO TRABALHO ............................................................................. 15 

1.3     OBJETIVO GERAL ....................................................................................................... 15 

1.4     OBJETIVOS ESPECÍFICOS ......................................................................................... 15 

2        REVISÃO BIBLIOGRÁFICA .................................................................................... 17 

2.1     CICLO DE REFRIGERAÇÃO POR COMPRESSÃO DE VAPOR ............................. 17 

2.1.1  Ciclo Teórico de Compressão a Vapor ....................................................................... 17 

2.1.2  Ciclo Real de Compressão a Vapor ............................................................................ 18 

2.2     COMPONENTES DO SISTEMA DE UM AR CONDICIONADO AUTOMOTIVO . 19 

2.2.1  Compressor ................................................................................................................... 19 

2.2.2  Válvulas de Expansão Termostáticas ......................................................................... 21 

2.2.3  Trocadores de Calor: Condensador e Evaporador ................................................... 22 

2.2.4  Filtro secador ................................................................................................................ 29 

2.2.5  Dispositivos de segurança ............................................................................................ 30 

2.3     PERDA DE CARGA DO FLUIDO REFRIGERANTE ................................................ 31 

2.3.1  Perda de carga na região monofásica ......................................................................... 32 

2.3.2  Perda de carga na região bifásica ............................................................................... 34 

2.4     CARGA TÉRMICA ....................................................................................................... 36 

2.4.1  Carga térmica resultante da geração de calor interno .............................................. 37 

2.4.2  Carga térmica de superfícies transparentes ............................................................... 37 

2.4.3  Carga térmica de superfícies opacas ........................................................................... 38 

2.4.4  Carga térmica resultante da renovação de ar e abertura de porta.......................... 40 

3        MATERIAIS E MÉTODOS ........................................................................................ 41 

3.1     DESCRIÇÃO DO SISTEMA DE AR CONDICIONADO ATUAL ............................. 41 

3.2     DESCRIÇÃO DO ENSAIO ........................................................................................... 41 

4        DISCUSSÃO DOS RESULTADOS ............................................................................ 47 

4.1     CÁLCULO DA CARGA TÉRMICA............................................................................. 47 

4.1.1  Geração de calor interno .............................................................................................. 47 

4.1.2  Superfícies transparentes ............................................................................................. 47 

4.1.3  Superfícies opacas ......................................................................................................... 49 



 

 

 

4.1.4   Renovação de ar ........................................................................................................... 52 

4.1.5   Carga térmica total ...................................................................................................... 52 

4.2      ENSAIO DO CONDICIONADOR DE AR ATUAL ................................................... 53 

4.3      CÁLCULO DE CAPACIDADE DO SISTEMA ATUAL PELO MÉTODO      ... 54 

4.4      AVALIAÇÃO DE MELHORIAS NO SISTEMA DE AR CONDICIONADO ........... 56 

4.4.1   Cálculo de vazão do compressor ................................................................................ 56 

4.4.2   Velocidades do fluido na sucção do sistema atual .................................................... 56 

4.4.3   Queda de pressão nas conexões .................................................................................. 59 

4.5      ENSAIO DO AR CONDICIONADOR COM MELHORIAS - PROPOSTA 1 ........... 59 

4.6      CÁLCULO DE CAPACIDADE DO SISTEMA MELHORADO - PROPOSTA 1 ..... 60 

4.7      AVALIAÇÃO DA VELOCIDADE NO SISTEMA MELHORADO - PROPOSTA 1 61 

4.8      ANÁLISE PARA REFINAMENTO DA PROPOSTA 1 ............................................. 62 

4.9      ENSAIO DO AR CONDICIONADOR DA PROPOSTA 1 REFINADA .................... 63 

4.10    CALCULO DE CAPACIDADE DA PROPOSTA 1 REFINADA ............................... 63 

4.11    AVALIAÇÃO DA VELOCIDADE DA PROPOSTA 1 REFINADA ......................... 64 

4.12    COMPARAÇÃO DOS TRÊS SISTEMAS ................................................................... 65 

4.12.1 Comparativo entre as perdas de pressões ................................................................. 65 

4.12.2 Comparativo entre as capacidades dos aparelhos .................................................... 66 

4.12.3 Comparativo entre as eficiências dos aparelhos (COP) ........................................... 66 

4.12.4 Comparativo da carga térmica calculada e capacidade do aparelho ..................... 67 

5         CONCLUSÃO .............................................................................................................. 68 

REFERÊNCIAS BIBLIOGRÁFICAS.................................................................................65 

APÊNCIDE A - Condições climáticas de um dia típico de verão do mês de janeiro, em 

São Paulo..............................................................................................................................68 

APÊNDICE B - Pressões do sistema atual (kPa)...............................................................69 

APÊNDICE C - Dados de pressão aparelho proposta 1 (kPa).........................................70 

APÊNDICE D - Dados de pressão aparelho proposta 1 refinada (kPa)..........................71 

APÊNDICE E - Planilhas de cálculo para encontrar a vazão do compressor e 

velocidades do fluido na sucção..........................................................................................72 

APÊNDICE F - Planilhas de cálculo para encontrar a capacidade do evaporador através 

do método DTML...............................................................................................................73 

APÊNCIDE G - Planilha de cálculo de carga térmica de um veículo................................74 

ANEXO A - Certificado de calibração do termômetro A .................................................75 



 

 

 

ANEXO B - Certificado de calibração do termômetro B ........................................................77 

ANEXO C - Certificado de calibração do manômetro .......................................................79 

ANEXO D - Certificado de Calibração Tacômetro digital ................................................80 

ANEXO E - Carta Psicométrica ...........................................................................................82 



     

14 

 

 

1 INTRODUÇÃO 

 

A refrigeração é de grande importância para garantir, entre outras finalidades, o 

conforto térmico do indivíduo. Os sistemas dedicados para este fim são os de 

condicionamento de ar, que podem ser dos tipos residenciais, comerciais, industriais ou 

veiculares.  

Devido às altas temperaturas registradas nos últimos anos o mercado de ar 

condicionado vem buscando melhorias no desempenho de seus sistemas. Cada vez mais os 

sistemas de ar condicionados são exigidos. 

Em geral, para um sistema de ar condicionado os principais componentes são: 

compressor, condensador, filtro secador, válvula de expansão, evaporador e tubulação de 

ligação dos componentes. Para o bom funcionamento do sistema todos estes componentes 

devem estar dimensionados corretamente, de acordo com temperaturas e umidade da região 

onde o veículo irá rodar. 

Entretanto, existem grandes problemas na instalação de um sistema de ar 

condicionado veicular, um dos quais é o acionamento do compressor, feito por meio de 

correia acoplada ao eixo principal do motor através de uma embreagem. Desta forma, a 

rotação varia conforme a do motor do veículo, implicando na mudança constante da sua 

capacidade.  

Outro problema encontrado é a falta de espaço para fixação dos componentes do 

sistema e passagem da tubulação, sendo normalmente utilizadas muitas curvas e conexões.  

A localização do condensador pode ser feita à frente do radiador do motor ou no teto 

do veículo. Porém a primeira opção é a mais usada, por razão de custo. Por outro lado esta 

configuração limita o tamanho do condensador que pode ser instalado, além de sofrer 

constante variação de vazão de ar, devido à variação da velocidade do veículo. 

Neste trabalho, é avaliada a configuração que o condensador está localizado na frente 

do radiador do veículo. 

 

1.1 LOCAL DO ESTÁGIO 

 

O presente estágio foi desenvolvido na empresa THM Sistemas, que projeta e fabrica 

soluções em ar condicionado e climatização automotiva, situada em Caxias do Sul. A empresa 

foi fundada em junho de 2010, visando atender ao mercado de sistemas de ar condicionado 

para veículos de transporte de passageiros.  
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Empresa de pequeno porte, conta com aproximadamente 20 funcionários. O presente 

estágio foi realizado no setor de engenharia que dispõe de apenas 3 pessoas na equipe técnica. 

Os principais clientes da THM são empresas transformadoras de veículos, que 

convertem vans sem nenhum acabamento nem equipamentos em veículos de transporte leve 

de passageiros ou ambulâncias. 

 

1.2 JUSTIFICATIVA DO TRABALHO 

 

Os proprietários de veículos de transporte de passageiros estão buscando cada dia 

mais pelo conforto de seus passageiros. Alguns destes proprietários estão reclamando com a 

incapacidade de refrigeração do parelho de ar condicionado THM 55. Como o projeto 

empregado no processo produtivo é antigo, a capacidade do parelho deixa de ser atendida de 

forma adequada.  

Sendo assim, para que a empresa mencionada nesse estudo ofereça soluções 

adequadas aos clientes, há necessidade de melhorar o rendimento de seu produto. Devido à 

restrição de espaço, todo sistema de ar condicionado automotivo apresenta grandes 

quantidades de curvas e conexões na sua tubulação. Uma das possibilidades de intervenção é 

a redução da queda de pressão do fluido refrigerante nestes pontos, fazendo com que a 

pressão da saída do evaporador seja o mais próxima possível da entrada da entrada do 

compressor. 

 

1.3 OBJETIVO GERAL 

 

Melhorar a capacidade de um sistema de ar condicionado automotivo, com relação à 

queda de pressão do fluido refrigerante do sistema. 

 

1.4 OBJETIVOS ESPECÍFICOS 

 

Em acordo ao objetivo geral, listam-se abaixo os específicos: 

a)  revisar o estado da arte;  

b)  levantar as especificações técnicas de um dos modelos de ar condicionado da 

empresa; 

c)  calcular a carga térmica de um veículo característico; 

d)  verificar os principais parâmetros de operação e rendimento; 
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e)  estudar e propor uma alternativa de melhoria efetiva ao sistema; 

f)  implementar melhoria ao sistema de teste e verificar novamente seus principais 

parâmetros de operação e rendimento.; 

g)  comparar ambos. 
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

2.1 CICLO DE REFRIGERAÇÃO POR COMPRESSÃO DE VAPOR 

 

Os sistemas de refrigeração por compressão a vapor, são os sistemas de refrigeração 

mais utilizados hoje em dia, o ar condicionado automotivo utiliza este sistema. 

 

2.1.1 Ciclo Teórico de Compressão a Vapor 

 

A figura 1 mostra o ciclo simples, teórico, de refrigeração por compressão a vapor, 

composto pelos 4 processos termodinâmicos discutidos na sequência, conforme (SONNTAG;  

BORGNAKKE; 2009). 

 

Figura 1- Diagrama de pressão x entalpia de um ciclo teórico por compressão a vapor 

 
Fonte: Stoecker e Jones (1985).  

 

Processo 1 – 2: compressão adiabática reversível (isoentrópica), o fluído refrigerante 

entra no compressor em forma de vapor em baixa pressão, e sai do compressor como vapor 
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superaquecido em alta pressão, onde pela primeira lei da termodinâmica, regime permanente 

desprezando o calor, e os efeitos de energia cinética e potencial. A equação 1 representa o 

trabalho de compressão do compressor; 

 

 ̇       ̇                                (1) 

 

onde  ̇      é a potência teórica do compressor [W],  ̇ é a vazão mássica do refrigerante 

[kg/s] e    e    são as entalpias [kJ/kg] nos pontos 1 e 2; respectivamente.  

Processo 2 – 3: condensação isobárica reversível, o vapor superaqucido e com alta 

pressão entra no condensador e realiza transferência de calor com o meio ambiente, quando o 

fluído refrigerante deixa o condensador ele é líquido em alta pressão, a equação 2 representa a 

transferência de calor do condensador; 

 

 ̇       ̇                    (2) 

 

onde  ̇      é a taxa de transferência de calor retirado do condensador, por unidade de tempo 

[W] e    e    são as entalpias nos pontos 2 e 3 respectivamente [kJ/kg]. 

Processo 3 – 4: expansão isoentálpica, o líquido em alta pressão entra na válvula de 

expansão provocando a vaporização instantânea de parte do líquido, deixando em vapor a 

baixa pressão e temperatura, a equação 3 representa este proceso; 

 

                     (3) 

 

onde o    é a entalpia no ponto 4 [kJ/kg]. 

Processo 4 – 1: evaporação isobárica reversivel, o vapor a baixa pressão e o restante 

do líquido, é vaporizado no evaporador, onde o corre a trasferência de calor do ambiente onde 

queremos refrigerar para o fluído refrigerante, trasnformando todo líquido em vapor a baixa 

pressão, a equação 4 representa a transferência de calor no evaporador. 

 

 ̇       ̇                     (4) 

 

onde  ̇      é a taxa de transferência de calor no evaporador, ou seja do meio para o 

refrigerante [W]. 

 

2.1.2 Ciclo Real de Compressão a Vapor 
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O ciclo real apresentado na figura 2 apresenta algumas diferenças e ineficiências dos 

processos em comparação ao ciclo teórico. 

Figura 2 - Diagrama de um ciclo de compressão a vapor real 

 
Fonte: Stoecker e Jones (1985). 

 

A principal delas está na perda de carga no evaporador e no condensador, isso em 

virtude do atrito do fluido com a tubulação, resultando num trabalho maior de compressão 

entre os estados 1 e 2 (STOECKER; JONES, 1985). 

Assim tem-se uma nova equação para a potência real do compressor. 

 

 ̇       ̇                    (5) 

 

onde  ̇      é a potência real de compressor [W]. 

As grandes diferenças estão no sub-resfriamento e no superaquecimento do ciclo. O 

sub-resfriamento garante que o fluido refrigerante se transforme totalmente em líquido no 

condensador antes de entrar na válvula de expansão. O superaquecimento faz com que todo o 

líquido se evapore no evaporador garantindo que não entre líquido no compressor 

(STOECKER; JONES, 1985). 

 

2.2 COMPONENTES DO SISTEMA DE UM AR CONDICIONADO AUTOMOTIVO 

      

2.2.1 Compressor 

 

O compressor é responsável pela compressão do fluido refrigerante em forma de 

vapor após a saída do evaporador, e promover a circulação deste fluido em todo o sistema. 
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Os principais modelos de compressor são: alternativos, parafuso, centrífugo e 

palhetas.  

O compressor mais utilizado em ar condicionado automotivo e na indústria é o 

modelo alternativo, ele pode ser fabricado com capacidades pequenas e até centenas de 

quilowatts. O funcionamento deste modelo de compressor “consiste de um êmbolo movendo-

se alternadamente no interior de um cilindro, com as válvulas de aspiração e descarga 

dispostas convenientemente para permitir a compressão” (STOECKER; JONES, 1985). 

A figura 3 mostra um corte em um compressor alternativo, indicando seus principais 

componentes. 

 

Figura 3 - Compressor alternativo em corte 

 
   Fonte: K2 ar condicionado (2015). 

 

2.2.1.1 Eficiência volumétrica 

 

A eficiência volumétrica efetiva de um compressor é representado pela equação 6: 

 

    
  

  
                                                                                                                                                  

 

onde    é a vazão volumétrica de entrada do compressor [m³/s] e    é a taxa de deslocamento 

do compressor [m³/s]. 

A taxa de deslocamento do compressor, é o volume coberto pelos êmbolos, do ponto 

morto superior até o ponto morto inferior, durante o tempo de aspiração, por unidade de 

tempo (STOECKER; JONES,1985). 
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2.2.1.2 Eficiência Isoentrópica de Compressão 

 

A eficiência isoentrópica de um compressor em porcentagem é dada através da 

equação 7. 

   
    

     
                                                                                                                                               

 

onde      é o trabalho do compressor isoentrópico [kJ/kg] e       é o trabalho real do 

compressor [kJ/kg]. 

Os valores de eficiência para a compressão podem variar de 65 a 70% para 

compressores alternativos abertos. O atrito nos pistões e a perda de carga nas válvulas de 

aspiração e descarga prejudicam esta eficiência (STOECKER; JONES, 1985). 

 

2.2.2 Válvulas de Expansão Termostáticas  

 

O objetivo da válvula de expansão é proporcionar a redução da pressão do fluido 

refrigerante e controlar o fluxo de massa que entra no evaporador, mantendo um 

superaquecimento constante no sistema. 

Um bulbo parcialmente cheio de fluido refrigerante, normalmente do mesmo fluído 

do sistema de refrigeração, conhecido como fluído ativo, é preso ao evaporador em contato 

térmico com a tubulação de sucção, este fluido deve estar com a temperatura próxima a do gás 

de sucção. A pressão do fluido ativo age sobre o diafragma na parte superior, enquanto a 

pressão do fluido no evaporador age na parte inferior. A mola faz força na haste, no sentido de 

manter a válvula fechada, enquanto a pressão no diafragma faz força para manter a válvula 

aberta, assim, o fluido de aspiração deve estar superaquecido para que o fluido ativo tenha 

uma pressão suficiente para abrir a válvula. 

Tem-se dois tipos de válvulas controladas pelo superaquecimento: com equalização 

interna e com equalização externa (STOECKER; JONES, 1985). A figura 4 mostra um 

esquema de funcionamento de uma válvula de expansão termostática:  
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Figura 4 - Diagrama esquemático da válvula de expansão controlada por 

superaquecimento 

 
Fonte: Stoecker; Jones (1985). 

Figura 5 - Corte transversal de uma válvula de expansão de equalização externa 

 
Fonte: Stoecker; Jones (1985). 

 

A diferença para uma válvula com equalização interna, é um tubo de pequeno 

diâmetro ligado na sucção a uma pequena câmara, dentro da válvula, na região inferior do 

diafragma, assim a pressão de sucção passa a agir sobre a superfície do diafragma, a figura 5 

ilustra melhor este modelo de válvula (STOECKER; JONES, 1985). 

 

2.2.3 Trocadores de Calor: Condensador e Evaporador 

 

Nos trocadores de calor, o fluido refrigerante escoa dentro da tubulação e o ar, por 

fora. No condensador o ar é aquecido e no evaporador, o ar é resfriado (STOECKER; JONES, 

1985). 

Para sistemas eficientes, baixo custo e peso, são essenciais, para isso necessita-se de 

um condensador de maior desempenho e menor volume. O trocador de calor de microcanais é 

um exemplo (VILELA, 2012), ele é mostrado nas figuras 6 e 7. 
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Figura 6 – Condensador de microcanais 

Fonte: Autor (2015). 
Figura 7 - Vista explodida condensador de microcanais 

 
            Fonte: Adaptado de Borghese (2012). 

 

O modelo de evaporador mais utilizado em veículos de transporte de passageiros, 

que requerem uma grande capacidade, é o tubo aleta, pois pode ser fabricado em diversos 

tamanhos, estes utilizam eletroventiladores para fazer a circulação do ar. A figura 8 ilustra um 

modelo de evaporador tubo aleta. 
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Figura 8- Evaporador tubo aleta 

 
                Fonte: Autor (2015). 

 

2.2.3.1 Coeficiente global de transferência de calor 

 

Este coeficiente é uma constante de proporcionalidade, que quando multiplicada pela 

área de referência dos tubos (interna ou externa) do trocador de calor e pela diferença de 

temperatura entre os fluidos externo e interno, fornece a taxa de troca de calor (STOECKER e 

JONES, 1985). 

O cálculo do valor do coeficiente global de transferência de calor é dado pela 

equação 8: 

 
 

     
 

 

     
 

 

     
 

  

    
 

 

     
                                                                                           

 

onde   se refere ao coeficiente global de troca de calor [W/m².k],   é a área do tubo [m²],   é 

o coeficiente de troca de calor [W/m².k],   é a condutibilidade térmica do material do tubo 

[W/m.k] e    é a espessura da parede do tubo [m]. Os subscritos  ,   e   representam 

respectivamente as superfícies externa, interna e circunferencial média do tubo.  

Os termos   
 

     
    e   

 

     
    são as resistências térmicas totais a transferência de 

calor entre o fluido refrigerante e o ar, e correspondem a soma das resistências individuais 

sendo que,  
 

     
      é a resistência térmica do fluido refrigerante junto à superfície interna do 

tubo,            é a resistência térmica da parede do tubo e   
 

     
     é a resistência térmica do ar 

junto à parede externa dos tubos.  

Para diminuir o valor da resistência térmica do fluido refrigerante na superfície 

interna do tubo, aumenta-se a área   , através de aletas na parte externa dos tubos. Assim 
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tem-se a equação 9 para o coeficiente global de transferência de calor (STOECKER; JONES, 

1985). 

 
 

     
 

 

     
 

 

   (         )
 

  

    
 

 

     
                                                                     

 

onde    é a área descoberta do tubo [m²],     é a área estendida da aleta [m²],    é o 

coeficiente de troca de calor na superfície externa do tubo [W/m².k] e    é a eficiência global 

de uma superfície aletada [-]. 

A grandeza    é conhecida como eficiência global da superfície ou efetividade da 

temperatura de uma superfície aletada, que pode ser representada pela equação 10 (STOECKER; 

JONES, 1985). 

 

   
         

  
                                                                                                                                       

 

O valor de  , é representado pela equação 11: 

 

  √
  

   
                                                                                                                                                   

 

onde   é o comprimento da aleta [m],   é a espessura da aleta [m] e   é a condutividade 

térmica do material da aleta [W/m.k]. A equação da eficiência da aleta pode sofrer variações 

dependendo da sua geometria. 

 

2.2.3.2 Diferença de temperatura média logarítmica em trocador de calor 

 

Para análise térmica de um trocador de calor a taxa total de transferência de calor é 

muito importante. Porém a diferença de temperatura entre os fluidos quente e frio não é 

constante, e varia com a distância ao longo do trocador de calor. Na análise de transferência 

de calor, é importante relacionar uma diferença de temperatura DTML, entre os fluidos quente 

e frio, de modo que a taxa de transferência de calor   entre os fluidos possa ser determinado 

pela com equação 12 (OZISIK, 1990). 

 

 ̇                      (12) 
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A      para trocadores de calor com escoamento paralelo é dado pela equação 13, 

e exemplificada na figura 9. 

 

Figura 9 - Distribuição de temperaturas em um trocador de calor com escoamento 

paralelo 

 
Fonte: Incropera e Dewitt (2008) 

     
         

   (
   

   
)

 
(               )                     

  [
                 
                 

]

                                                     

 

onde        e        são as temperaturas do fluido frio na saída e na entrada respectivamente 

[K], e        e         são as temperaturas do fluido quente na saída e na entrada 

respectivamente [K]. 

Para escoamento de correntes opostas a equação 14 é melhor representada. 

 

     
       

   (
   
   

)
 

(             )                 

  [
               
               

]

                                                         14  

 

 Para trocadores de calor de correntes cruzadas e multipasse, deve-se incluir um fator 

de correção  , de modo que a DTML possa ser ajustada para representar a diferença efetiva 

de temperatura          , que é representada pela equação 15. 

 

                          (15) 
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onde  a DTML deve ser calculada nas condições de correntes opostas. A figura 10 representa 

o fator de correção F em algumas configurações usualmente empregadas nos trocadores de 

calor. 

A abscissa é a razão adimensional P, definida pela equação 16. 

 

  
     
     

                                                                                                                                                

 

onde T se refere à temperatura do lado do casco [K],   é a temperatura do lado dos tubos [K], 

e os subscritos 1 e 2 representam respectivamente as condições de entrada e saída do fluido.  

O parâmetro R que aparece nas curvas é definido pela equação 17. 

 

  
     

     
                                                                                                                                                

 

Os fatores de correção podem ser aplicados para o fluido quente quando estiver no 

lado do casco, e também quando estiver no lado do tubo (OZISIK, 1990). 
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Figura 10 - Fator de correção F para o cálculo de           

 
Fonte: Ozisik (1990) 

 

2.2.3.3 Método da efetividade     mero de unidades de transfer ncia       

 

Quando as temperaturas de entrada e de saída dos fluidos quente e frio, e o 

coeficiente transferência global de calor são conhecidos, o método DTML, pode ser 

empregados para resolver problemas de dimensionamento ou cálculo térmico. 

Porém em alguns casos apenas a temperatura de entrada e as vazões dos fluidos 

quente e frio são conhecidas, assim não se consegue calcular através do método DTML, pois 

as temperaturas de saídas não são conhecidas. Com isso o método       pode ser 

empregado (OZISIK, 1990). 

Este método é amplamente utilizado em projetos para trocadores de calor mais 

compactos, principalmente em aplicações automotivas e aeronáuticas de condicionamento de 

ar, entre outras (OZISIK, 1990). 

A taxa real de transferência de calor em relação ao método      , pode ser 

calculada através da equação 18. 
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 ̇         (             )            (18) 

 

A efetividade   pode ser definida como a razão entre as taxas de transferências de 

calor real ( ) e máxima de um trocador de calor       , conforme equação 19. 

 

  
 ̇

 ̇   

                                                                                                                                                     

 

A equação 20 é aproximada e representa a relação entre a efetividade   e o número 

de unidades de transferência de calor NUT em um trocador de calor com correntes cruzadas 

(OZISIK, 1990). 

 

        [
 

 
                          ]                                                                         

 

            Nas aplicações práticas de projetos de trocadores de calor, pode-se definir que o 

número de unidades de transferência de calor (NUT), adimensional, é dado pela equação 21, e 

o valor de   é representado pela equação 22. 

 

    
  

    
                                                                                                                                              

 

  
    

    
                                                                                                                                                   

  

onde      é a capacidade térmica mínima [W/K] e      é a capacidade térmica máxima do 

material [W/K]. 

           

2.2.4 Filtro secador 

 

Segundo Danfoss (2015), o filtro secador é responsável pelas seguintes funções: 

 

a) reter possíveis resíduos gerados durante a instalação; 

b) absorver a umidade do sistema que pode se formar durante a instalação ou 

manutenção; e 

c) prevenir a formação de ácido a partir da água, do óleo, do fluido refrigerante ou de 

altas temperaturas. 



     

30 

 

 

2.2.5 Dispositivos de segurança 

 

2.2.5.1 Termostato 

Abrem e fecham contatos elétricos. Este dispositivo é posicionado na serpentina do 

evaporador (PIRANI, 2012). 

 

Pode-se classificar os termostatos como: 

a) bimetálicos, que convertem as variações de temperatura em deflexões de uma 

barra metálica, abrindo e fechando os contatos. O funcionamento depende de dois 

metais diferentes, com diferentes coeficientes de dilatação térmica, com isso o 

conjunto se deflete quando a temperatura varia; 

b) com bulbo, que contém um gás ou líquido, que quando a temperatura aumenta ou 

diminui, também há variação de pressão do fluido que é transmitido ao fole do 

termostato, sendo que o movimento deste fole fecha ou abre os contatos do 

mecanismo de alavanca; e 

c) eletrônicos, que são compostos por um termistor, cuja resistência varia com a 

temperatura. 

 

2.2.5.2 Pressostatos 

 

São interruptores elétricos, acionados pela pressão, que são responsáveis pelo 

desligamento do sistema de ar condicionado, quando a pressão do sistema tiver alguma 

alteração fora das especificações máximas ou mínimas. A maioria destes pressostatos 

acionam novamente o sistema quando a pressão volta ao normal (PIRANI, 2012) 

 

Pode-se classificar os pressostatos como: 

a) de baixa, que são posicionados na linha de sucção do sistema, desligando o 

mesmo, quando a pressão se torna menor do que o valor determinado; 

b) de alta, os quais são posicionados na linha de líquido do sistema, desligando o 

mesmo quando a pressão se torna maior do que o valor determinado; e 

c)  de alta e baixa, sendo normalmente posicionados na linha de líquido do sistema,  

fazendo a função dos dois pressostatos anterior em um apenas. 
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2.3 PERDA DE CARGA DO FLUIDO REFRIGERANTE  

 

A perda de carga ou perda de pressão é o diferencial de pressão medido entre dois 

pontos de um sistema de ar condicionado, esta perda de pressão não é desejada, pois refletem 

em perdas de capacidade de um sistema, porém na válvula de expansão esta queda de pressão 

é desejável (AMOR, 2014). 

As perdas de pressão são totalmente inevitáveis em todo o fluido que se desloca 

dentro de uma tubulação. Perdas essas devido à fatores como o atrito interno do próprio fluido 

e o atrito do fluido com as paredes do tubo e seus acessórios, de modo que, quanto maior a 

tubulação, maior será a perda de carga (AMOR, 2014). 

Normalmente em sistemas de ar condicionado automotivo uma porção do óleo do 

compressor também circula com o fluido refrigerante, este óleo deve passar no circuito e 

retornar com segurança para o compressor. Para conseguir isto deve-se garantir velocidades 

altas para um arraste correto do óleo, porém com estas altas velocidades e ó óleo serão 

geradas maiores perdas de carga (AMOR, 2014). 

Segundo Amor (2014) a linha de sucção é critica em relação a queda de pressão, pois 

ela afeta diretamente na eficiência do sistema, pois gerará uma maior relação de compressão. 

Para evitar estas perdas a tubulação deve seguir o percurso mais direto possível evitando a 

instalação de curvas e outros acessórios desnecessários. Velocidades típicas para o 

dimensionamento da linha de sucção vão de 5 até 10m/s, e a perda de pressão ideal segundo 

Matos (2015) é de 21kPa. Nesta linha deve-se tomar cuidado com a velocidade do fluido, pois 

o fluido refrigerante em baixas temperaturas possui baixa densidade e dificulta o arraste do 

óleo do compressor. 

Na linha de descarga Amor (2014) diz que em regra geral a tubulação não deve ter 

uma perda maior que 34,5 kPa (5 psi). Velocidades típicas para a seleção desta linha vão de 

10 até 13m/s. 

A linha de líquido não transporta fluido refrigerante no estado gasoso, assim o óleo 

se mistura com maior facilidade com o refrigerante líquido. Em trechos ascendentes as perdas 

de cargas são maiores em comparação a trechos horizontais. A perda de pressão por metro 

ascendente para o fluído R134a é de 11,3 kPa (1,63 psi). Para evitar um sistema ineficiente 

deve-se garantir que o subresfriamento na linha de líquido seja suficiente para que mesmo 

com a perda de carga devido a tubulação o fluido não sofra saturação (AMOR, 2014). 
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2.3.1 Perda de carga na região monofásica 

 

O escoamento de líquido ou gás através de tubos ou dutos é usado principalmente em 

aplicações de aquecimento e resfriamento, e nas redes de distribuição de fluidos. Estes fluidos 

geralmente são forçados por bombas, compressores ou ventiladores. 

O fator importante para este tipo de escoamento é o atrito, que está diretamente 

relacionado à queda de pressão e à perda de carga. Um sistema típico de tubulação envolve 

tubos de diâmetros diferentes, curvas conexões e vários outros acessórios (ÇENGEL; 

CIMBALA, 2007). 

 

2.3.1.1 Escoamento Laminar em tubos 

 

O escoamento é laminar quando o número de Reynolds (    for menor de 2300. A 

queda de pressão    está relacionada diretamente a potência do ventilador ou bomba para 

manter o escoamento. A relação de queda de pressão e perda de carga é valida para 

escoamentos laminares ou turbulentos, tubos circulares e não circulares e tubos com 

superfícies lisas ou rugosas (ÇENGEL; CIMBALA, 2007). 

A equação 23 representa a queda de pressão teórica e analítica em dutos horizontais, 

de um escoamento laminar completamente desenvolvido. A equação 24 representa a perda de 

carga, e a equação 25 é a vazão volumétrica de um escoamento (FOX; PRITCHARD; 

McDONALD, 2010). 

 

    
         

    
    

         

  
                                                                                                     

 

   
   

 
   

  

 
 
    

 

 
                                                                                                                           

 

       
    

 
                                                                                                                                         

 

onde   é a gravidade [m/s²],    é o comprimento do tubo[m],   é o diâmetro do tubo [m],   é 

a massa específica [kg/m³],      é a velocidade média do fluido[m/s],   é o fator de atrito[-], 

    é a diferença de pressão entre dois pontos [Pa] e   é a viscosidade absoluta do fluido 

[Pa.s]. 
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O fator de atrito em escoamento laminar completamente desenvolvido em tubos 

circulares é representado pela equação 27. Esta equação é válida para escoamentos laminares. 

 

  
  

  
                                                                                                                                                       

 

2.3.1.2 Escoamento turbulento em tubos 

 

No escoamento turbulento não se pode avaliar a queda de pressão analiticamente, 

deve-se recorrer a resultados experimentais. A perda de carga continua como na equação 23, 

porém o fator de atrito sofre alterações, este fator pode ser estimado pelo diagrama de Moody, 

que é uma representação gráfica da equação de Colebrook, ou por expressões para cada tipo 

de escoamento. A equação 27 representa a queda de pressão para um escoamento turbulento 

considerando o fator de atrito (FOX; PRITCHARD; McDONALD, 2010).  

 

      
  

 
 
      

 

 
                                                                                                                                

 

Para um escoamento turbulento em tubo liso, Blasius estabeleceu o fator de atrito 

através da equação 28, para números de Reynolds maior que     (FOX; PRITCHARD; 

McDONALD, 2010). 

 

  
      

      
                                                                                                                                                 

 

Para evitar a necessidade do uso de métodos gráficos na obtenção de   para 

escoamento turbulento diversas equações foram criadas, porém a equação 29 de Colebrook é 

largamente utilizada para o cálculo do fator de atrito para tubos rugosos (FOX; PRITCHARD; 

McDONALD, 2010). 

 

 

√ 
        (

  ⁄
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)                                                                                                          

 

2.3.1.3 Perda de carga localizada 

 

Nas tubulações tem-se trechos retos de tubos, mas também apresentam outros 

componentes como, válvulas, cotovelos, reduções, etc. Normalmente estas perdas são 
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determinadas experimentalmente, para a maioria dos componentes, e são fornecidos de forma 

adimensional (YOUNG; MUNSON; OKIISHI, 2005). 

O método mais utilizado para determinar esta perda é baseado no coeficiente de 

perda   , que é representado pela equação 30. 

 

   
  

    ⁄
                                                                                                                                               

 

Normalmente o coeficiente de perda é conhecido, através de tabelas, quando este 

coeficiente é conhecido, a perda de carga e a queda de pressão podem ser escritas como na 

equação 31 e 32, respectivamente. Para calcular a perda de carga de um sistema é necessário 

fazer o somatório das perdas de todos os componentes (YOUNG; MUNSON; OKIISHI, 

2005). 

 

      
  

  
                                                                                                                                                

 

       
 

 
                                                                                                                                          

 

Outro método utilizado para calcular a perda de carga localizada, é pelo método do 

comprimento equivalente, representado pela equação 33. 

 

       
 

 
                                                                                                                                              

 

A perda de carga do componente é equivalente a perda de carga causada por um tubo 

de linha reta, de modo que a perda de carga pode ser calculada simplesmente adicionando 

       ao comprimento total do tubo (ÇENGEL; CIMBALA, 2007). 

 

2.3.2 Perda de carga na região bifásica 

 

Em um sistema de refrigeração o fluido entra no condensador como vapor 

superaquecido e o deixa em forma de líquido sub-resfriado. Os cálculos de queda de pressão 

são feitos separadamente para as regiões de vapor superaquecido, bifásica líquido-vapor e de 

líquido sub-resfriado.  



     

35 

 

 

O cálculo da perda de carga na fase de líquido sub-resfriado e na fase de vapor 

superaquecido é representada pela equação 24 já citada. 

Autores trazem diferentes tipos de métodos de cálculo para a queda de pressão na 

região bifásica, porém o método muito utilizado é proposto por Subramaniam (2004). Este 

método separa a queda de pressão por atrito e a queda de pressão por desaceleração. Segundo 

Friedel (1979 apud SUBRAMANIAM, 2004) a equação 34 representa a queda de pressão por 

atrito em um sistema bifásico.  

 

(
  

  
)
      

     
  (

  

  
)
  

     
  

     
 

          
                                                                                     

 

sendo, 

    
    

         

               
                                                                                        

 

   
      

     
                                                                                                                  

 

   
  

         
                                                                                                            

 

                                                                                                                      
 

    *
 

    
  

   

    
+

  

                                                                                              

 

  (
    

    
)

    

 (
    

    
)

    

 (  
    

    
)

   

                                                             

 

            
        

        
                                                                                         

 

onde   é o fluxo de massa [kg/s],     é o diâmetro hidráulico do tubo [m],     é a densidade 

nas duas fases [kg/m³], é   é a massa específica do fluído refrigerante [kg/m³],   é a tensão 

superficial [-],   é o título [-],   é a viscosidade cinemática [m²/s],     é o fator de atrito do 

vapor apenas (Darcy) [-],     é o fator de atrito do líquido apenas (Darcy) [-]. Os subscritos 

    e      representam os estados físicos de líquido e vapor respectivamente.  
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A queda de pressão para a desaceleração na região bifásica em um determinado 

trecho de canalização é representada pela equação 35, esta desaceleração é devido a redução 

do volume do fluído quando transformado em líquido (BUTTERWORTH, 1975 apud 

SUBRAMANIAM, 2004). 
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sendo, 

 

   [       (
   

 
)
    

 (
    

    
)

    

 (
    

    
)

    

]

  

                                   

 

onde      e      respectivamente representam o título de entrada e de saída [-]. 

Além da queda de pressão por atrito e de desaceleração existe uma perda de pressão 

adicional devido às curvas e acessórios. A equação 36 representa a queda de pressão em 

curvas e acessórios na região bifásica (ROHSENOW et al. 1985, apud SUBRAMANIAM, 

2004). 

 

          
 

 
      [      

    

 
]                                                                                                  

 

onde    é a coeficiente de perda [-],   é a massa específica [kg/m³],      é a massa específica 

do fluído refrigerante no estado líquido [kg/m³] e   é a velocidade do fluído [m/s²]. 

 

2.4 CARGA TÉRMICA  

 

Para a aplicação de um sistema de ar condicionado em um determinado veículo, é 

necessário fazer o cálculo de carga térmica. Assim pode-se dimensionar a capacidade de 

refrigeração correta do ar condicionado. Segundo Stokes e Jones (1985) deve-se considerar 

quatro fatores que influenciam na carga térmica: 

a) carga resultante da geração de calor interno; 

b) carga resultante de superfícies transparentes; 

c) carga resultante de superfícies opacas; 

d) carga resultante da renovação de ar. 

A seguir é detalhada cada uma destas cargas. 
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2.4.1 Carga térmica resultante da geração de calor interno  

 

As principais fontes geradoras de calor interna de um veículo são luzes, passageiros e 

equipamentos. Como o ganho de calor de lâmpadas e equipamentos em um veículo são 

pequenos, pode-se considerar apenas o ganho de calor dos passageiros, a tabela 1 mostra o 

calor liberado por pessoa em desempenhando algumas atividades (STOECKER; JONES, 

1985). 

 

Tabela 1 - Calor proveniente dos ocupantes 

Atividade Calor liberado, W Calor Sensível liberado, % 

Sono 70 75 

Sentado, quieto 100 60 

Em pé 150 50 

Andando (3 km/h) 305 35 

Trabalho de escritório 105 55 

Aula (professor) 175 50 

Loja 185 50 

Trabalho individual 300-600 35 
Fonte: Adaptado de Stoecker (1985).  

 

2.4.2 Carga térmica de superfícies transparentes 

 

Segundo Stoecker e Jones (1985) para superfícies transparentes como vidros do 

veículo, a equação 37 representa a energia solar que a atravessa. 

 

 ̇                     (  
   

  
)                                                                                          

 

onde   é a área da superfície [m²],    é a irradiação da superfície exterior [W/m²],   é a 

transmissibilidade [%],   é a absortividade da superfície [%] e   é a fração de energia solar 

absorvida que é transmitida para o ambiente interno por condução e convecção [-]. 

Pode-se utilizar um fator de sombreamento CS para diminuir a energia solar que 

atravessa a superfície do vidro, este fator refere-se a películas, cortinas ou a classe do vidro 

(STOECKER; JONES, 1985). Assim tem-se a equação 38. 

 

 ̇                        (  
   

  
)                                                                                

 



     

38 

 

 

A tabela 2 apresenta distintos valores de coeficiente de sombreamento (CS), em 

relação a classe do vidro e as cortinas. 

 

Tabela 2 - Coeficiente de sombreamento 

      
Persiana 

Cortinas tipo 

"rolo" 

Tipo do Vidro 
Espessura do 

vidro, mm 

Sem 

sombra/interno 
Médio Claro Escuro Claro 

Vidros simples             

Folha normal 3 1 0,64 0,55 0,59 0,25 

Laminado 6-12 0,95 0,64 0,55 0,59 0,25 

Absorvedor 6 0,7 0,57 0,53 0,4 0,3 

 

10 0,5 0,54 0,52 0,4 0,28 

Folha dupla 

      Folha normal 3 0,9 0,57 0,51 0,6 0,25 

Laminado 6 0,83 0,57 0,51 0,6 0,25 

Reflexivo 6 0,2-0,4 0,2-0,33       
Fonte: Adaptado de Stoecker (1985)  

 

2.4.3 Carga térmica de superfícies opacas 

 

Em um processo de transferência de energia solar em uma parede opaca, parte da 

energia é absorvida pela parede e transferida para o interior do veículo, o restante é refletida. 

A equação 39 representa a transferência de energia solar pela parede opaca. (STOECKER; 

JONES, 1985). 

 

 ̇       (      )                                                                                                                               
 

onde: 

 

       
    
  

                                                                                                                                          

 

e    é o coeficiente global de transferência de calor da parede [W/m².k],   é coeficiente de 

transferência de calor [W/m².k], e   representa a temperatura [K]. Os subscritos   e   se 

referem as superfícies interna e externa respectivamente. 

Segundo Centini (2011) o coeficiente global de transferência de calor    pode ser 

calculado pela equação 41, onde engloba os efeitos de condução e convecção. 
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onde    e    são os coeficientes de convecção do lado externo e interno do veículo [W/m².k],  

   é a espessura das camadas que compõem a parede [m], e    é a condutividade térmica dos 

materiais das camadas [W/m².k]. 

Para determinar o coeficiente global de transferência de calor    deve-se encontrar 

os coeficientes de convecção externo e interno do veículo. Para isso considera-se os efeitos do 

escoamento de ar sobre uma placa plana CENTINI (2011). 

Segundo Centini (2011) o coeficiente de convecção externo e interno pode ser 

calculado através da equação 42 que considera a relação com o número de Nusselt. 

 

   
   

 
                                                                                                                                                    

 

onde   pode ser o coeficiente de convecção externo e interno [W/m².k],   é o comprimento da 

placa e   é a condutividade térmica do material [W/m².k]. 

Para calcular o número de Nusselt é necessário saber se o escoamento é laminar ou 

turbulento, segundo Centini (2011), se o escoamento for laminar utiliza-se a equação 43 e se o 

escoamento for turbulento utiliza-se a equação 44. 

 

           
 
    

 
                                                                                                                               

 

   (        
 
     )    

 
                                                                                                             

 

onde    é o número de Reynolds [-] e    é o número de Prandtl [-]. 

Para saber se o escoamento é laminar ou turbulento é necessário fazer o cálculo do 

número de Reynolds, que pode ser feito através da equação 45. Se Reynolds for maior que 

2300, o escoamento é turbulento se for menor, é laminar. 

 

   
   

 
                                                                                                                                                    

 

onde   é a velocidade do fluído [m/s],   é o comprimento da placa [m], e   é a viscosidade 

cinemática do ar [m²/s]. 
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Segundo Santos (2005) a equação 39 é valida para paredes de compartimentos de 

motores também. Porém deve-se utilizar a temperatura do ar do compartimento do motor no 

lugar da temperatura equivalente (   ). 

 

2.4.4 Carga térmica resultante da renovação de ar e abertura de porta 

 

Segundo Martinelli (2008) a renovação de ar é a combinação do fornecimento de ar 

externo e a retirada do ar viciado de dentro do veículo. A taxa de ar externo introduzido no 

ambiente interno é especificada por normas ASHRAE. Se esta renovação não for obedecida, o 

acúmulo de dióxido de carbono pode provocar efeitos adversos á saúde, como dor de cabeça, 

mal estar e até problemas de pele. 

Segundo Santos (2005) o ganho de calor pela renovação de ar pode ser calculado 

pela equação 42, onde as entalpias do ar interno e externo dependem da umidade e da 

temperatura. Esta equação também é valida para as entradas de ar por infiltração de fendas de 

qualquer abertura na carroceria do veículo. 

A carga térmica devido a entrada de ar externo através da abertura de portas do 

veículo para a entrada e saída de passageiros também é calculada pela equação 46. 

 

 ̇     ̇                                                                                                                                     
 

onde  ̇   é a vazão de ar de renovação ou abertura de portas [kg/s],      e       são, 

respectivamente, as entalpias do ar externo e interno [kJ/kg]. 
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3 MATERIAIS E MÉTODOS 

 

Nesse capítulo está demonstrada a descrição geral das atividades realizadas e 

especificações do aparelho de ar condicionado em teste.  

 

3.1 DESCRIÇÃO DO SISTEMA DE AR CONDICIONADO ATUAL 

 

O sistema de ar condicionado analisado foi o modelo THM55, da empresa THM 

Sistemas, cujas características técnicas são as seguintes: 

a) fluido refrigerante R134a, com 1,2 kg; 

b) capacidade teórica do evaporador fornecida pelo fabricante Serraff de 9,57 kW; 

c) tensão de 24V; 

d) condensador de alumínio de microcanais (760 x 550 x 20 mm), com um 

ventilador axial da Imobras, com vazão de 3000 m³/h; 

e) serpentina do evaporador em tubo/aleta (tubos em cobre e aletas em alumínio), 

com 2 ventiladores radiais da Imobras, com vazão de 760 m³/h cada; 

f) compressor Denso a pistão de 150 cc/rpm; 

g) tubulação da linha de líquido de 3/8’’ em alumínio e mangueira com 8 mm de 

diâmetro interno; 

h) tubulação de sucção de 5/8’’ em alumínio e mangueira com 12,5 mm de diâmetro 

interno; 

i) tubulação de descarga de 1/2’’ em alumínio e mangueira 10 mm de diâmetro 

interno. 

 

3.2 DESCRIÇÃO DO ENSAIO 

 

Os equipamentos que foram utilizados nos ensaios são os seguintes, cujos 

certificados de calibração estão nos anexos A, B, C e D.  

a) termômetro da marca Full Gauge, modelo penta, com faixa de medição entre -50 

a 105 ºC, temperatura de operação de 0 a 50 ºC, resolução de 0,1º C de -50 a 105 

ºC e precisão de      %; 

b) manômetro digital modelo R117, com precisão (a 22ºC): 0,75%f.e., gama de 

medição até 00 bar e resolução de 0.01 bar; 
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c) tacômetro foto/contato digital, da marca Minipa, com faixa de medição de 2.5 

~99999 RPM, precisão de   (0,05%+1D) e resolução de 0,1 RPM (2,5 ~999.9 - 

Foto) 1 RPM (  1000 RPM - Foto). 

Os ensaios foram realizados no laboratório de testes da empresa THM Sistemas, 

situada em Caxias dos sul. O sistema foi montado em uma câmara de testes dividida em duas 

partes, uma para o condensador e a outra para o evaporador, que teve temperatura controlada 

e suas dimensões são de 29 m³ para cada repartição. 

A câmara de teste do evaporador foi controlada por resistências elétricas para fazer o 

controle de temperatura, mantendo o evaporador a uma temperatura constante de 

aproximadamente 25 ºC, isso com o evaporador ligado, refrigerando o ambiente da câmara. 

Na parte do condensador, o controle de temperatura ocorreu com o próprio calor 

liberado pelo condensador a uma temperatura aproximada de 31 ºC, apenas controlando o 

fluxo de ar interno e externo deixando uma mistura com temperatura constante. 

O compressor do ar condicionado foi acoplado a um motor elétrico através de 

correias, simulando o motor do veículo. A rotação do compressor foi monitorada por um 

tacômetro, esta rotação foi necessária para o cálculo de vazão do fluido refrigerante do 

sistema. 

Para o desenvolvimento do trabalho foram definidas as etapas de atividades 

mostradas no fluxograma da figura 11, seguido dos respectivos detalhamentos. 

 

Figura 11 - Fluxograma de desenvolvimento do trabalho 

 
Fonte: Autor (2015) 

 



     

43 

 

 

Para mensurar a queda de pressão em todas as conexões e curvas da linha de líquido, 

descarga e sucção, forma inclusos pontos de medição de pressão nos principais pontos do 

sistema. Foram preparadas tubulações especiais com tomadas de engate rápido. As leituras 

das pressões foram realizadas através de um manômetro digital. A figura 12 mostra os pontos 

onde foram instaladas as tomadas de engate rápido. 

Foram anotadas as pressões dos pontos de medição citados abaixo a cada intervalo de 

tempo. 

 

Figura 12 - Circuito do sistema de ar condicionado atual 

 
Fonte: Autor (2015) 

 

Listam-se a seguir os pontos de medição de pressão no sistema de ar condicionado: 

 ponto 1 - saída do compressor (alta) 

 pontos 2 e 3 - entrada e saído do condensador (alta) 

 pontos 4 e 5 - entrada e saída do filtro secador (alta) 

 pontos 6 e 7 - entrada e saída no bloco de distribuição linha de líquido (alta) 

 ponto 8 - saído do tubo maior linha de liquido (alta) 

 ponto 9 - entrada da válvula de expansão (alta) 

 ponto 10 - saída evaporador (baixa) 

𝑡𝑞 𝑒𝑛𝑡  𝑡𝑞 𝑠𝑎𝑖  

𝑡𝑓 𝑒𝑛𝑡  𝑡𝑓 𝑠𝑎𝑖  
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 ponto 11 - entrada tubo maior sucção (baixa) 

 pontos 12 e 13 - entradas e saída bloco distribuição sucção (baixa) 

 ponto 14 - entrada compressor (baixa) 

 

Juntamente com as medidas de pressão, foram lidas as medidas das temperaturas de 

entrada (      ) e saída (      ) do fluído quente, que é o ar, e entrada (      ) e saída (      ) do 

fluido frio que é o fluído refrigerante no evaporador, para ser utilizado no cálculo da 

capacidade do sistema. A posição de medição destas temperaturas estão mostradas na imagem 

12. Para este cálculo utilizou-se o método     . As leituras das temperaturas foram 

realizadas através de um termômetro da marca Full Gauge de 5 medidas de temperatura cada. 

A figura 13 mostra os pontos de fixação dos sensores na serpentina do evaporador. 

Os sensores foram protegidos com massa térmica para que a temperatura ambiente 

não influencie na temperatura medida.  

 

Figura 13 - Posições dos sensores de temperatura no evaporador 

 

 

Saída do fluido frio 

(fluido refrigerante) 

Entrada do fluido frio 

(fluido refrigerante) 

Saída do fluido 

quente (ar) 

Entrada do fluido 

quente (ar) 



     

45 

 

 

Fonte: Autor (2015) 

Foi também realizado o cálculo de carga térmica de um veículo para posterior 

comparação com a capacidade do aparelho atual e suas novas configurações. 

O ar condicionado THM 55 é aplicado em vários modelos de vans de diversas 

marcas, porém para o estudo da carga térmica, foi utilizado o modelo Minibus 55C17 da 

montadora Iveco, com as características mostradas na figura 14. 

 

Figura 14 - Iveco Minibus 55C17 

        
Autor: Iveco (2015) 

 

Após a realização do primeiro ensaio foram analisados os pontos de maior queda de 

pressão. Com estes dados pode-se melhorar a tubulação com novas conexões, com menor 

queda de pressão, mangueiras com diâmetros maiores, ou ainda substituição de componentes 

como filtro secador e serpentina. 

Após a análise do sistema e identificação dos problemas, foram executadas as 

melhorias no sistema. O aparelho foi montado novamente na câmara de testes e foram refeitas 

todas as medições e cálculos como no primeiro teste. 

Como os objetivos da literatura não foram encontrados no segundo teste foi realizado 

um terceiro teste para fazer novas melhorias. O aparelho foi montado novamente na câmara 

de testes e foram refeitas todas as medições e cálculos como nos dois testes anteriores. 

Com o resultado das medições e cálculos dos três sistemas, foram comparados ambos 

para ver qual é a real melhoria de capacidade do sistema em relação à redução da queda de 

pressão na sucção. 

 

Marca: Iveco 

Modelo: Minibus 55C17 

Comprimento (CT): 7,012 m 

Largura (L): 2,025 m 

Altura (A): 2,930 m 

Altura interna: 1,9 m 

Volume útil do veículo: 18,5 m³ 

Quantidades de passageiros: 18 + 1  
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4 DISCUSSÃO DOS RESULTADOS  

 

4.1 CÁLCULO DA CARGA TÉRMICA 

 

Grande parte das vendas do sistema de ar condicionado é para a região sudeste, onde 

se encontra o maior número de pessoas, por isso utilizaremos dados referentes à cidade de São 

Paulo para fazer uma estimativa da carga térmica. 

Primeiramente, devem-se definir as condições climáticas externas, isto é, a 

temperatura de bulbo seco, temperatura do bulbo úmido e a umidade relativa ao longo do dia. 

Segundo Centini (2011) um dia típico de verão de Janeiro para cidade de São Paulo é 

apresentado pelo APÊNDICE A, onde mostra as condições climáticas ao longo de 24 horas. 

Segundo Centini (2011) a ASHRAE define que a temperatura interna para conforto 

térmico dos passageiros é de 23°C e a umidade relativa de 60%, nestas condições existe 

conforto térmico para o inverno e verão. 

Como citado no capítulo 2 a carga térmica está dividida em quatro fatores, geração 

de calor interno, superfícies transparentes, superfícies opacas e renovação de ar, que serão 

mostrados na sequência.  

 

4.1.1 Geração de calor interno 

 

A quantidade de passageiros máxima informada pelo fabricante é de 18 passageiros e 

1 motorista, então utilizando a tabela 1 que menciona o calor proveniente dos ocupantes, a 

carga térmica latente dos ocupantes do veículo  ̇     é de 1905 W. 

 

4.1.2 Superfícies transparentes 

 

Segundo Stoecker e Jones (1985), dividindo a equação 37 pela área tem-se um fator 

de ganho de calor por insolação (FGCI). Os valores deste fator variam de acordo com a 

orientação do sol, leste, oeste, norte e sul, também variam com o mês e latitude. 

Para o cálculo de carga térmica das superfícies transparentes utilizou-se a equação 

37, repetida aqui com o fator     . 

 

 ̇                    
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Como o estudo de carga térmica está considerando a cidade de São Paulo no mês de 

janeiro, a tabela 3 mostra os valores para      desta localidade. 

 

Tabela 3 - Fator FGCI para São Paulo no mês de Janeiro 

Orientação      

NE 407 

NO 407 

SO 555 

SE 555 

N 145 

L 142 

S 672 

O 672 
Fonte: Adaptado de Centini (2011) 

 

O cálculo deve ser feito sempre na pior situação possível, portanto, verifica-se que 

quando a van viaja de sul a norte, de modo que as janelas fiquem orientadas ao leste e ao 

oeste, é a situação mais crítica. A tabela 4 mostra a carga térmica para cada superfície 

transparente do veículo, e a soma total de 3065 W. 

 

Tabela 4 - Carga térmica de superfícies transparentes 

  
Quant. 

Largura 

(m) 

Altura 

(m) 

Espessura 

(mm) 
  (m²)          ̇   (W) 

Janelas Laterais 

Esquerdas (Oeste) 
3 0,9 0,6 4 1,62 672 1 1088 

Janelas Laterais 

Direitas (Leste) 
3 0,9 0,6 4 1,62 142 1 230 

Janela Porta 

Motorista (Oeste) 
1 0,9 0,7 3,16 0,63 672 1 423 

Janela Porta 

Caroneiro (Leste) 
1 0,9 0,7 3,16 0,63 142 1 89 

Vidros Traseiros 

(Sul) 
2 0,6 0,6 3,2 0,72 142 0,3 25 

Para-brisa (Norte) 1 1,8 1 5,36 1,8 672 1 1210 

 Total 3065 

Fonte: Autor (2015)  

 

A janela traseira tem cortinas de fábrica, por isso foi utilizado o fator de 

sombreamento CS de 0,3, conforme tabela 2. Entretanto no restante das janelas as cortinas são 
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opcionais. Então foi considerada a pior situação, na qual as janelas não tenham nenhuma 

proteção contra a radiação do sol. 

4.1.3 Superfícies opacas 

 

Para encontrar a carga térmica das superfícies opacas devem-se encontrar 

primeiramente os coeficientes de convecção externa e interna das superfícies do veículo. 

Segundo Centini (2011) o coeficiente de convecção interna é de 8 W/m².K, levando 

em consideração que a temperatura interna é 23ºC e a velocidade do vento é 0,25 m/s, que é a 

velocidade máxima estabelecida pela ANVISA para ambientes condicionados. 

Para o cálculo do coeficiente de convecção externo, foi considerado que o veículo 

está parado, apenas com a velocidade do vento. Para a temperatura externa foi utilizado a o 

APÊNDICE A, onde a maior temperatura encontrada durante o dia foi de 30,8 ºC, e a 

velocidade do vento neste mesmo horário é de 5,9 m/s. 

Para a determinação do coeficiente de convecção externo, foi usadas propriedades do 

ar a uma temperatura de 25 ºC, que é a temperatura média de um dia típico de verão em São 

Paulo. Segundo Ozisik (1990), o valor de difusividade térmica do ar a 25 ºC é de 2,216 x 

     m²/s, a viscosidade cinemática é 1,568 x      m²/s e o número de Prandtl é 0,7075. 

Para fazer o cálculo do coeficiente de convecção externa é preciso obter o valor para 

o número de Reynolds para cada superfície do veículo, utilizando a equação 45. A tabela 5 

mostra os valores de Reynolds para as diferentes superfícies externas do veículo.  

Para encontrar o coeficiente de convecção externo também é necessário encontrar o 

número de Nusselt. A partir dos números de Reynolds obtidos, observa-se que os 

escoamentos nas superfícies externas são turbulentos. Com isso utilizando a equação 44 

obtém-se os valores do número de Nusselt também apresentados na tabela 5.  

 

Tabela 5 - Número de Reynolds e Nusselt nas superfícies externas do veículo 

 
  (m)   (m²/s) x       (m/s)       

Teto 6,2 1,568 5,9 2332908 3320,58 

Assoalho 6,2 1,568 5,9 2332908 3320,58 

Lat. esquerda 6,2 1,568 5,9 2332908 3320,58 

Lat. direita 6,2 1,568 5,9 2332908 3320,58 

Parede traseira 2 1,568 5,9 752551 880,96 

Janelas lat. esquerdas 0,9 1,568 5,9 338648 98,68 

Janelas lat. direitas 0,9 1,568 5,9 338648 98,68 

Janela porta motorista 0,9 1,568 5,9 338648 98,68 

Janela porta carroneiros 0,9 1,568 5,9 338648 98,68 

Vidros traseiros 0,9 1,568 5,9 338648 98,68 
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Para-brisa 1,8 1,568 5,9 677295 747,01 

Fonte: Autor (2015) 

Com o número de Nusselt, pode-se calcular o coeficiente de convecção externo do 

veículo. A partir da equação 42. 

A tabela 6 apresenta o coeficiente de convecção externo para cada superfície externa 

do veículo, usando como comprimento característico o comprimento   de cada superfície. 

 

Tabela 6 - Coeficientes de convecção externo nas superfícies do veículo 

 
  (m)     (W/m².K)       (W/m².K) 

Teto 6,2 0,0228 3320,58 12,21 

Assoalho 6,2 0,0228 3320,58 12,21 

Lateral Esquerda 6,2 0,0228 3320,58 12,21 

Lateral Direita 6,2 0,0228 3320,58 12,21 

Parede Traseira 2 0,0228 880,96 10,04 

Janelas Laterais Esquerdas 0,9 0,0228 98,68 2,50 

Janelas Laterais Direitas 0,9 0,0228 98,68 2,50 

Janela Porta Motorista 0,9 0,0228 98,68 2,50 

Janela Porta Carroneiro 0,9 0,0228 98,68 2,50 

Vidros Traseiros 0,9 0,0228 20,01 2,50 

Para-brisa 1,8 0,0228 747,01 9,46 

Fonte: Autor (2015) 

 

Com coeficiente de transferência de calor externo calculado e o interno fornecido, é 

necessário encontrar o coeficiente global de transferência de calor.  

A tabela 7 mostra o coeficiente global de transferência de calor para as diferentes 

superfícies do veículo. O cálculo calor baseia-se na equação 41. 

Com os valores do coeficiente global de transferência de calor, calculou-se através da 

equação 39, a carga térmica para as superfícies opacas, os resultados destas cargas estão 

mostrados na tabela 8. Para o cálculo considerou-se a temperatura externa de 30,8 °C e 

temperatura interna de 23 ºC, fornecidos por Centini (2011). 

A tabela 8 apresenta os valores de área de cada superfície, dos coeficientes “ ”,     

(valor de temperatura ambiente com acréscimo de temperatura devido a radiação) e das cargas 

térmicas correspondentes a cada superfícies.  

Admite-se que não existe radiação solar na parte inferior da van, nem na parede 

lateral esquerda, pois o veículo recebe radiação do sol em apenas um dos lados. 
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Tabela 7 - Coeficiente global de transferência de calor nas diferentes superfícies 

 
Material   (mm) 

  
(W/m².K) 

   
(W/m².K) 

   
(W/m².K) 

   

(W/m².K) 

Teto 

Aço carbono 0,65 59,9 

12,21 8 0,78 Lã de vidro 3,8 0,038 

ABS 3 0,041 

Assoalho 

Compensado 

naval 
15 0,17 

12,21 8 

2,87 Manta vinílica 4 0,075 

Lat. esquerda 
ABS 3 0,041 

12,21 8 
3,57 Aço carbono 0,65 59,9 

Lat. direita 
ABS 3 0,041 

12,21 8 
3,57 Aço carbono 0,65 59,9 

Parede Traseira 
ABS 3 0,041 

10,04 8 
3,36 Aço carbono 0,65 59,9 

Janelas lat. esq. Vidro 4 0,038 2,50 8 1,59 

Janelas lat. dir. Vidro 4 0,038 2,50 8 1,59 

Janela porta mot. Vidro 3,16 0,038 2,50 8 1,64 

Janela porta car. Vidro 3,16 0,038 2,50 8 1,64 

Vidros traseiros Vidro 3,2 0,038 2,50 8 1,64 

Para-brisa Vidro 5,36 0,038 9,46 8 2,69 
Fonte: Autor (2015) 

 

Tabela 8 - Carga térmica das superfícies opacas 

 
  (m²)    (W/m².K)     (ºC)  ̇  (W) 

Teto 12,4 0,78 47,8 240,16 

Assoalho 12,4 2,87 30,8 284,68 

Lateral esquerda 8,06 3,57 30,8 230,23 

Lateral direita 8,06 3,36 51,4 769,24 

Parede traseira 2,6 3,57 47,8 230,15 

Janelas laterais esquerdas 0,54 1,59 30,8 6,85 

Janelas laterais direitas 0,54 1,59 30,8 6,85 

Janela porta motorista 0,63 1,64 30,8 8,29 

Janela porta caroneiro 0,63 1,64 30,8 8,29 

Vidros traseiros 0,54 1,64 30,8 7,09 

Para-brisa 1,8 2,69 30,8 38,73 

Total 1830 

Fonte: Autor (2015) 
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Para as janelas não é necessário adicionar o    , devido ao acréscimo de temperatura 

proveniente da radiação, pois nas superfícies transparentes já foram contabilizadas estas 

temperaturas. 

4.1.4 Renovação de ar  

 

Levando em consideração que a carga térmica será calculada a partir da maior 

temperatura encontrada no dia em São Paulo (30,8 °C), que a temperatura interna segundo 

ASHRAE é de 23 °C e que a umidade relativa é de 60 %, pode-se consultar a carta 

psicométrica no Apêndice E, onde foram encontradas as entalpias do ar interno e externo. 

Para o cálculo da carga térmica da renovação de ar foi utilizada a equação 46. 

A tabela 9 apresenta os valores da carga térmica em relação a renovação de ar devido 

à abertura das portas. As áreas e os tempos de abertura das portas foram fornecidos pela 

montadora Iveco. A soma da carga térmica para as duas portas que frequentemente abrem é 

de 3477 W. 

 

Tabela 9 - Carga térmica resultante da renovação de ar 

  
  (m²) 

Tempo de 

abertura (s) 

Velocidade 

do ar (m/s) 
   (kJ/kg)    (kJ/kg) 

 ̇ 
(kg) 

     (W) 

Porta motorista 1,792 60 0,5 51 64,5 60 812 

Porta corrediça 2,52 140 0,5 51 64,5 197 2655 

Total 3477 

Fonte: Autor (2015) 

 

4.1.5 Carga térmica total 

 

Para encontrar a carga térmica total do veículo é necessário estabelecer a soma das 

cargas térmicas dos quatro fatores calculados anteriormente: geração de calor interno, 

superfícies transparentes, superfícies opacas e renovação de ar. A tabela 10 apresenta todos os 

valores das cargas e a total de 10278 W. 

 

Tabela 10 - Carga térmica total do veículo 

Carga térmica Quantidade (W) 

 ̇   3065 

 ̇    1905 

 ̇    3477 

 ̇  1830 

Total 10278 
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Fonte: Autor (2015) 

 

As planilhas completas dos cálculos podem ser vistas no APÊNDICE G. 

4.2 ENSAIO DO CONDICIONADOR DE AR ATUAL 

 

Foram anotadas as pressões dos pontos de medição em um intervalo de tempo de 20 

minutos, que é o tempo necessário para fazer a troca de lugar do manômetro. Este tempo foi 

elevado, pois havia apenas um manômetro disponível. 

As médias das pressões de todos os pontos inseridos no sistema de ar condicionado 

estão mostradas na figura15. 

Todas as medidas de pressões no teste do sistema atual estão mostradas no 

APÊNDICE B. 

As medições tiveram início depois de 20 minutos com o sistema ligado, tempo 

necessário para estabilizar as pressões do sistema e as temperaturas ambientes.  

 

Figura 15 – Pressões e temperaturas médias do sistema atual (kPa) 

 
Fonte: Autor (2015) 

 

O ponto 6 foi desconsiderado, pois as medidas não estavam coerentes com o restante 

das medidas, o ponto de engate rápido estava com problemas de construção. 
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4.3 CÁLCULO DE CAPACIDADE DO SISTEMA ATUAL PELO MÉTODO      

 

O      foi o método escolhido para medir a capacidade do evaporador. Para isso, 

foram necessárias as temperaturas de entrada e saída do fluido frio e fluido quente. Tais 

temperaturas foram obtidas através dos ensaios na câmara de testes. A tabela 11 apresenta os 

valores de      calculados para cada intervalo de tempo, com suas respectivas temperaturas 

de entrada e saída dos fluidos quente e frio. As temperaturas médias podem ser observadas na 

imagem 15. A tabela completa de cálculo pode ser observada no APÊNDICE F. 

Os valores das      foram obtidos através da equação 14.  

 

Tabela 11 – DTML do evaporador 

Tempo (min)        (ºC)        (ºC)        (ºC)        (ºC)      

20 10,1 16,2 24,9 13,7 4,62 

40 9,8 15,9 24,9 13,7 4,34 

60 10,1 16 25 14 4,34 

80 9,7 16,2 25,2 13,9 3,67 

100 9,8 16,1 25,2 14,2 3,04 

120 9,9 15,9 25,3 14,2 3,90 

Fonte: Autor (2015) 

 

Como o fluxo é de correntes cruzadas, para o cálculo da      é necessário incluir o 

fator de correção  , que foi encontrado através na figura 10. 

Os valores para o          foram encontrados através da equação 15. A tabela 12 

apresenta os valores para cada intervalo de tempo. 

 

Tabela 12 – Fatores de correção DTML 

Tempo (min)      R P            

20 4,62 1,84 0,31 0,89 4,11 

40 4,34 1,84 0,40 0,88 3,82 

60 4,34 1,86 0,40 0,87 3,77 

80 3,67 1,75 0,42 0,89 3,26 

100 3,04 1,75 0,41 0,87 2,68 

120 3,90 1,85 0,39 0,86 3,32 

Fonte: Autor (2015) 
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Para o cálculo da capacidade através do método     , é necessário encontrar o 

coeficiente global de transferência de calor  . Para isso utilizou-se os valores de    e    

fornecidos pelo fornecedor atual da serpentina Serraff do evaporador. Segundo fornecedor da 

serpentina, o valor utilizado para    é de 4123 W/m².K e o valor de    é de 603 W/m².K. Os 

dados para o cálculo do coeficiente global de transferência de calor estão descritos na tabela 

13, fornecidos pelo fabricante da serpentina. 

 

Tabela 13 – Especificações técnicas da serpentina do evaporador 

  Valor Unidade 

   4123 W/m².K 

   603 W/m².K 

   0,77 m² 

   0,537 % 

    14,84 m² 

  386 W/m.K 

   0,83 m² 

   7,9 x      m 

   0,765 m² 
Fonte: Autor (2015) 

 

Utilizando os dados da tabela 15 pode-se obter o valor para o coeficiente global de 

transferência de calor através da equação 9. 

Considerando o coeficiente global em função da área da serpentina, obtem-se um 

valor de          W/K. Dispondo desse valor, foi possível encontrar a capacidade do 

aparelho atual, conforme equação 12. 

Os valores de capacidade do aparelho atual para cada intervalo de tempo e a 

capacidade média, estão dispostos na tabela 14. 

 

Tabela 14 - Tabela de capacidade do sistema atual 

              ̇ (W) 

1970 4,11 8099 

1970 3,82 7517 

1970 3,77 7431 

1970 3,26 6430 

1970 2,68 5278 

1970 3,32 6533 

Capacidade média 6882 
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Fonte: Autor (2015) 

 

O valor de capacidade do aparelho atual é de 6882 W, ou seja não atende a carga 

térmica calculada. 

4.4 AVALIAÇÃO DE MELHORIAS NO SISTEMA DE AR CONDICIONADO 

 

O teste apontou que a sucção teve uma queda de pressão considerável. A queda de 

pressão total na linha de sucção foi de 193 kPa, saindo do evaporador a uma pressão média de 

260 kPa e chegando na entrada do compressor a uma pressão média de 67 kPa, conforme 

mostrado na tabela 17. No lado de alta pressão do sistema a queda de pressão foi de 119 kPa. 

Para chegar a uma conclusão deve-se encontrar a velocidade do fluido nestes pontos 

para comparar com a teoria, para isso foi calculada a vazão mássica do compressor e em 

seguida a velocidade do fluido nos trechos mencionados. 

 

4.4.1 Cálculo de vazão do compressor 

 

Segundo Denso (2015) o deslocamento volumétrico do compressor é de 1,5 x      

m³ por rotação, com este dado pode-se obter o valor de vazão mássica do compressor. 

O valor da rotação média do compressor durante o teste foi de 46,67 rps (2800 rpm), 

medido através do tacômetro. Esta é a rotação média do compressor em um veículo com 

motor diesel, em uma viagem com velocidade de cruzeiro.  

A tabela 15 mostra o valor da vazão mássica do compressor, utilizando a temperatura 

de sucção de 19 ºC, e pressão de sucção de 67 kPa, cujos valores foram utilizadas para 

encontrar o volume específico do fluido na entrada do compressor. 

 

Tabela 15 - Vazão mássica do compressor 

Rotação (rps) 

Volume 

compressor 

(m³/rot) x      

  (m³/kg) 

Vazão 

Volumétrica 

(m³/s) x     

Vazão mássica 

(kg/s) 

46,67 1,5 0,347 7,0005 0,0202 
Fonte: Autor (2015) 

 

4.4.2 Velocidades do fluido na sucção do sistema atual 
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Através da vazão mássica calculada, pode-se encontrar a velocidade média do fluido 

refrigerante nos trechos de maior queda de pressão da sucção. Utilizando a equação 25, pode-

se encontrar-se a velocidade média do fluido em cada trecho da sucção do sistema. 

A tabela 16 mostra a velocidade média do fluido para o sistema atual, em seus 

respectivos trechos. A planilha completa de cálculo pode ser observada no APÊNDICE E. 

 

Tabela 16 - Velocidades de sucção do sistema 

Trecho   (m³/kg) 
Diâmetro 

atual (mm) 
     (m/s) 

Ponto 10 até 11 (2,4m) 0,090 12,5 14,86 

Ponto 11 até 12 (4m) 0,109 12,5 18,07 

Ponto 12 até 13 (Bloco 

distribuição) 
0,132 12,5 21,79 

Ponto 13 até 14 (8m) 0,245 12,5 40,28 
Fonte: Autor (2015) 

 

A distância total da linha de sucção foi de 14,4 m, devido à montagem do sistema na 

câmara de testes, o compressor está posicionado na parte externa da câmara, aumentando a 

distância da tubulação da sucção.  

Segundo Amor (2014) as velocidades para a linha de sucção devem ficar entre 5 e 10 

m/s. Conforme tabela 16 as velocidades ficaram entre 3 a 5 vezes maior.  

Para isso é aconselhado aumentar o diâmetro da tubulação para diminuir a queda de 

pressão. Segundo Parker (2015) os diâmetros usuais das mangueiras de ar condicionado 

automotivo para o fluído refrigerante R134a são apresentados na tabela 17. A medida atual é 

12,5 mm. 

Tabela 17 – Modelos de mangueiras Parker 

Especificação Diâmetro interno (mm) 

235-4 5 

235-6 8 

235-8 10 

235-10 12,5 

235-12 16 

235-16 22 
Fonte: Adaptado de Parker (2015) 

 

Segundo Matos (2015) a queda de pressão ideal para a linha de sucção, deve ser de 

21 kPa. Para chegar a um diâmetro que tenha esta queda de pressão, foi utilizado os mesmos 

parâmetros de temperatura encontrados no teste, porém para a pressão de sucção foi utilizada 
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a pressão de trabalho do R134a, que é de aproximadamente 193 kPa na saída do evaporador 

(Ponto10), com uma queda de pressão desejada de 21kPa. 

Como não é possível estimar as perdas de pressão por trechos, para o cálculo do 

novo diâmetro da tubulação, foi considerado um trecho único e contínuo de 14,4 m, com uma 

velocidade de 10 m/s que é considerado a velocidade máxima para a linha de sucção sem que 

haja ruído no sistema. A tabela 18 mostra o diâmetro ideal da mangueira. 

 

Tabela 18 – Novo diâmetro estimado 

Trecho 
   

(kPa)  
  (m³/kg) 

Vazão (m³/s) 

x     
     (m/s) 

Área (m²) 

x     

Diâmetro 

(mm) 

14,4m 21 0,089 5,294 10 5,29 25,9 

Fonte: Autor (2015) 

  

Obteve-se um diâmetro calculado de 25,9 mm, porém conforme pode-se notar a 

tabela 19 não tem este diâmetro, assim deve-se utilizar a mangueira com diâmetro mais 

próximo, então o diâmetro da mangueira utilizada para o novo teste foi de 22 mm. Diâmetros 

maiores que 22 mm tem um valor de compra muito elevado, inviabilizando a alteração. Um 

grande problema também com diâmetros maiores é a montagem na van, pois os espaços de 

passagem das mangueiras são restritos. Então foi utilizada a mangueira de 22 mm para fazer 

os cálculos e testes. 

Com o diâmetro de 22 mm definido deve-se calcular a velocidade novamente, esta 

velocidade não pode ser inferior a 5 m/s, pois segundo Amor (2014) velocidades abaixo de 5 

m/s não transportam o óleo lubrificante suficiente para o compressor, pois a densidade do óleo 

é maior do que o fluido refrigerante. Com o diâmetro de 22 mm se obtém uma velocidade 

calculada de 13,93 m/s, conforme mostrado na tabela 19. 

 

 Tabela 19 - Velocidade média na sucção através de diâmetro 0,022m 

Trecho 
AP 

(kPa) 
  (m³/kg) 

Vazão (m³/s) 

x     

Diâmetro 

(mm) 

Área (m²) 

x     
     (m/s) 

14,4m 21 0,089 5,29 22 3,79 13,93 

Fonte: Autor (2015) 

 

Conforme mencionado por Amor (2015) a velocidade de sucção deve ficar entre 5 e 

10 m/s, porém a velocidade calculada foi de 13,93 m, pois não há disponível no mercado uma 

mangueira com o diâmetro viável financeiramente. Então mesmo assim foi utilizada esta 

mangueira. 
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4.4.3 Queda de pressão nas conexões 

 

O bloco de distribuição do sistema está restringindo tanto a linha de líquido entre os 

pontos 6 e 7; Quanto a sucção entre os pontos 12 e 13, este bloco de distribuição faz um 

joelho de 90º, com uma perda de pressão na sucção de 20,68 kPa. Na linha de sucção não será 

mais utilizado o bloco de distribuição, a mangueira será contínua no trecho entre o ponto 12 e 

13. Na linha de líquido será substituído por uma conexão normal. 

Também foi considerada a retirada do filtro secador do sistema, pois o próprio 

condensador já tem um filtro acoplado, então o filtro no meio da tubulação é desnecessário, 

pois entre os pontos 4 e 5 nas medições de pressão, verificou-se uma queda de pressão média 

de 6,8 kPa. Retirando este filtro secador pode-se obter uma melhoria no sistema. 

 

4.5 ENSAIO DO AR CONDICIONADOR COM MELHORIAS - PROPOSTA 1 

 

Foram anotadas as pressões dos pontos de medição em um intervalo de tempo de 20 

minutos, tempo necessário para fazer a troca de lugar do manômetro, este tempo foi elevado, 

pois tinha apenas um manômetro para fazer as medidas. 

As medições tiveram início depois de 20 minutos com o sistema ligado, tempo 

necessário para estabilizar as pressões e temperaturas ambientes.  

A imagem 16 identifica a posição dos novos pontos de medição de pressão, para a o 

aparelho com melhorias e suas medidas de pressões médias durante o teste. Os valores 

completos das medidas encontradas durante o teste estão disponíveis no APÊNDICE C. 
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Figura 16 - Pressões médias do sistema da proposta 1 (kPa) 

 
Fonte: Autor (2015) 

4.6 CÁLCULO DE CAPACIDADE DO SISTEMA MELHORADO - PROPOSTA 1 

 

Para o cálculo de capacidade na proposta 1 também foi utilizado o método     , a 

tabela 20 apresenta os valores para      para cada intervalo de tempo. As temperaturas 

médias estão mostradas na imagem 16. 

 

Tabela 20 - Tabela      aparelho proposta 1 

Tempo (min)        (ºC)        (ºC)        (ºC)        (ºC)      

20 4,6 15,9 26 9,1 4,53 

40 4,6 15,9 26 9,2 4,25 

60 5,2 16,5 26,4 9,6 4,47 

80 5,2 16,8 26,2 9,4 4,19 

100 5,6 17,6 26,5 9,4 4,43 

120 5,9 17,9 26,6 9,5 4,62 
Fonte: Autor (2015) 

 

Como o fluxo é de correntes cruzadas, para o cálculo da      é necessário incluir o 

fator de correção  , que foi encontrado através na figura 10. A tabela 21 apresenta os valores 

de          para cada intervalo de tempo. 

 

Tabela 21 -          proposta 1 

Tempo (min)      R P F          

20 4,53 1,50 0,53 0,87 3,94 
40 4,25 1,49 0,53 0,87 3,70 
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60 4,47 1,49 0,53 0,87 3,89 

80 4,19 1,45 0,55 0,86 3,60 

100 4,43 1,43 0,57 0,87 3,86 

120 4,62 1,43 0,58 0,86 3,97 
Fonte: Autor (2015) 

 

Com o valor encontrado do coeficiente global de transferência de calor na seção 4.3 

foi encontrada a capacidade do aparelho melhorado com a proposta 1. A tabela 22 mostra os 

valores da capacidade do aparelho para cada intervalo de tempo e sua capacidade média. 

 

Tabela 22 - Capacidade do sistema proposta 1 

              ̇ (W) 

1970 3,94 7770 

1970 3,70 7285 

1970 3,89 7667 

1970 3,60 7092 

1970 3,86 7600 

1970 3,97 7826 

Capacidade média 7540 
Fonte: Autor (2015) 

A capacidade do aparelho ainda não atende a carga térmica calculada. 

 

4.7 AVALIAÇÃO DA VELOCIDADE NO SISTEMA MELHORADO - PROPOSTA 1 

 

Segundo Denso (2015) o deslocamento volumétrico do compressor é de 0,00015m³ 

por rotação, com este dado pode-se obter o valor de vazão mássica do compressor. O valor da 

rotação média do compressor durante o teste também foi de 46,67 rps.  

A tabela 23 mostra o valor da vazão mássica do compressor. Foi utilizando a 

temperatura de sucção média de 23 ºC, e pressão de sucção de 152 kPa, esta temperatura e 

pressão foram medidas na entrada do compressor. 

 

Tabela 23 – Vazão do compressor com mangueira de sucção de 22 mm -14,4 m 

Rotação (rps) 

Volume 

compressor 

(m³/rot) x     

  (m³/kg) 

Vazão 

Volumétrica 

(m³/s) x     

Vazão 

mássica (kg/s) 

46,67 1,5 0,192 7,0005 0,036 
Fonte: Autor (2015) 
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Com o valor da vazão mássica foi calculado o valor das velocidades para os dois 

trechos. A tabela 24 apresenta o valor da velocidade média nos trechos de sucção para o 

sistema com melhorias. 

Os trechos da tabela 24 são equivalentes aos trechos da tabela 16, o trecho total 

continua com 14,4 m de comprimento. 

 

Tabela 24 - Velocidades nos trechos sucção sistema melhorado proposta 1 

Trecho 

Vazão 

volumétrica 

(m³/s) x     

  (m³/kg) 
Diâmetro 

atual (mm) 

  (m²) 

x     
     (m/s) 

Ponto 10 até 11 

(6,4 m) 
5,57 0,153 22 3,79 14,68 

Ponto 11 até 12 

(8 m) 
6,33 0,174 22 3,79 16,67 

Fonte: Autor (2015) 

 

Os valores das velocidades encontradas ficaram cerca de 50% maiores do que a 

referência máxima. Entretanto; o diâmetro ideal implicaria em maior custo e restrições de 

espaço na montagem do sistema no veículo.  

 

4.8 ANÁLISE PARA REFINAMENTO DA PROPOSTA 1   

 

Como a perda de carga desejada de 21 kPa não foi alcançada na proposta 1, analisou-

se as possibilidades de redução adicional. Conclui-se que a única forma viável foi reduzir o 

comprimento da mangueira, para um valor mais próximo do efetivamente necessário no 

veículo. Com a retirada do bloco de distribuição, foi possível diminuir o tamanho da 

mangueira de sucção para o tamanho de projeto do veículo. A quantidade mínima de 

mangueira de sucção para uma van com evaporador na traseira é de 9 m de comprimento.  

A tabela 25 mostra a queda de pressão calculada para o trecho de 9 m, considerando 

a velocidade média e densidade média do fluído conforme teste da proposta 1. O cálculo foi 

feito através da equação 27. Com a queda de pressão de apenas 17,47 kPa está dentro da 

esperada, então foi realizado novo teste com os 9 m de mangueira na sucção. 

 

Tabela 25- Queda de pressão estimada para 9 m de mangueira (22mm) 

     (m)   (mm)   (kg/m³)      (m/s) Pressão (kPa) 

0,057 9 22 6,10 15,67 17,47 

Fonte: Autor (2015) 
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4.9 ENSAIO DO AR CONDICIONADOR DA PROPOSTA 1 REFINADA 

 

A figura 17 mostra as pressões médias em cada ponto no teste com comprimento 

total na sucção de 9 m. 

 

Figura 17 - Pressões médias do teste da proposta 1 refinada (kPa) 

 
Fonte: Autor (2015)  

Os valores gerais das medidas de pressões durante todo o intervalo de tempo estão 

disponíveis do APÊNCIDE D. 

 

4.10 CALCULO DE CAPACIDADE DA PROPOSTA 1 REFINADA 

 

Para o cálculo de capacidade da proposta 1 refinada foi utilizado novamente o método 

    , a tabela 26 apresenta os valores para      para cada intervalo de tempo. As 

temperaturas médias nestes pontos estão mostradas da imagem 17. 

 

Tabela 26 - Tabela      aparelho proposta 1 refinada 

Tempo (min)        (ºC)        (ºC)        (ºC)        (ºC)      

20 2,4 12,9 24,3 7,2 5,85 

40 2,6 12,8 24,6 7,5 6,22 

60 4,1 14,9 25,1 7,9 6,35 

80 3,5 14,7 25,2 7,3 6,76 

100 4 15,2 25,5 7,5 7,06 

120 3,9 14,9 25,4 7,5 7,14 

Fonte: Autor (2015) 
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25 ºC 7,5 ºC 
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Como o fluxo é de correntes opostas, para o cálculo da      é necessário incluir o 

fator de correção  , que foi encontrado através na figura 10. 

A tabela 27 apresenta os valores de          para cada intervalo de tempo. 

 

Tabela 27 -          proposta 1 refinada 

Tempo (min)      R P F          

20 5,85 1,63 0,48 0,82 4,80 

40 6,22 1,68 0,46 0,81 5,04 

60 6,35 1,59 0,51 0,8 5,08 

80 6,76 1,60 0,52 0,78 5,27 

100 7,06 1,61 0,52 0,75 5,29 

120 7,14 1,63 0,51 0,75 5,35 

Fonte: Autor (2015) 

 

Com o valor encontrado do coeficiente global de transferência de calor na seção 4.3 

foi encontrada a capacidade do aparelho melhorado. A mangueira na sucção tinha 9 m. A 

tabela 28 mostra os valores da capacidade do aparelho para cada intervalo de tempo e sua 

capacidade média. 

 

Tabela 28 - Capacidade do sistema proposta 1 refinada 

              ̇ (W) 

1969,81 4,8 9450 

1969,81 5,04 9932 

1969,81 5,08 10008 

1969,81 5,27 10389 

1969,81 5,29 10426 

1969,81 5,35 10544 

Capacidade média 10125 
Fonte: Autor (2015) 

 

4.11 AVALIAÇÃO DA VELOCIDADE DA PROPOSTA 1 REFINADA 

 

Como o compressor é o mesmo utilizado nos testes anteriores o deslocamento 

volumétrico é de 1,5 x      m³ por rotação. O valor da rotação média do compressor durante 

o teste também foi de 46,67 rps, pois o motor elétrico foi o mesmo utilizado nos testes 

anteriores.  
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A tabela 29 mostra o valor da vazão mássica do compressor da proposta 1 refinada. 

Pode-se notar que a vazão do compressor dobrou em relação ao sistema atual justificando o 

aumento da capacidade. 

Foi utilizada a temperatura de sucção média de 18,7 ºC, e pressão de sucção de 147 

kPa, esta temperatura e esta pressão foram medidas na entrada do compressor. 

 

Tabela 29 – Vazão do compressor com mangueira de sucção de 22 mm - 9 m 

Rotação (rps) 

Volume 

compressor 

(m³/rot) x     

  (m³/kg) 

Vazão 

Volumétrica 

(m³/s) x     

Vazão 

mássica (kg/s) 

46,67 1,5 0,156 7,0005 0,0447 
Fonte: Autor (2015) 

 

Com o valor da vazão mássica, foi calculado o valor da velocidade no trecho. A 

tabela 30 apresenta o valor da velocidade média no trecho de sucção para proposta 1 refinada. 

O valor da velocidade continuou próxima ao valor calculado da proposta 1 original. 

 

Tabela 30 - Velocidades nos trechos sucção sistema proposta 1 refinada 

Trecho 

Vazão 

volumétrica (m³/s) 

x     

  (m³/kg) 
Diâmetro 

atual (mm) 

  (m²) 

x     
     (m/s) 

Ponto 10 até 11 

(9 m) 
6,42 0,143 22 3,79 16,91 

Fonte: Autor (2015) 

4.12  COMPARAÇÃO DOS TRÊS SISTEMAS 

 

Nesta seção será comparada a capacidade dos três testes em relação a queda de 

pressão, também será comparada a maior capacidade do aparelho encontrada com a carga 

térmica calculada para a van estudada. 

 

4.12.1 Comparativo entre as perdas de pressões 

 

A diferença de queda pressão total dos três sistemas testados para o lado de alta 

pressão (linha de líquido e descarga), e para o lado de baixa pressão (sucção) estão 

apresentadas na tabela 31. 

 

Tabela 31 - Perda de pressão geral (kPa) 

 

Sistema atual Proposta 1 Proposta 1 refinada 
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Alta  Sucção Alta Sucção Alta Sucção 

Entrada  1120 260 1238 152 1456 167 

Saída 1001 67 1115 122 1350 147 

Queda de pressão 119 193 123 30 106 20 

 Fonte: Autor (2015) 

 

A queda de pressão na sucção melhorou consideravelmente, no sistema atual a queda 

de pressão foi de 193 kPa. Entretanto o sistema da proposta 1 refinada, a queda de pressão foi 

de apenas 20 kPa, resultando em uma diminuição na queda de pressão de 173 kPa. 

O lado alta pressão do sistema na proposta 1 refinada teve uma pequena melhoria, se 

comparado ao sistema atual. A melhoria na queda de pressão foi de 13 kPa. 

 

4.12.2 Comparativo entre as capacidades dos aparelhos 

 

Através do método      foi calculada a capacidade do aparelho para os três testes, a 

tabela 32 mostra o comparativo entre as capacidades encontradas. 

 

Tabela 32 - Comparativo capacidades dos sistemas 

 
Sistema atual Proposta 1 Proposta 1 refinada 

Q (W) 6882 7540 10125 

Fonte: Autor (2015) 

 

Com a diminuição da queda de pressão houve uma melhoria significativa na 

capacidade do sistema da proposta 1 se comparado ao sistema atual, houve um aumento de 

capacidade próximo a 9 %. Já se comparado a proposta 1 refinada com o sistema atual, o 

sistema teve um aumento de capacidade próximo a 32 %. 

Além da melhoria da capacidade do sistema, pode-se notar através das tabelas 13 e 

30 que as temperaturas de entrada do fluido frio do evaporador, no caso o fluido refrigerante, 

diminuiu significativamente nas duas propostas, ou seja, de 9,9 ºC para 3,4 ºC. 

 

4.12.3 Comparativo entre as eficiências dos aparelhos (COP) 

 

Se comparado a eficiências dos três testes através do cálculo de COP (Coeficiente de 

performance), pode-se observar que a eficiência diminuiu devido ao aumento na vazão do 

compressor. Com o aumento da vazão a potência do compressor aumentou. 
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A capacidade do aparelho não aumentou na mesma proporção ao aumento da 

potência do compressor, assim a sua eficiência diminuiu nos testes com melhorias. 

 

Tabela 33 - Comparativo das eficiências dos sistemas (COP) 

 
Sistema atual Proposta 1 Proposta 1 refinada 

COP 6,07 4,04 3,55 

Fonte: Autor (2015) 

 

4.12.4 Comparativo da carga térmica calculada e capacidade do aparelho 

 

Com as melhorias do sistema através da diminuição da perda de pressão na sucção 

foi possível chegar à carga térmica calculada. 

A carga térmica encontrada foi de 10278 W, enquanto a capacidade do sistema na 

proposta 1 refinada foi de 10125 W. Logo, o aparelho tem a capacidade muito próxima a 

carga térmica, garantindo o conforto térmico dos passageiros. 

 Uma maneira de garantir uma diferença maior entre a carga térmica e a capacidade 

do aparelho seria a utilização de películas ou cortinas nas janelas, diminuindo a carga térmica 

da radiação do sol. Pode-se ainda fazer uso de cortinas de ar nas portas dos passageiros, no 

momento de abertura das portas para a entrada de passageiros. Esta cortina irá diminuir a 

entrada de ar externo quente para o interior no veículo, assim diminuindo a carga térmica da 

renovação de ar. 
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5 CONCLUSÃO 

 

Analisando os resultados do ensaio no sistema atual, observou-se que a diferença 

entre as pressões de entrada e saída da linha sucção estava acima do ideal, em torno de 193 

kPa. Dessa forma foram sugeridas melhorias para esta linha, a fim de melhorar a eficiência. A 

principal melhoria sugerida foi o aumento do diâmetro atual da mangueira. O diâmetro 

interno atual da mangueira era de 12,5 mm. Conforme cálculos realizados, o diâmetro 

estimado foi de 22 mm. 

A partir dos resultados obtidos, verificou-se que as mudanças realizadas no sistema 

resultaram em uma melhoria significativa na sua capacidade. De acordo com a literatura 

apresentada, a queda de pressão desejada para uma linha de sucção de um sistema de ar 

condicionado, com fluido refrigerante R134a, seria de apenas 21 kPa. No ensaio realizado, o 

aumento do diâmetro e a redução do tamanho da mangueira resultou em uma queda de 

pressão no lado de baixa pressão de 20 kPa, resultando no aumento da capacidade em 

aproximadamente 32%. 

A carga térmica encontrada foi de 10278 W, enquanto a capacidade do sistema na 

última proposta foi de 10125 W. Logo, o aparelho melhorado tem a capacidade muito 

próxima a carga térmica, garantindo o conforto térmico dos passageiros. 

Foi aumentado capacidade do aparelho sem grandes alterações no sistema, sem troca 

de componentes de alto valor. Com a simples troca de mangueiras e algumas conexões foi 

possível alcançar a capacidade que aparelho necessita para a carga térmica.  

De uma maneira geral pode-se concluir que, os resultados obtidos no sistema 

melhorado são pertinentes e aplicáveis.  

Para sugestões de trabalhos futuros, seria importante ter um medidor de vazão para o 

fluído refrigerante, assim os cálculos das velocidades seriam mais precisos. Também seria 

importante controlar a umidade na câmara de teste, podendo medir a temperatura do bulbo 

seco e bulbo úmido durante o teste. 

O estudo pode evoluir, fazendo melhorias na tubulação no lado de alta pressão do 

sistema, pois mesmo com melhorias significativas feitas na sucção a queda de pressão no lado 

de alta continuou elevada.  
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APÊNDICE A – Condições climáticas de um dia típico de verão do mês de janeiro, em 

São Paulo 

 

Hora 
Temperatura do 

bulbo seco (°C) 

Temperatura do 

bulbo úmido (°C) 
Umidade (%) 

Velocidade do 

vento (m/s) 

1 22,9 20,2 79 2,3 

2 22,5 20 81 2 

3 22,2 19,8 82 1,9 

4 21,8 19,6 82 2 

5 21,5 19,4 83 2,1 

6 21 19,2 85 2,1 

7 20,8 19,1 85 2,1 

8 21,5 19,2 82 2,3 

9 23,5 19,7 75 2,9 

10 24,9 20,2 67 3,9 

11 26,7 20,6 59 4,9 

12 28,1 20,9 54 5,4 

13 29,3 21 49 5,7 

14 29,9 20,3 48 5,7 

15 30,7 21,2 45 5,6 

16 30,8 21,3 45 5,9 

17 30,3 21,3 47 5,6 

18 29,8 21,3 49 5,3 

19 28,7 21,2 53 4,7 

20 27,4 21,2 60 3,5 

21 26,1 21 66 3 

22 25,4 20,8 71 2,7 

23 24,3 20,6 73 2,7 

24 23,8 20,4 75 2,4 
Fonte: Adaptado de Centini (2011) 
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APÊNDICE B – Pressões do sistema atual (kPa) 

 

 

Descrição Ponto 
Intervalos de tempo (min) 

Média Máx. Mín. 
20 40 60 80 100 120 

Saída compr. 1 1124 1117 1148 1082 1117 1131 1120 1148 1082 

Ent. cond. 2 1079 1103 1107 1062 1082 1086 1086 1107 1062 

Saída cond. 3 1027 1065 1065 1048 1036 1048 1048 1065 1027 

Ent. filtro 

secador 
4 1034 1027 1041 1041 1020 1020 1030 1041 1020 

Saída filtro 

secador 
5 996 1020 1024 1034 1031 1034 1023 1034 996 

Saída bloco 

dist. L.L 
7 993 1020 1020 1000 1024 1027 1014 1027 993 

Saída tubo 

maior L.L 
8 996 1007 1013 993 1000 993 1002 1013 993 

Ent. válvula 

expansão 
9 989 993 1007 1014 993 1013 1001 1014 989 

Saída evap. 10 248 262 262 269 255 265 260 269 248 

Ent. tubo 

maior sucção 
11 248 251 224 234 221 221 233 252 221 

Ent. bloco 

dist. sucção 
12 193 182 165 186 186 186 183 193 165 

Saída bloco 

dist. sucção 
13 172 186 155 152 159 152 163 186 152 

Ent. comp. 14 62 69 62 65 69 76 67 76 62 

Fonte: Autor (2015) 
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APÊNDICE C – Dados de pressão aparelho proposta 1 (kPa) 

 

 

Descrição Ponto 
Intervalos de tempo (min) 

Média Máx. Mín. 
20 40 60 80 100 120 

Saída compr. 1 1244 1234 1238 1238 1234 1238 1238 1244 1234 

Entrada cond. 2 1182 1213 1210 1193 1207 1196 1200 1213 1182 

Saída cond. 3 1176 1169 1155 1155 1158 1158 1162 1176 1155 

Ent. conexão A 4 1158 1155 1155 1151 1148 1155 1154 1158 1148 

Saída conexão A 5 1158 1155 1148 1141 1138 1155 1149 1158 1138 

Ent. conexão B 

L.L  
6 1151 1148 1145 1141 1134 1141 1143 1151 1134 

Saída conexão B 

L.L 
7 1145 1145 1141 1138 1134 1141 1141 1145 1134 

Saída tubo maior 

L.L  
8 1127 1131 1127 1110 1124 1110 1121 1131 1110 

Entrada válvula 

expansão 
9 1124 1124 1113 1103 1120 1103 1114 1124 1103 

Saída evap.  10 148 148 152 152 155 155 152 155 148 

Entrada tubo 

maior sucção 
11 145 145 148 148 148 148 147 148 145 

Entrada compr. 12 121 121 124 124 124 121 122 124 121 

Fonte: Autor (2015) 
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APÊNDICE D – Dados de pressão aparelho proposta 1 refinada (kPa) 

 

 

Descrição Ponto 
Intervalo de tempo (min) 

Média Máx. Mín. 
20 40 60 80 100 120 

Saída compr. 1 1441 1455 1465 1458 1455 1462 1456 1465 1441 

Entrada cond. 2 1424 1427 1431 1427 1431 1434 1429 1434 1424 

Saída cond. 3 1369 1396 1396 1389 1386 1393 1388 1393 1369 

Ent. conexão A 4 1362 1389 1379 1372 1382 1379 1377 1389 1362 

Saída conexão A 5 1358 1379 1379 1365 1365 1369 1369 1379 1358 

Ent. conexão B 

L.L  
6 1358 1375 1375 1362 1362 1369 1367 1375 1358 

Saída conexão B 

L.L 
7 1355 1375 1375 1362 1362 1365 1366 1375 1355 

Saída tubo maior 

L.L  
8 1348 1362 1355 1355 1355 1362 1356 1362 1348 

Entrada válvula 

expansão 
9 1338 1358 1351 1344 1351 1358 1350 1358 1338 

Saída evap.  10 169 165 169 165 169 165 167 169 165 

Entrada compr. 11 148 145 152 145 148 145 147 152 145 

Fonte: Autor (2015) 
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APÊNDICE E – Planilhas de cálculo para encontrar a vazão do compressor e 

velocidades do fluido na sucção 
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APÊNDICE F – Planilhas de cálculo para encontrar a capacidade do evaporador 

através do método DTML 
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APÊNDICE G – Planilha de cálculo de carga térmica de um veículo 
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ANEXO A – Certificado de calibração do termômetro A 
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ANEXO B – Certificado de calibração do termômetro B 
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ANEXO C – Certificado de calibração do manômetro 
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ANEXO D – Certificado de Calibração Tacômetro digital 
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ANEXO E – Carta Psicométrica 

 

Fonte: Sonntang e Borgnakke (2009) 


