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Resumo: O sistema de condicionamento de ar automotivo é responsável por um aumento significativo no consumo de 

combustível do veículo. Devido a esta característica, a indústria automotiva tem buscado soluções para aumentar a 

eficiência energética do sistema de condicionamento de ar. Dentre as alternativas existentes, destaca-se o a utilização de 

compressores alternativos de capacidade variável, que são capazes de ajustar a capacidade de refrigeração do sistema 

em função da carga térmica imposta ao evaporador. Por estes motivos, este trabalho tem como objetivos implementar 

um modelo matemático de um compressor de deslocamento variável e analisar o efeito de diferentes variáveis 

operacionais sobre o desempenho do compressor. Os resultados do modelo matemático do compressor foram 

comparados com dados experimentais disponíveis na literatura apresentado boa concordância entre si. A analise de 

efeitos foi realizada para diferentes parâmetros de desempenho do compressor, tais como a eficiência volumétrica, a 

vazão mássica, temperatura de descarga, o consumo, a capacidade de refrigeração e COP.  

 

Palavras-chave: Condicionamento de ar veicular, controle de capacidade, eficiência energética.  

 

1. INTRODUÇÃO 

  

Nos últimos anos, observa-se que a utilização de equipamentos de condicionamento de ar em automóveis de 

passeio torna-se cada vez mais frequente pela indústria automotiva. O sistema de condicionamento de ar automotivo 

não apenas aumenta a segurança dos passageiros, através do desembaçamento e descongelamento das janelas de um 

veículo, mas também é um item fundamental em relação ao conforto térmico dos ocupantes. No entanto, o sistema de 

condicionamento de ar também é responsável por um significativo consumo de combustível do veículo, sendo superado 

apenas pelo sistema de transmissão. Por este motivo, a redução do consumo energético de tal sistema tem se tornado 

uma das prioridades dentro da indústria automotiva de forma que diferentes ações têm sido tomadas para aumentar a 

eficiência energética deste equipamento. 

De acordo com Shah (2009), o princípio de compressão mecânica de vapor é o mais utilizado pela indústria 

automotiva para a climatização dos veículos. Para a implementação deste princípio em um automóvel, é necessária a 

utilização de um compressor, dois trocadores de calor equipados com ventiladores e um dispositivo de expansão. 

Estima-se que o sistema de condicionamento de ar seja responsável por um aumento de até 9% no consumo de 

combustível, o que corresponde a um acréscimo anual de 250 litros de gasolina por veículo (Lyu et al., 2007 e 

Farrington e Rugh, 2000). Com o objetivo de mitigar tal problema, diferentes soluções têm sido propostas como o uso 

de compressores mais eficientes, trocadores de calores de alta performance, redução da carga térmica do automóvel, 

resfriamento localizado e utilização de ciclos de refrigeração alternativos (Da Silva e Melo, 2016). 

Dentre os componentes presentes no sistema de condicionamento de ar automotivo, observa-se que o compressor 

é o componente de maior custo, cujas funções são movimentar e elevar a pressão e temperatura do fluido refrigerante 

durante o processo de compressão. Segundo Dossat (2004), os três principais tipos de compressores empregados em 

sistemas de refrigeração e condicionamento de ar são: (1) alternativos, (2) rotativos e (3) centrífugos. 

Devido às restrições de custo, os sistemas de condicionamento de ar geralmente são equipados com 

compressores do tipo alternativo de deslocamento fixo, que são acoplados ao motor do carro através de uma embreagem 

eletromagnética. Nesta configuração, a velocidade do compressor não é ajustada em função da carga térmica, uma vez 

que ela é proporcional à rotação do motor. Portanto, para atender a carga térmica, a embreagem eletromagnética do 

compressor precisa ser ligada e desligada continuamente, o que cria perdas termodinâmicas, além de distúrbios no 

motor (Tian e Li, 2005). 

Uma alternativa para evitar tais problemas é a utilização de compressores de deslocamento variável (VDCs) que 

ajustam a capacidade de resfriamento de acordo com a temperatura da cabine. Uma vez que a temperatura desejada é 

alcançada, ela reduz automaticamente sua capacidade para que se mantenha a temperatura desejada. Desta forma não 

ocorrem picos de solicitação de potência no motor, como mostra a Fig. (1).  
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Figura 1. Variação de potência consumida para os diferentes tipos de compressores. 

 

O controle do deslocamento do compressor é obtido com a utilização de uma válvula, que determina a diferença 

de pressão entre o cárter e o interior do cilindro do compressor (Vilela, 2012). Quanto maior a diferença de pressão 

entre o cárter e o interior do cilindro do compressor, maior é o deslocamento do pistão.  

Como mostra a Figura 2, a válvula funciona através de um sistema mola-diafragma, que determina o contato 

com a porta de alta pressão, mantida com a mesma pressão da linha de descarga, ou com a porta de baixa pressão, 

mantida com a mesma pressão da linha de sucção. Quando o compressor é acionado a pressão de sucção está elevada, o 

que faz com que o sistema mola-diafragma permaneça na posição contraída, equalizando a pressão do cárter com a 

pressão de sucção. Conforme o refrigerante é admitido na câmara de compressão, o mesmo exerce uma força F1 no 

pistão. Enquanto F1 > F2, conforme o esquema (I) na Fig. (2), a mola do eixo é comprimida, o que aumenta a angulação 

do disco oscilante e o curso do pistão. Este efeito permite que uma maior massa de refrigerante entre na câmara de 

compressão, o que continuamente eleva a pressão de descarga e reduz a pressão de sucção. Este processo continua até 

que a angulação do disco se torne máxima, quando o compressor atinge sua capacidade máxima. 

À medida que a temperatura da cabine do veículo é reduzida, a pressão de sucção atinge um valor no qual o 

sistema mola-diafragma muda para a posição expandida, o que equaliza a pressão do cárter com a pressão de descarga. 

Esta mudança faz com que F1 < F2, o que reduz o deslocamento do pistão e, consequentemente, a capacidade do 

compressor (Mangubat, 2014). 

 

 
 

Figura 2. Compressor de deslocamento variável 

Fonte: Adaptado de Mangubat (2014) 

 

Com base nos fatos apresentados, que evidenciam o menor consumo de combustível associadas ao uso dos 

compressores de deslocamento variável, este trabalho tem como objetivos implementar um modelo matemático de um 

compressor de deslocamento variável e utilizá-lo para realizar uma análise de sensibilidade na qual serão identificados 

os efeitos das principais variáveis operacionais de um sistema de condicionamento de ar automotivo sobre o 

desempenho térmico e energético do compressor. 

 

2. MODELO MATEMÁTICO 

 

A Figura 3 mostra o compressor alternativo de deslocamento variável utilizado como referência para a 

modelagem. O compressor é da marca SANDEN, modelo SD7V16, cuja potência de acionamento é fornecida por um 

sistema de polias do tipo V ou poli V acopladas diretamente ao motor. Neste tipo de acoplamento, a polia do 

compressor apresenta uma rotação proporcional ao giro do motor. A Tabela 1 apresenta as principais especificações 

técnicas do compressor como o número de cilindros, deslocamentos volumétricos mínimo e máximo, rotação máxima e 

tipo de fluido refrigerante. A modelagem matemática utilizada para o compressor utiliza uma abordagem semi-
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empírica, que é composta por equações fundamentais da termodinâmica e mecânica dos fluidos, combinadas com 

correlações obtidas a partir de dados experimentais.  

 

 

 

 
 

Figura 3. Compressor utilizado na etapa de modelagem matemática 

Fonte: Sanden (2016) 

.  

 

Tabela 1. Especificações técnicas do compressor SANDEN SD7V16 

 

Número de cilindros 7 

Diâmetro dos pistões  29,3 [mm]  

Deslocamento dos pistões  Mínimo 2,2 [mm], Máximo 34,2 [mm] 

Variação 5 - 100% para máxima eficiência 

Variação mínima / máxima 8,1cc  / 161,3cc 

Rotação máxima 8000 [rpm] 

Refrigerante  R134a 

Diâmetro da polia 119 [mm] 

Peso total bruto 6,8 [kg] 

 

Fonte: Jabardo et al. (2002) 

 

2.1. Eficiência Volumétrica 

  

A eficiência volumétrica (v), que representa a razão entre o volume real e teórico deslocados pelo compressor, 

geralmente é expressa como uma função da razão de compressão (rc) e da fração de espaço nocivo (εn), conforme 

mostra a Eq. (1). Por sua vez, a razão de compressão é definida na Eq. (2), onde pd representa a pressão de descarga e pa 

a pressão de admissão. Já o espaço nocivo, definido pela Eq. (3), é a razão entre o volume morto (V0) e o volume de 

varrido do compressor (VD).   

 

Ƞ𝑉 = 1 −  𝜀𝑛 [(
𝑃𝑑

𝑃𝑎
)

1

𝑛
−  1] (1) 

  

𝑟𝑐 =  
𝑝d

𝑝𝑎
 (2) 

 

𝜀𝑛 =  
𝑉0

𝑉𝐷
 (3) 

 

  

Figura 4 mostra o efeito da razão de compressão sobre a eficiência volumétrica prevista pela Eq. (1), na qual 

verifica-se que o aumento da razão de compressão provoca a redução da eficiência volumétrica. Segundo Dossat 

(2004), é difícil prever a eficiência volumétrica real de um compressor através da Eq. (1), pois ela não considera 

parâmetros como a perda de carga do fluido refrigerante no compressor, da troca de calor nos canais de admissão, da 

rotação do compressor, de vazamento pelos pistões, nas válvulas e na folga cilindro-pistão. 
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Figura 4. - Efeito da razão de pressão na eficiência volumétrica 

Fonte: Adaptado de Dossat (2004) 

 

Por esses motivos, a eficiência volumétrica do compressor é estimada a partir de correlação empíricas, que são 

regredidas a partir de dados experimentais obtidos em diferentes condições operacionais. No presente trabalho, a 

eficiência volumétrica do compressor foi obtida combinando-se a Eq. (1) com uma correlação empírica denominada f1, 

que leva em conta o efeito da rotação e volume varrido do compressor, como mostra a Eq. (4). (JABARDO et al., 2002 

e Vilela, 2012). 

 

Ƞ𝑉 = {1 − 𝜀𝑛 [(
𝑃𝑑

𝑃𝑎
)

1

𝑛
−  1]} 𝑓1(𝑟𝑝𝑚, 𝑉𝐷) (4) 

 

Vilela (2012) obteve a correlação f1 através de uma regressão múltipla utilizando o método dos mínimos 

quadrados e dados de catálogo do fabricante do compressor. A Equação 5 mostra a correlação obtida para f1, cujos 

coeficientes são apresentados na Tab. (2). A Figura 5 mostra a representação gráfica da Eq. (5) onde pode ser observado 

o efeito combinado da rotação e do volume deslocado sobre f1, que por sua vez atua como um fator de ajuste sobre a 

eficiência volumétrica do compressor representada pela Eq. (4). 

 

𝑓1(𝑟𝑝𝑚, 𝑉𝐷) =  
Ƞ𝑣𝑟𝑒𝑔𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜

(rpm,DV)

0,7617
 (5) 

 

onde 

 

Ƞ𝑣𝑟
(rpm, DV) = (𝑝00 +  𝑝10. 𝑉𝐷 + 𝑝01. 𝑟𝑝𝑚 + 𝑝20. 𝑉𝐷2 + 𝑝11. 𝑉𝐷. 𝑟𝑝𝑚 + 𝑝02. 𝑟𝑝𝑚2 +  𝑝30. 𝑉𝐷3 +

𝑝21. 𝑉𝐷2. 𝑟𝑝𝑚 + 𝑝12. 𝑉𝐷. 𝑟𝑝𝑚2 +  𝑝03. 𝑟𝑝𝑚3 +  𝑝31. 𝑉𝐷3 . 𝑟𝑝𝑚 + 𝑝22. 𝑉𝐷2. 𝑟𝑝𝑚2 + 𝑝13 . 𝑉𝐷. 𝑟𝑝𝑚3 + 𝑝04. 𝑟𝑝𝑚4) (6) 

 

 

Tabela 2 – Constantes da regressão para f1 

 

p00 = 1,366 p10 = -0,01474 p01 = -0,00103 p20 = 8,071e-5 

p11 = 1,791e-5 p02 = 2,21e-7 p30 = -1,075e-7 p21 = -8,189e-8 

p12 = -2,864e-9 p03 = -1,868e-11 p31 = 9,954e-11 p22 = 6,348e-12 

p13 = 1,443e-13 p04= 5,069e-16 - - 
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Figura 5 – Curva do fator de ajuste  f1(rpm,DV), obtidos por regressão múltipla pelo método dos mínimos quadrados.  

 

2.2. Vazão Mássica 

 

A vazão mássica representa a massa de fluido refrigerante que é movimentada pelo compressor por unidade de 

tempo, sendo esta expressa pela Eq. (7), onde VD representa o volume deslocado pelo compressor, 𝑛𝑟 é o número de 

revoluções por segundo, 𝑣𝑎 o volume especifico do fluido refrigerante na entrada do compressor e Ƞv a eficiência 

volumétrica.  

 

𝑚̇𝑟 =
𝑉𝐷∙ 𝑛𝑟∙ Ƞ𝑣 

𝑣𝑎
                             (7) 

 

O volume deslocado (VD) é definido pela Eq. (8), onde D é diâmetro do cilindro, L o deslocamento do pistão e 

Zc o numero de cilindros do compressor. Destaca-se que em um compressor de capacidade variável o volume deslocado 

(VD) é ajustado em função da carga térmica imposta ao sistema de condicionamento de ar, como detalhado no item 1. 

 

𝑉𝐷 =  
𝜋

4
∙ 𝐷2 ∙ 𝐿 ∙ 𝑍𝑐                 (8) 

 

2.3. Temperatura de Descarga 

 

A temperatura de descarga do compressor corresponde à temperatura do fluido refrigerante superaquecido obtida 

atingida após o processo de compressão. Conforme a Equação 9 a mesma é uma função da entalpia na saída do 

compressor e da pressão de descarga. Além do limite térmico associado a alguns componentes do compressor, observa-

se que a temperatura apresenta forte influência na viscosidade do lubrificante utilizado no compressor. 

 

𝑇𝑠𝑐𝑜𝑚𝑝 = 𝑓(ℎ2,𝑃𝑑)  (9) 

 

Dossat (2004) mostra que pequenas quantidades de ar e a umidade podem estar presentes no sistema de 

refrigeração, o que resulta em reações químicas que degradam tanto o fluido refrigerante como o óleo lubrificante. Tais 

reações são aceleradas com o aumento temperatura, o que pode resultar em lubrificação insuficiente e consequente 

inutilização dos mecanismos. A Figura 6 mostra os parâmetros de óleos lubrificantes sintéticos utilizados com o 

refrigerante R-134a. Observa-se que um aumento na temperatura de 40°C para 100°C provoca reduções de uma ordem 

de grandeza na viscosidade. Outro fator relevante do lubrificante está no ponto de fluidez que deve ser menor que a 

temperatura de operação do refrigerante no evaporador para prevenir a formação de incrustações na tubulação do 

evaporador.  

No entanto o compressor sai de fabrica utilizando o óleo lubrificante SP-10, porém o fabricante recomenda a 

utilização do SP-15 como substituto. 

 

 
 

Figura 6 – Catálogo dos lubrificantes de refrigeração sintéticos SANDEN PAG OIL  

Fonte: Sanden (2017). 
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No presente modelo, a temperatura de descarga do compressor foi obtida a partir da eficiência isentrópica de 

compressão que é expressa pela Eq.(10), que relaciona a potência isoentrópica do compressor com a potência real.  

 

𝜂𝑖𝑠𝑜 =  
𝑊̇𝑖𝑠𝑜

𝑊̇𝑟𝑒𝑎𝑙
=  

ℎ2𝑠 − ℎ1

ℎ2−ℎ1
  (10) 

 

Onde 

 

 𝑊̇𝑟𝑒𝑎𝑙 = −188,750660110−3 − 11,9387432310−5. 𝑟𝑝𝑚 + 11,7934275610−4. 𝑉𝐷 + 99,7525944810−7𝑟𝑝𝑚. 𝑉𝐷   (11) 

 

2.4. Coeficiente de Performance 

 

O desempenho de um compressor também pode ser avaliado através do coeficiente de performance (COP) do 

sistema de refrigeração, que representa a razão entre a taxa de resfriamento do evaporador e potência consumida pela 

compressor, como mostra a Eq. (12) (Çengel e Boles, 2007). Destaca-se que o coeficiente de performance pode ser 

maior que a unidade, indicando que a quantidade de calor removida do espaço refrigerado pode ser maior que o trabalho 

realizado pelo compressor. 

 

𝐶𝑂𝑃 =  
𝑄̇𝑒𝑣𝑎𝑝

𝑊̇𝑟𝑒𝑎𝑙
=  

ℎ1− ℎ4

ℎ2− ℎ1
   (12) 

 

3. RESULTADOS 

 

3.1. Eficiência Volumétrica 

 

A partir das equações apresentadas, que descrevem o modelo matemático do compressor, foi realizada uma 

análise de sensibilidade para investigar o efeito dos principais parâmetros operacionais sobre o desempenho do 

compressor. No presente estudo as analises foram realizadas como o software EES®, empregando o refrigerante R-134ª 

operando com a pressão de sucção do compressor fixada em 200 kPa, enquanto a pressão de descarga ficada em 1500 

kPa e o volume deslocado variando entre 50,0 a 161,3 cc, respectivamente. 

Na primeira etapa da análise foram comparados os valores experimentais, fornecidos pelo fabricante do 

compressor, como os valores obtidos numericamente para a eficiência volumétrica através da Eq. (4). Tal comparação é 

apresentada na Fig. (7), onde observa-se que a maioria dos pontos encontra-se dentro de uma faixa de +0,03/-0,01, 

indicando a validade do modelo utilizado para a determinação da eficiência volumétrica. 

 

 
 

Figura 7 - Analise da eficiência volumétrica pela rotação para os diferentes tipos de cilindrada. Pa = 200 kPa e 

Pd = 1500 kPa. 

 

A Figura 8 mostra o efeito da razão de compressão sobre a eficiência volumétrica para diferentes rotações. Em 

todos os casos analisados, observa-se que o aumento da razão de compressão e da rotação reduzem a eficiência 

volumétrica do compressor. Adicionalmente, a Fig. (9) mostra o efeito da rotação do compressor sobre a eficiência 

volumétrica para diferentes volumes deslocados, onde se verifica um efeito não linear da rotação para elevados volumes 

deslocados, que por sua vez apresentam um valor máximo próximo a 2000 rpm. Por outro lado, observa-se que a 

rotação praticamente não afeta a eficiência volumétrica do compressor quando o volume deslocado é igual a 50 cc, o 

que é parcialmente justificado pelo maior efeito do volume morto sobre o espaço nocivo e pelas próprias características 

de projeto do conjunto de placa e válvulas do compressor, que não consideram operações prolongadas nestas condições. 
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Figura 8 - Efeito da razão de pressão na eficiência 

volumétrica. Volume deslocado de 123cc e Pa = 200 kPa.  

 
Figura 9 - Efeito da rotação na eficiência volumétrica.    

Pa = 200 kPa; Pd = 1500 kPa. 

  

3.2. Vazão Mássica  

 

A Figura 10 mostra o efeito da rotação sobre a vazão mássica do compressor para diferentes volumes 

deslocados. Observa-se que, de maneira geral, o aumento da rotação e do volume deslocado elevam a vazão mássica do 

compressor. A Figura 10 também mostra que o compressor de deslocamento variável ajusta a sua capacidade de 

refrigeração do sistema independentemente da rotação. Este controle é possível através do mecanismo descrito no item 

1 do presente trabalho que ajusta o volume deslocado até que se atinja a vazão mássica desejada. Por exemplo, a Fig. 

(10) mostra que é possível obter uma vazão mássica de 0,030 kg/s com diferentes rotações a através da mudança do 

volume deslocado. 

O uso de compressores de deslocamento variável também permite a operação em regiões de maior eficiência. 

Retornando a Fig. (9), pode-se observar que entre 2000 e 3000 rpm a eficiência volumétrica opera em uma faixa 

maximizada, sendo esta uma faixa de operação mais usual em veículos de passeio. Outro fato importante ocorre quando 

o veículo trabalha em ponto morto (aprox. 750 ~ 900 rpm), neste caso temos uma eficiência volumétrica alta conforme 

Fig. (9), mas uma vazão mássica muito baixa conforme Fig.(10).  

 

 
 

Figura 10 - Analise da vazão mássica em função da rotação para diferentes tipos de cilindrada Pa = 200 kPa e Pd = 

1500 kPa.  

 

3.3. Temperatura de Descarga 

 

Ao Analisar os fatores que influenciam diretamente na temperatura de descarga, pode-se averiguar um aumento 

na temperatura na saída do compressor em função do aumento na pressão de descarga, seguido pelo aumento da rotação 

do compressor, que também terá grande influencia na temperatura de descarga. 

A validação dos resultados da temperatura de descarga obtidos através do modelo foi realizada com os valores 

do catalogo do fabricante do compressor. A Figura 11 compara os resultados do modelo e os dados experimentais do 

fabricante, onde se observa uma clara tendência do modelo em superestimar os resultados. Enquanto a maior parte dos 

resultados apresenta valores em cerca de 30°C acima dos valores experimentais, observa-se que alguns valores foram 

estimados em até +60°C. Este comportamento deve-se principalmente a dois fatos: (i) o modelo utilizado não 

considerar as trocas de calor entre o compressor e o ambiente e (ii) as medições experimentais serem realizadas no tubo 

de descarga do compressor e não na saída da câmara de compressão. Apesar destas discrepâncias, os resultados 

numéricos obtidos são úteis, pois permitem determinar as temperaturas máximas atingidas no interior do compressor, 
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que por sua vez são úteis para a correta especificação do lubrificante e de componentes poliméricos empregados no 

interior do compressor. 

Conforme a Fig.(12), que mostra o efeito pressão de descarga sobre a temperatura de saída do compressor para 

diferentes rotações, foi fixado a pressão de admissão e variado a pressão de descarga em um volume varrido de 161,3cc. 

Nota-se que aumentando a pressão de descarga haverá um aumento no valor da razão de compressão, assim por 

sequência ocorrerá um aumento na temperatura de descarga de forma linear para um mesmo valor de volume deslocado. 

No entanto, a variação da rotação no sistema tenderá a influenciar no aumento da temperatura de saída do compressor. 

De acordo com a Fig. (12), pode-se notar que para baixas rotações a variação na temperatura de descarga é pequena, 

porém acima de 1800 rpm o aumento na temperatura é significativo para um volume deslocado de 161,3cc. Ao analisar 

as variações de temperatura numa pressão de descarga fixa em 1500 kPa tem-se um ΔT = 2,7°C aumentando a rotação 

de 750 rpm para 1800 rpm em um volume deslocado de 161,3cc. Porém aumentando a rotação de 1800 rpm para 4000 

rpm com os mesmo parâmetros de volume deslocado e pressão, o aumento será muito mais significativo conforme 

citado anteriormente, logo tem-se um  ΔT = 44,5°C.  

 

 
 

Figura 11 - Comparação da Temperatura de Descarga 

obtidas pelo modelo e experimentalmente. 

 

 
 

Figura 12 - Analise da pressão de descarga pela temperatura 

de descarga. Volume deslocado de 161,3cc e Pa = 200 kPa.  

 

3.4. Coeficiente de Performance  

 

Para avaliar os fatores que influenciam o coeficiente de performance do sistema, foi necessário analisar a 

capacidade de refrigeração do sistema e a potência consumida pelo compressor. A Figura 13 compara os valores de 

capacidade de refrigeração obtidos pelo modelo com os dados fornecidos pelo catalogo do fabricante. Os dados 

mostram uma clara tendência do modelo em subestimar os resultados, principalmente para as faixas de capacidade 

acima de 5 kW, onde os erros superam 30%. Como os valores obtidos pelo modelo apresentam boa concordância em 

relação a eficiência volumétrica do compressor, conforme apresentado na Fig. (7), acredita-se que estas diferenças são 

atribuídas a erros experimentais. 

Já na validação da potência consumida a Fig. (14) traz a comparação entre os resultados obtidos e os dados 

experimentais retirados do catalogo do fornecedor, nos quais a comparação mostra uma grande proximidade dos 

valores, exibindo uma boa confiabilidade ao modelo desenvolvido, com erros menores que 10%. 

 

 
 

Figura 13 - Comparação da capacidade de refrigeração 

obtidos pelo modelo e experimentalmente. 

 

 
 

Figura 14 - Comparação da potência consumida obtida 

pelo modelo e experimentalmente. 
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A Figura 15 mostra o efeito da rotação na potência consumida obtida numericamente empregando diferentes 

deslocamentos volumétricos. Observa-se uma relação linear entre as variáveis e o aumento da potência consumida com 

o aumento da rotação e do deslocamento do compressor. Por sua vez, a Figura 16 apresenta o efeito da rotação na 

capacidade de refrigeração para diferentes deslocamentos volumétricos, na qual fica evidente uma relação não linear 

entre as variáveis investigadas. Adicionalmente, verifica-se que a taxa de variação da capacidade de refrigeração tende a 

diminuir com o aumento da rotação, o que se justifica pela queda da eficiência volumétrica do compressor com a 

rotação, como apresentado na Fig. (9).  

 

 
 

Figura 15 - Potência consumida pela rotação do 

compressor para diferentes valores de volume varrido.    

Pa = 200 kPa e Pd = 1500 kPa. 

 

 
 

Figura 16 - Capacidade de refrigeração em função da 

rotação do compressor, para diferentes tipos de volume 

deslocado. Pa = 200 kPa e Pd = 1500 kPa. 

 

Finalmente, a Figura 17 mostra o efeito da rotação do compressor para diferentes volumes deslocados, onde 

observa-se que para cada faixa de volume varrido possui um valor de rotação onde o compressor irá operar com um 

COP maximizado. Portanto conclui-se que valores intermediários entre 83,0 a 123,0 cc podem ser considerados como 

faixas de volume nos quais o compressor irá se ajustar para operar com COP máximo para as diferentes rotações usuais 

que estão entre 1500 a 5000 rpm.   

 

 
 

Figura 17 – Coeficiente de performance em função da rotação do compressor para diferentes valores de volume 

deslocado. Pa = 200 kPa e Pd = 1500 kPa.  

 

4. CONCLUSÕES 

 

Este trabalho apresenta um modelo matemático semi-empírico para um compressor alternativo de capacidade 

variável. O modelo é composto por equações fundamentais da termodinâmica e mecânica dos fluidos, combinadas com 

correlações obtidas a partir de dados experimentais. Após a implementação do modelo, os resultados obtidos foram 

comparados com dados experimentais disponíveis na literatura. Observou-se uma boa concordância nos resultados do 

consumo e da eficiência volumétrica do compressor que apresentaram erros menores que 10% e 3%, respectivamente. 

No entanto, observou-se uma tendência do modelo em subestimar a capacidade de refrigeração, principalmente para a 

faixa de capacidade acima de 5 kW, onde os erros superam os 30%. Adicionalmente, observou-se uma tendência do 

modelo em superestimar a temperatura de descarga do compressor, que foi justificada pelo fato do modelo ser 
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adiabático. A análise de sensibilidade mostrou que o a potência consumida apresenta uma relação linear com a rotação 

do compressor e o volume deslocado, enquanto que uma relação não linear foi identificada para a capacidade de 

refrigeração devido ao efeito da eficiência volumétrica. Por sua vez, a análise de sensibilidade evidenciou a existência 

de regiões de operação do compressor que apresentam COP máximo.  
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