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Resumo 
 

Este trabalho apresenta uma análise experimental sobre a eliminação do fluido refrigerante 

R22 e da redução das emissões de CO2 equivalente em refrigeradores de bebidas de 

expansão direta. Esses refrigeradores são amplamente utilizados em bares, restaurantes, 

shoppings etc. para extrair do barril e refrigerar a bebida simultaneamente. Esses sistemas 

de refrigeração utilizam evaporadores do tipo inundados e, consequentemente, precisam de 

grandes quantidades de fluido refrigerante para operar. A carga de fluido varia desde 950 g 

para a uma aplicação doméstica até ~7000 g para uma aplicação comercial. Os fluidos 

refrigerantes mais utilizados para essa aplicação são o R22 e, na tentativa de substitui-lo, o 

uso do R134a tem-se incrementado significativamente com o passar dos anos. Ambos os 

fluidos refrigerantes estão listados como substâncias reguladas pelo Protocolo de Montreal 

devido ao seu elevado potencial de aquecimento global (GWP), característica nociva ao meio 

ambiente relacionada ao efeito estufa. Para reduzir as emissões desse tipo de refrigerador, 

incialmente, foi proposta uma redução significativa da carga de fluido com o intuito de reduzir 

as emissões direta e, na sequência, foi proposta a utilização do R290 (HC) como substituto 

do R22 para essa aplicação. Um aparato experimental completamente instrumentado e 

automatizado foi construído para simular as extrações de bebida e a operação sob diferentes 

condições externas. Os resultados mostraram que as emissões diretas podem ser reduzidas 

em até 40% e o desempenho pode ser significativamente melhorado por intermédio de uma 

otimização de carga e tubo capilar em equipamentos existentes (expansão inundada), 

refletido na leve redução das emissões indiretas. Para viabilizar a utilização do R290, foram 

mitigados todos os pontos potenciais para redução de carga no sistema e desenvolvido um 

evaporador de expansão seca para essa aplicação. Esse retrofit realizado, trouxe como 

melhorias uma redução de carga de 4500 g de R22 para 150 g de R290 e um menor consumo 

de energia do equipamento. Essas melhorias permitiram reduzir em até 99% as emissões 

diretas e em até 3% as emissões indiretas de CO2 equivalente.  

 

Palavras-chave: Refrigerantes de baixo GWP, TEWI, R290, R22, R134a, Refrigeradores de 

bebidas, Retrofit. 
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Abstract 
 
This work presents an experimental analysis of the elimination of the refrigerant R22 

and the reduction of CO2 equivalent emissions in direct expansion beverage coolers. These 

chillers are widely used in bars, restaurants, shopping malls, etc. to extract from the keg and 

chill the beverage simultaneously. These refrigeration systems use flooded-type evaporators 

and consequently need a high refrigerant charge to operate. The refrigerant charge can range 

from 950 g for a domestic application and ~7000 g for a commercial application. It is noteworthy 

that the most used refrigerants for this application are R22 and, to replace it, the use of R134a 

has increased significantly over the years. Both refrigerants are listed as substances regulated 

by the Montreal Protocol due to their high global warming potential (GWP), a harmful 

characteristic to the environment related to the greenhouse effect. To reduce the emissions of 

this type of refrigerant, initially, a significant reduction in the fluid charge was proposed to 

reduce direct contribution, furthermore, the use of R290 (HC) was proposed as a replacement 

for R22 for this application. A fully instrumented and automated experimental apparatus was 

built to simulate the beverage extractions and operation under different external conditions. 

The results showed that direct emissions can be reduced by up to 40% and performance can 

be significantly improved by refrigerant charge and capillary tube optimization on existing 

equipment (flooded expansion), reflected in the slight reduction of indirect emissions. To make 

feasible use of R290, all potential points for charge reduction in the system were mitigated and 

a dry expansion evaporator was developed for this application. This retrofit brought 

improvements such as a refrigerant charge reduction from 4500 g of R22 to 150 g of R290 and 

lower energy consumption of the equipment. These improvements allowed the direct 

emissions to be reduced by up to 99% and indirect emissions of CO2 equivalent by up to 3%. 

 

 

 

 

 

 

Key Words: Low-GWP refrigerants, TEWI, R290, R22, R134a, Draft beer cooler, Retrofit.  
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1. CAPÍTULO I 

 

 

 

INTRODUÇÃO 
 

 

 

1.1. Motivação 

A relevância do desenvolvimento sustentável e a preocupação com o aquecimento 

global fizeram com que as indústrias especializadas em refrigeração e ar condicionado se 

preocupassem com o desenvolvimento de tecnologias que permitam a redução do consumo 

de energia dos equipamentos, bem como a utilização de refrigerantes alternativos menos 

poluentes, almejando a melhoria da performance do sistema. Um relatório recente, conduzido 

pela U.S. Energy Information and Administration, informou que o consumo de energia global, 

segundo uma projeção, será 28% maior até 2040 (EIA, 2017). Já que, nesse cenário, tal 

aumento poderia agravar a escassez de energia e a poluição do ambiente, visto que a energia 

produzida pelo petróleo e outros líquidos, gás natural e carvão ainda será superior, 

aproximadamente, em 76%, 44% e 26%, respectivamente, em relação à produzida por 

energias renováveis. De acordo com uma nota publicada pelo International Institute of 

Refrigeration, em 2015, o setor de refrigeração, incluindo o de condicionamento de ar, 

consumia cerca de 17% de toda eletricidade usada a nível global (Coulomb et al., 2015). 

Dessa parcela, 45% advêm do setor residencial, 39,6% do industrial e 15,4% do terciário. Isso 

demonstra, portanto, a importância de se aumentar a eficiência energética dos sistemas de 

refrigeração a fim de reduzir o consumo de energia global. Para isso, pode-se diminuir o 

consumo de potência do compressor e ampliar a troca térmica no evaporador e condensador 

para se incrementar o Coeficiente de Performance (COP). Na literatura, têm sido propostas 

diferentes metodologias para reduzir o consumo de energia de refrigeradores, tais como: 

melhorias no isolamento térmico do sistema, uso de compressores de alta eficiência e 

otimização conjunta dos componentes do sistema (ex.: tubo capilar, trocadores de calor, etc.) 

(Chang et al., 2004). Outra metodologia para atingir uma melhor eficiência energética em 

sistemas de refrigeração, é a utilização de controladores inteligentes, uma vez que 
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controladores liga/desliga, amplamente utilizados nesta indústria, podem levar a ineficiências 

no controle do refrigerador e dificuldades para atingir uma temperatura constante (Choi et al., 

1998), consequentemente aumentando o consumo de energia.  

Por outro lado, o impacto ambiental de sistemas de refrigeração não está associado 

apenas ao consumo de energia, denominado de impacto indireto, senão também com o tipo 

e quantidade do fluido refrigerante, substância utilizada para realizar o ciclo termodinâmico 

dentro do equipamento, denominado de impacto direto (IIR, 2016). Os fluidos refrigerantes, 

dependendo da sua composição, podem agredir a camada de ozônio e, de forma simultânea, 

contribuir diretamente com o efeito estufa. Para o IPCC (Intergovernmental Panel on Climate 

Change), essas duas características de uma substância são definidas pelo Potencial de 

Destruição da Camada de Ozônio, ODP (Ozone Depletion Potential), e pelo Potencial de 

Aquecimento Global, GWP (Global Warming Potential), respectivamente.  

Um refrigerador de bebidas, é um aparelho de refrigeração comercial cuja finalidade é 

refrigerar uma bebida proveniente de um barril de forma instantânea. Esses refrigeradores 

são amplamente utilizados em bares, restaurantes, shoppings etc. para extrair do barril e 

refrigerar a bebida simultaneamente. Esses sistemas de refrigeração utilizam evaporadores 

do tipo inundados e, consequentemente, precisam de uma elevada carga de fluido refrigerante 

para operar. A carga de fluido pode variar desde 950 g para a uma aplicação doméstica até 

~7000 g para uma aplicação comercial. Destaca-se que os fluidos refrigerantes mais utilizados 

para essa aplicação são o R22 e, na tentativa de substitui-lo, o uso do R134a tem-se 

incrementado significativamente com o passar dos anos. Ambos os fluidos refrigerantes estão 

listados como substâncias reguladas pelo Protocolo de Montreal devido ao seu elevado 

potencial de aquecimento global (GWP), característica nociva ao meio ambiente relacionada 

ao efeito estufa. Os fluidos refrigerantes de baixo GWP, naturais ou sintéticos, possuem 

desempenho comparável ou superior quando comparado com os fluidos atualmente 

utilizados. No entanto, os fluidos refrigerantes alternativos ao R22 com maior potencial são os 

hidrocarbonetos, os quais possuem caraterísticas altamente inflamáveis, com classificação 

de segurança A3. Com o intuito de mitigar os riscos associados à operação de sistemas de 

refrigeração que operam com esse tipo de fluidos de refrigerantes, as normas de segurança 

internacionais atuais limitam a carga de fluido refrigerante para valores de até 150 g e 500 g 

(IEC 60335-89). Por consequência, uma conversão direta desse tipo de equipamento, que 

operam com cargas de fluido desde 950 até 7000 g, para operarem com fluidos inflamáveis 

torna-se inviável desde o ponto de vista de segurança. 
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1.2.  Objetivos 

O objetivo principal deste trabalho é reduzir as emissões ocasionadas pelo uso, 

operação e manutenção de refrigeradores de bebidas comerciais ao funcionar com menores 

cargas de fluido refrigerantes sintéticos, seja o R22 ou o R134a, e ao operar de forma segura 

com fluidos refrigerantes naturais. Para atingir esse objetivo foram propostos uma série de 

objetivos específicos, assim destacados:  

 

 Realizar um levantamento bibliográfico sobre a aplicação de fluidos refrigerantes 

alternativos e naturais, retrofit em sistemas de refrigeração comercial, métodos de 

determinação e redução de carga de fluido refrigerante; 

 Desenvolvimento de um aparato experimental completamente instrumentado e 

automatizado para simular extração de bebidas a as condições externas de 

operação, temperatura e umidade; 

 Aplicar ou adaptar as metodologias de ensaio para avaliar experimentalmente o 

desempenho dos refrigeradores de bebida de linha;  

 Propor metodologias de redução de carga de fluido refrigerante para sistemas de 

refrigeradores de bebidas atuais; 

 Desenvolvimento de um protótipo de carga reduzida (até 150 g) para operar com 

fluidos refrigerantes inflamáveis; 

 Realizar uma avaliação e comparar as emissões de CO2 equivalente geradas ao 

longo da vida útil do equipamento para medir e quantificar os impactos das 

metodologias abordadas.  

 

1.3. Estrutura da tese 

O presente trabalho está organizado para apresentar em sequência as etapas 

empreendidas para atingir o objetivo principal proposto. Nesse sentido, a tese apresenta cinco 

capítulos, (I) introdução, (II) revisão bibliográfica, (III) metodologia experimental, (IV) análise 

e discussão de resultados e, finalmente, (V) conclusões e recomendações. Nessas condições, 

os capítulos foram organizados da seguinte forma: 

O CAPÍTULO II, apresenta o levantamento bibliográfico realizado que aborda de forma 

introdutória os tipos de refrigeradores de bebidas e o ciclo de refrigeração por compressão de 

vapor. Posteriormente, são apresentados os fluidos refrigerantes em estudo, o R22 e o R290, 

assim como, uma perspectiva do processo substituição por fluido menos poluentes. Na 

sequência, são abordados tópicos relacionados à determinação e distribuição da carga de 

fluido refrigerante em sistemas de refrigeração comercial. Por último, foi realizada uma revisão 
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sobre a avaliação do desempenho de refrigeradores de bebidas e alguns estudos 

apresentando a substituição de fluidos de alto GWP por fluidos alternativos.  

O CAPÍTULO III, apresenta de forma detalhada o aparato experimental desenvolvido 

e as metodologias de teste utilizadas para atingir os objetivos propostos neste trabalho.  

No CAPÍTULO IV são apresentados e discutidos os resultados sobre as avaliações de 

desempenho dos refrigeradores de bebidas e as metodologias aplicas para redução das 

emissões em sistemas existentes. Na sequência, são apresentados o desenvolvimento e os 

resultados do protótipo de carga reduzida, que opera com até 150 g de R290. Esse protótipo 

apresenta-se como uma solução de longo prazo e elevado potencial para substituir 

refrigeradores de bebida de elevada carga de fluido refrigerante. 

Por último, o CAPÍTULO V apresenta as conclusões mais relevantes encontradas no 

presente trabalho, desdobramentos e recomendações para trabalhos futuros relacionados. 

 

 

 

 

 



2. CAPÍTULO II  

 

 

 

REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
 

Nesse capítulo serão abordados conceitos, temas e trabalhos que servirão de base 

para a presente tese. 

 

2.1. Refrigeradores de bebidas 

Um refrigerador de líquido é um equipamento o qual possui como principal objetivo a 

refrigeração de um fluido para um determinado processo, seja para conforto térmico, 

aplicações industriais ou de laboratório, consumo humano etc. Os refrigeradores de líquido 

de grande porte, quando aplicados ao resfriamento de água, ou seja, até temperaturas acima 

do ponto de congelamento, são usualmente conhecidos como chillers. Esse tipo de 

equipamento é altamente utilizado principalmente para o conforto térmico e o controle de 

processos industriais. Nessas aplicações, os equipamentos possuem custos de aquisição e 

operação bastante elevados, já que operam de forma contínua, permanecendo 

constantemente ligado ao longo do tempo. Mais especificamente, na indústria de bebidas, 

existem dois ramos em que a refrigeração é aplicada: no setor de produção, em que são 

utilizados sistemas de refrigeração de grande porte e no setor de comercio ou varejo, com 

sistemas de menor porte e baixo custo, entrando na área de refrigeração comercial.  

A refrigeração para o resfriamento de bebidas no setor comercial pode ser obtida por 

diferentes métodos artificiais, dentro dos quais destacam-se: a refrigeração por compressão 

mecânica de vapor, a refrigeração por absorção, a refrigeração a ar, a refrigeração 

termoelétrica e refrigeração termomagnética (HERMES, 2006). O sistema de refrigeração 

para resfriamento de bebidas pode ser obtido utilizando qualquer um destes métodos, no 

entanto, os mais utilizados são: refrigeração por compressão mecânica de vapor, refrigeração 

a gelo e refrigeração termoelétrica – sendo as primeiras as mais utilizadas em equipamentos 

de médio e grande porte, já a última é utilizada em aplicações de pequeno porte, 

principalmente domésticas.  

 

2.1.1. Tipos de refrigeradores de bebidas 
Numa revisão da literatura pode ser identificado que existem diversos tipos de 

refrigeradores de bebidas e que podem ser classificados em função do tipo de refrigeração 
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utilizada, do tipo de sistema e do tipo de produto. Essas classificações impactam diretamente 

em diversos aspectos tais como a aplicação, a faixa de temperaturas de operação, a 

complexidade do sistema, o custo, a eficiência energética e a capacidade de refrigeração. 

Quando classificados em função do tipo de refrigeração, pode ser encontrado que 

existem diversas metodologias para a redução da temperatura da bebida. O sistema de 

refrigeração comercial mais antigo e ainda utilizado até hoje para essa aplicação é o uso do 

gelo. Nesse tipo de sistema, a bebida escoa por meio de uma serpentina com comprimento 

considerável, convencionalmente disposta de forma helicoidal e que por sua vez, está contido 

dentro de um reservatório isolado termicamente. Isto permite que o calor seja transferido 

principalmente para a bebida, com percas de energia reduzidas para as vizinhanças. O uso 

do gelo está fundamentado no aproveitamento do calor latente de fusão da água, o qual ocorre 

à temperatura de 0°C em condições padrão de operação, em outras palavras, funciona como 

um material de mudança de fase que garante uma elevada disponibilidade energética e 

elevadas taxas de transferência de calor (MAĐERIĆ; PAVKOVIĆ; LENIĆ, 2019). O uso do 

gelo para refrigeração de bebidas faz que com que não seja necessária energia elétrica para 

o funcionamento do sistema. Isto traz como principal vantagem o baixo custo de aquisição e 

a alta portabilidade ou praticidade do equipamento. No entanto, tem como principais 

desvantagens limitações a temperatura de saída da bebida, limitada a temperatura entre 0 e 

4 °C, e o tempo de funcionamento, o qual depende principalmente da massa de gelo 

disponível. 

Por outro lado, a metodologia comercial mais utilizada é a refrigeração baseada no 

ciclo termodinâmico por compressão mecânica de vapor. Como será explicado em detalhe, 

no item 2.2, o sistema é formado, na sua composição mais básica, pelo compressor, 

condensador, dispositivo de expansão e evaporador. Esses sistemas possuem diversas 

aplicações, ampla faixa de temperatura de operação e de capacidades de refrigeração, já que 

existem no mercado uma larga diversidade de componentes e fabricantes atualmente. A 

ampla faixa de operação é uma das principais vantagens para os produtores de bebidas, já 

que permite com que as bebidas possam ser servidas ou armazenadas a diferentes 

temperaturas por meio da utilização de sistemas básicos e econômicos de controle, tais como: 

termostatos e pressostatos. Devido à necessidade de se fornecer energia e ao uso de fluidos 

refrigerantes para o funcionamento desse sistema, necessita de disponibilidade de energia 

elétrica e de um maior cuidado na operação e manuseio, o que traz como desvantagens um 

maior impacto ambiental ao se considerarem os danos diretos e indiretos, um maior tamanho 

e uma reduzida portabilidade do equipamento. 

Além da refrigeração por compressão mecânica de vapor, outra metodologia bastante 

utilizada é a refrigeração termoelétrica. Esse método de refrigeração está fundamentado no 
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efeito reportado por Peltier em 1834, quem afirmou que, se uma corrente direta é aplicada a 

um circuito composto por dois materiais diferentes, condutores ou semicondutores, um 

gradiente de temperatura será gerado na junção dos dois materiais. A energia absorvida ou 

rejeitada por esse tipo de sistema depende fortemente dos materiais utilizados e, de forma 

proporcional, da corrente que atravessa o circuito (BANSAL; VINEYARD; ABDELAZIZ, 2012). 

Na refrigeração não há necessidade de um fluido de trabalho nem de partes móveis para um 

correto funcionamento, isto leva a que os sistemas baseados nessa metodologia possuam 

uma vida útil livre de manutenção, um baixo nível de ruido e um tamanho reduzido. No entanto, 

como principal desvantagem, encontra-se a baixa eficiência de conversão de energia 

(ÇAĞLAR, 2018). Consequentemente, pode-se destacar que, na indústria de bebidas, a 

refrigeração termoelétrica é utilizada em sistemas domésticos e comerciais leves (reduzida 

capacidade frigorífica) e que, por sua vez, estão limitados para bebidas que são servidas a 

temperaturas próximas ou superiores aos 10 °C, tais como: adegas de vinho, bebedouros de 

água etc. 

Devido aos emergentes avanços tecnológicos, outros métodos de refrigeração não 

convencionais estão começando serem alvos de pesquisa para futura implementação. 

SPOOR (2008) desenvolveu e avaliou o desempenho de longo prazo de um refrigerador 

termoacústico acoplado a um gabinete militar paro o resfriamento de bebidas engarrafadas. 

Os resultados encontrados mostraram que o sistema demonstra ter alta confiabilidade, 

aplicabilidade e que ainda precisa de mais desenvolvimentos para superar a eficiência do 

sistema de refrigeração convencional. Foram atingidas capacidades de refrigeração de até 90 

W com um consumo de até 133 W, em outras palavras coeficientes de desempenho (COP) 

inferiores a 1. Recentemente, NAKASHIMA et al., (2021) desenvolveram um protótipo de uma 

adega de vinhos que opera utilizando refrigeração magnética para avaliar o desempenho. Os 

resultados da análise apresentaram COPs do sistema da ordem de 0,21 e capacidades de 

refrigeração de até 27,9 W. Além disso, destacaram que a eficiência do sistema pode ser 

incrementada ao se minimizar o sistema hidráulico, encontrando menores perdas localizadas 

e bombas de circulação mais eficientes. GADELKAREEM et al. (2019) propuseram e 

modelaram matematicamente um bebedouro de água quente e fria operado com um ciclo 

Stirling de refrigeração de ar para analisar a eficiência e o potencial de aplicação. De acordo 

com os resultados, esse tipo de refrigeração possui um grande potencial para suprir as 

necessidades dessa aplicação e espera-se uma alta eficiência, baixo custo de funcionamento 

e uma manutenção similar à dos sistemas de refrigeração por compressão de vapor. 

Conforme pode ser observado, muitos dos métodos não convencionais de refrigeração 

encontram-se na fase de desenvolvimento e subsequentes pesquisas serão necessárias 

antes de poderem ser implementadas nas aplicações da vida cotidiana.  
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De forma similar a qualquer sistema de refrigeração, os refrigeradores de bebidas 

também podem ser classificados pelo tipo de sistema, como sendo diretos e indiretos. No 

sistema de refrigeração direto, o mecanismo frigorífico entra em contato com a bebida que 

está sendo resfriada. Para o caso de refrigeradores que utilizam o ciclo por compressão de 

vapor, a bebida circula diretamente pelo evaporador fornecendo a carga térmica ao fluido 

refrigerante a baixa pressão e temperatura para realizar a mudança de fase. Esse tipo de 

sistema permite elevadas taxas de transferência de calor e consequentemente, tempo de 

funcionamento diminuição de temperatura inicial reduzido. Diferente dos chillers, que operam 

de forma contínua, a maioria de refrigeradores de bebidas comerciais operam de forma cíclica, 

em outras palavras, operam conforme a demanda, e isto faz com que exista alguma forma de 

acúmulo de energia e um controle de temperatura. Esse acúmulo de energia em sistemas de 

expansão direta pode ser realizado refrigerando um volume pré-definido de bebida (ex. 

bebedouros de água ou refresqueiras etc.) (RADCLIFFE, 1977) ou liquefazendo uma 

determinada massa de fluido refrigerante em função da capacidade de refrigeração do 

equipamento. Já no sistema indireto, o mecanismo frigorífico refrigera uma substância, a qual 

pode ser líquida, solida ou em mudança de fase, que será encarregada de refrigerar, 

posteriormente, a bebida. Essa substância é refrigerada dentro de um reservatório térmico o 

qual precisa de agitadores e sistemas de recirculação para um correto funcionamento 

(SOFFIENTINL, 1986), o que a acaba impactando diretamente nos custos do sistema. Ainda, 

para atingir as condições de operação normal os sistemas indiretos possuem um tempo de 

resfriamento inicial mais elevado em relação aos sistemas diretos, na ordem de horas. Porém, 

uma vez transcorrido esse período, o sistema possui capacidade para fornecer capacidades 

de maiores em relação aos sistemas diretos, aplicados geralmente em sistemas de maior 

porte, tais como bares, restaurantes ou feiras (AFONSO, CLITO F., 2013). 

Os refrigeradores de bebidas também podem ser classificados em função do tipo de 

produto com que irão operar, o qual depende principalmente da embalagem em que a bebida 

será comercializada, já outras variáveis como a temperatura de consumo impactam apenas 

na alteração dos parâmetros de controle do equipamento. De acordo com OLAJIRE  (2020), 

as embalagens mais utilizadas na indústria de bebidas são garrafas de vidro ou plásticas, 

latas alumínio, caixas, sacolas plásticas, barris plásticos ou metálicos etc. As bebidas 

fornecidas em embalagens individuais, tais como as latas de alumínio, as caixas e as garrafas 

são refrigerados em sistemas do tipo expositores, pois não há necessidade de um sistema 

hidráulico de extração do conteúdo da embalagem para consumo. Esse tipo de refrigerador 

acaba tendo um funcionamento similar ao sistema comerciais, compostos pelo sistema de 

refrigeração que reduz a temperatura do ar no interior de um gabinete isolado termicamente 

no qual estão contidos os produtos. Já as embalagens de maior volume como os barris ou 
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caixas, precisam de um sistema hidráulico para extrair, dosificar, diluir e carbonatar o produto 

para consumo imediato. HIGUCHI (2007) apresenta os tipos de embalagens e o seu 

respectivo mecanismo de extração do produto mais utilizados em máquinas de venda (em 

inglês: vending machine) os quais podem ser: tanques de reposição, tanques selados e BIBs 

(do inglês: Bag-in-box), apresentados na Figura 2.1. 

 

 
Figura 2.1 – Tipos de embalagens e mecanismos de extração mais utilizados em máquinas 

de venda de bebidas (HIGUCHI, 2007). 

 

Além disso, esses sistemas podem ser de dois tipos premix e postmix. Nos 

equipamentos premix, a bebida é fornecida pronta para o consumo direto, e a máquina apenas 

possui a função de extrair e refrigerar. Já para caso do sistema postmix, se trata de um sistema 

mais complexo em que a bebida é fornecida de forma concentrada (xarope), o que faz com 

que, o sistema além de extrair, precise dosificar refrigerar, diluir e, caso seja se necessário, 

carbonatar. Já para MAĐERIĆ; PAVKOVIĆ; LENIĆ (2019) o sistema hidráulico desse 

equipamentos depende principalmente se a bebida fornecida é carbonatada ou não 

carbonatada. Para o caso de bebidas carbonatadas, o escoamento é induzido por 

pressurização das embalagens por um gás (CO2, N2, ar etc.), enquanto para as bebidas não 

carbonatadas o escoamento é garantido convencionalmente por bombas. A Figura 2.2 

apresenta de forma esquemática os três tipos de refrigeradores de acordo com o tipo de 

produto que eles oferecem. 
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Figura 2.2 – Tipos de refrigeradores de bebidas de acordo com o tipo de produto: (a) 

expositor (EZAN et al., 2017); (b) postmix (LANDERS et al., 2007); e (c) premix (MAĐERIĆ; 

PAVKOVIĆ; LENIĆ, 2019). 

 

Com o intuito de resumir os tipos de refrigeradores de bebidas disponíveis para 

aplicações comerciais, na Figura 2.3 foi desenhado um diagrama contendo todas as 

classificações acima apresentadas. 
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Figura 2.3 – Classificação dos tipos de refrigeradores de bebidas encontrados 

comercialmente. 

 

2.2. Ciclo de refrigeração por compressão de vapor 

O ciclo frigorífico que a maioria de sistemas de ar condicionado e refrigeração seguem 

é o ciclo de refrigeração por compressão de vapor, que, em sua forma mais básica, é 

composto por quatro equipamentos fundamentais: o compressor, o condensador, o dispositivo 

de expansão e o evaporador. Um fluido de trabalho, denominado fluido refrigerante, é o 

encarregado de percorrer o ciclo mencionado, transportando a energia retirada do meio a ser 

resfriado e cedendo-a para o meio exterior. A Figura 2.4 (a) apresenta de forma esquemática 

os componentes básicos do ciclo de refrigeração por compressão de vapor e na Figura 2.4 

(b) é apresentado o ciclo de refrigeração ideal. O ciclo de refrigeração pode ser explicado a 

partir dos processos que o fluido refrigerante é submetido para cumprir sua função. 

Inicialmente, no estado 1, o refrigerante sai do evaporador como vapor superaquecido a baixa 

pressão e entra no compressor, que fornece a energia necessária ao fluido para aumentar 

sua pressão por meio de um processo isentrópico e, por consequência, sua temperatura. O 

fluido proveniente do compressor, estado 2, a elevada pressão e elevada temperatura, entra 

no condensador (estado 3), onde troca calor a pressão constante com o meio externo até 

atingir no mínimo o estado de líquido saturado no estado 4. O dispositivo de expansão recebe 
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o fluido refrigerante no estado líquido e, por meio de uma obstrução do escoamento, é 

causada uma queda drástica de pressão isentálpica, o que deixa o fluido refrigerante a baixa 

temperatura e em evaporação parcial, estado 5. O fluido refrigerante que sai do dispositivo de 

expansão entra no evaporador, onde troca calor a pressão constante com o meio a ser 

resfriado até evaporar completamente. Para finalizar, o fluido retorna ao compressor 

reiniciando o ciclo termodinâmico no estado 1. 

 

 
Figura 2.4 – (a) Diagrama esquemático dos componentes básico do ciclo de refrigeração por 

compressão de vapor; (b) diagrama p-h ilustrando o ciclo de refrigeração ideal. 

 

As principais diferenças entre o ciclo ideal e o real de refrigeração por compressão de 

vapor são encontradas nos processos termodinâmicos apresentados no parágrafo anterior. 

No ciclo real, a compressão é mais aproximada por meio de um processo politrópico no qual 

há transferência de calor, perdas por vazamentos internos dentro da câmara de compressão 

etc. Já nos processos de transferência de calor, condensação e evaporação, a mudança de 

fase acaba sofrendo perdas de pressão e o processo não é mais a pressão constate. 

Adicionalmente, são consideradas as perdas de carga dentro das tubulações que conectam 

os componentes e, para garantir que no dispositivo de expansão entre apenas líquido, é 
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realizado o sub-resfriamento do líquido saturado no condensador. Por último, para evitar o 

retorno de líquido e, assim, evitar a compressão úmida, é realizado o superaquecimento do 

fluido na saída do evaporador (STOECKER; JABARDO, 2002). 

 

2.2.1. Fluidos refrigerantes em estudo 
O Clorodifluorometano (R22) é um fluido refrigerante sintético da família dos HCFC 

que possui um alto potencial de destruição da camada de ozônio (ODP = 0,07) e de 

aquecimento global (GWP = 1200 tonCO2) (UNEP, 2016). Devido a essas caraterísticas com 

potencial negativo sob o meio ambiente, atualmente o R22 se encontra em processo de 

eliminação nos países em desenvolvimento, países listados como países do artigo 5 no 

Protocolo de Montreal. A eliminação completa desse tipo de fluidos, os HCFC, no Brasil está 

prevista para 2040 (MMA, 2011). O R22 é uma substância pura que possui excelentes 

propriedades para ser aplicados em sistemas de refrigeração, desde o seu descobrimento ele 

foi rapidamente adotado e aplicado na área de refrigeração comercial e ar condicionado, por 

ser atóxico e não inflamável, tornando-se rapidamente em uma alternativa eficiente e segura 

em sistemas comercias e residenciais (CALM, 2008b).  

Ao passar dos anos, os refrigerantes da família dos HFC têm sido amplamente 

utilizados para substituir o R22 nas aplicações comerciais e domésticas, tais como o R134a, 

o R410A, o R404A etc. Embora esses fluidos refrigerantes possuam OPD nulo, esses fluidos 

possuem potenciais de aquecimento global similar e inclusive maiores em relação ao R22. 

Consequentemente, outros tratados tem surgido para remediar essa situação, tais como: o 

Protocolo de Kyoto em 1997, a F-gas em 2014 e, mais recentemente, a ratificação da Emenda 

de Kigali em 2019, vem restringindo a aplicação dos HFC de alto GWP (MOLÉS et al., 2015; 

SÁNCHEZ et al., 2022). Devido a isso, diferentes empresas fabricantes de equipamentos de 

refrigeração abordam essas mudanças na alteração e substituição de fluidos em processo de 

eliminação com o retrofit dos seus equipamentos, o qual acabam enfrentando custos de 

desenvolvimento elevado ocasionados pelo tempo e pela aquisição do conhecimento 

necessário para implementação. Assim, as empresas acabam optando por fluidos 

refrigerantes que sejam alternativos de longo prazo, ou seja, ODP nulo e baixíssimo GWP 

(<150 kgCO2). Dentro dessa classificação estão disponíveis poucos fluidos refrigerantes HFC, 

a maioria dos fluidos refrigerantes naturais e recentemente, os HFO. De acordo com 

CICONKOV (2018), apenas os fluidos refrigerantes naturais podem ser considerados como 

alternativa de longo prazo, já que os HFO podem enfrentar problemas de longo prazo que 

façam como que esse cenário de substituição seja repetido mais uma vez. Além disso, ELBEL; 

VISEK; HRNJAK (2016) afirmaram que existe uma tendencia dos fabricantes de 

refrigeradores de bebida tendem a partir para fluidos naturais e não para os sintéticos, 
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independentemente dos riscos associados, inflamabilidade, elevadas pressões e toxicidade. 

No entanto, é necessário que a escolha de refrigerantes naturais não supere os custos de 

manufatura e assim garantir a competividade com os fluidos halogenados existente.  

Já o propano, R290, é um fluido refrigerante natural da família dos HC que possui ODP 

nulo e GWP extremadamente baixo, de ~3 kgCO2 (UNEP, 2016). Por se tratar de um 

hidrocarboneto, o R290 é atóxico e possui propriedades altamente inflamáveis, sendo 

classificado como A2L de acordo com a ASHRAE 34 (ANSI/ASHRAE, 2013). O R290 tem sido 

utilizado cada vez mais como substituto do R22 em diversos tipos de sistemas de refrigeração, 

principalmente em sistemas comerciais e de ar condicionado de baixa capacidade de 

refrigeração (COLBOURNE; SUEN, 2015; GHOUBALI; BYRNE; BAZANTAY, 2017; 

JÜRGENSEN, [S.d.]; MESSINEO; PANNO, 2012; SOLOMON, 2017; XU et al., 2016). A 

aplicação do propano está limitada a esse tipo de sistema devido às normativas existente 

(ABNT, 2008; DIN, 2017) as quais permitem que para uma carga em específica exista uma 

área mínima na qual possa ser utilizado esse sistema. Para sistemas de carga reduzida, até 

150 g de fluido refrigerante inflamável, não há limitação de espaço e podem ser tratados e 

comercializados como um sistema de refrigeração convencional (COLBOURNE; ESPERSEN, 

2012). Recentemente, diversas pesquisas tem permitido a aplicação em sistemas de maior 

capacidade de refrigeração por meio do desenvolvimento de sistemas com baixa carga 

específica, ou seja alta capacidade de refrigeração e baixa carga de fluido refrigerante 

(FUENTES; ELBEL; HRNJAK, 2014; POGGI et al., 2008).  

A Figura 2.5 apresenta de forma explorativa o diagrama p-h e as principais 

propriedades termodinâmicas e termofísicas dos fluidos refrigerantes R22 e R290. Pode ser 

observado, no diagrama p-h (ver Figura 2.5 (a)), que ambos os fluidos possuem pontos críticos 

similares, sendo o do R290 levemente inferior. O R290 possui entalpias de vaporização 

maiores em relação às do R22, o que permite que o compressor opere com vazões mássicas 

inferiores para uma mesma carga térmica. Além disso, pode ser observada a grande 

semelhança entre as curvas de saturação de ambos os fluidos (ver Figura 2.5 (b)) a baixa 

temperatura e sendo a do R290 levemente inferior para altas temperaturas. Isto permite que 

um sistema operando com R290 para uma mesma temperatura de condensação trabalhe com 

pressões inferiores em relação ao sistema operando com R22. Na Figura 2.5 (c) e (f) são 

apresentadas a massa específica de líquido e vapor, respectivamente. Pode-se observar que 

o R290 possui uma massa específica menor em relação ao R22 para toda a faixa de 

temperaturas, principalmente na fase líquida que atinge valores até 40% menores. Embora, 

para uma mesma temperatura de evaporação, o R290 possua maior entalpia de vaporização 

em relação ao R22, a elevada massa específica na fase vapor do R290 faz com que a 

capacidade de refrigeração volumétrica seja levemente inferior em relação à do R22, entre 12 
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e 15% dependendo das condições de operação (PELLETIER; PALM, 1996). Em relação ao 

calor específico, Figura 2.5 (d) e (g), o propano possui calor específico mais elevado em 

relação ao R22, o que acaba permitindo que menores temperaturas de descarga do 

compressor sejam encontradas ao se utilizar o R290 e, ao mesmo tempo, deve ser prestada 

atenção para evitar condensação na linha de descarga. Além disso, a maior condutividade 

térmica, Figura 2.5 (h), do R290 permite incrementar a efetividade dos trocadores de calor, 

assim como, pela reduzida massa específica permite a utilização de trocadores de calor com 

menor diâmetro hidráulico.  

 

 
Figura 2.5 – Diagrama pressão entalpia, e propriedades termodinâmicas e termofísicas dos 

fluidos refrigerantes R22 (preto) e R290 (cinza). 
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A Tabela 2.1 apresenta as principais diferenças nas propriedades termofísicas de 

ambos os fluidos, o R22 e o R290. Destaca-se que todas as propriedades termofíscias 

apresentadas na Figura 2.5 e na Tabela 2.1 foram calculadas utilizando a bases de dados de 

fluidos refrigerantes CoolProp (BELL, IAN H. et al., 2014). 

 

Tabela 2.1 – Principais propriedades físicas dos fluidos estudados.  

Propriedade R22 R290 

GWP (kgCO2) 1200 3 

ODP 0,07 0 

Classificação de segurança (-) A1 A3 

Peso molecular (kg kmol-1) 0,086 0.044 

Ponto normal de ebulição (°C) -40,81 -42,11 

Pressão crítica (bar) 96,15 96,74 

Massa específica líquido (kg m-3) 1.298,30 553,27 

Entalpia de vaporização (kJ kg-1) 208,99 381,72 

Capacidade de refrigeração volumétrica (kJ m-3) 3.779,82 3.401,23 

Calor específico do vapor (J kg-1 K-1) 718,44 1.695,4 

Calor específico do líquido (J kg-1 K-1) 1.156,1 2.456,9 

Limite inferior de inflamabilidade (%v) - 1,7 

Limite superior de inflamabilidade (%v) - 9,5 

Temperatura de autoignição (°C) 632 – 635*  470 

Velocidade laminar de chama (cm s-1)  40 
*Caso misturado com o óleo lubrificante. 

 

A Figura 2.6 apresenta o número de publicações marcadas com as palavras-chave 

R22, R290 e Refrigerant publicados na base de dados ScienceDirect1. Da Figura 2.6 pode ser 

observado o crescente número de publicações tanto para o R22 e o R290, o qual possui uma 

tendência crescente similar e com pelo menos 30% das publicações por ano a menos para o 

R290 em relação ao R22. Isto reafirma a hipótese de o R290 ser uma das opções mais viáveis 

na substituição do R22, já que a maioria de trabalhos que envolvem esses dois fluidos 

refrigerantes está relacionado com o retrofit de sistema ou com a análise das propriedades 

térmofísicas desse fluido. Ainda, na Figura 2.6 pode ser observada a forte influência das datas 

mais importantes do Protocolo de Montreal, data de congelamento e das metas de redução 

percentuais, para ambos os tipos de países no número de publicações. Especial atenção deve 

 
1 Pesquisa realizada no dia 02 de fevereiro de 2022. 
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ser dada à meta do 75% para países do artigo 2, em 2009, que foi um forte incentivo no 

número de publicações relacionadas com o fluido refrigerante R290. E esse incentivo tem sido 

mantido com o congelamento do uso dos HCFC e as metas de redução percentual dos países 

do artigo 2, países em desenvolvimento. 

 

 
Figura 2.6 – Histótico crescente de publicações cientificas envolvendo as palavras-chave: 

R22, R290 e Refrigerante. Fonte: (www.sciencedirect.com). 

 

2.3. Carga de fluido em sistemas de refrigeração comercial 

Com o aumento das regulamentações nacionais e internacionais relacionadas ao 

impacto ambiental, a carga de fluido refrigerante de um sistema de refrigeração tem se tomado 

cada vez mais importante na hora de projetar ou aprimorar projeto frigorífico. Uns dois 

principais motivos são: (1) a redução das emissões diretas, ao se reduzir a quantidade de 

fluido disponível em um sistema que pode ser vazado à atmosfera; (2) a redução das 

emissões indiretas, ao se determinar a carga ótima que permita maximizar a eficiência do 

sistema (APREA, C.; GRECO; MAIORINO, 2012); e (3) aumento da segurança, ao se 

utilizarem fluidos refrigerantes com propriedades inflamáveis ou tóxicas, já que ao se reduzir 

a quantidade de fluido, são reduzidos os riscos de operação (MMA, 2015).  

Nos sistemas de refrigeração comercial, a carga de fluido refrigerante é determinada 

a fim de garantir o correto enchimento dos trocadores de calor e, assim, obter uma máxima 

eficiência. Essa máxima eficiência é obtida ao sistema operar com baixo superaquecimento e 

sub-resfriamento, no evaporador e no condensador, respectivamente (BJÖRK; PALM, 2006c). 

Convencionalmente, esse tipo de sistemas é projetado para operar com válvulas de 

expansão, sejam termostáticas ou eletrônicas, como dispositivos de expansão. Esse tipo de 

dispositivos deixam o sistema menos suscetível a qualquer variação de carga de fluido ou 

variações de temperatura ambiente durante a sua operação. No entanto, para o caso da 
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refrigeração comercial leve e doméstica, é necessário garantir a produção em série, a 

simplicidade (manutenção, operação etc.) e o baixo custo, o que acaba fazendo com o que o 

uso do tubo capilar seja a opção mais economicamente viável para essas indústrias, mesmo 

que tenham que ser enfrentados diversos desafios durante o desenvolvimento do 

equipamento para determinar as dimensões desse componente. 

O tubo capilar, se projetado corretamente, funciona como um dispositivo de expansão 

autorregulável, sem partes móveis e dimensões fixas, ou seja, comprimento e diâmetro 

constantes. A regulagem da vazão de fluido refrigerante que passa através do tubo capilar é 

fundamentada no princípio de que uma quantidade de massa de líquido atravessa o 

dispositivo mais rapidamente do que a mesma quantidade de massa de vapor a uma 

determinada pressão. Baseado nesse princípio, a vazão do sistema é reduzida quando 

refrigerante na fase vapor aparece na entrada do tubo capilar, o que fornece mais tempo para 

o resfriamento do fluido no condensador. Já quando o refrigerante entra na fase líquida ao 

tubo capilar, a temperatura e pressão de condensação aumentam, ocasionando um aumento 

da vazão (ASHRAE, 2018b). Assim, a vazão do capilar não é controlada apenas pelo diâmetro 

e comprimento do tubo, senão também por outras variáveis, principalmente termofísicas, 

relacionadas ao fluido refrigerante, e termodinâmicas que dependem das condições de 

operação (pressão, temperatura, título etc.), de entrada e saída. Da mesma forma que 

qualquer outro dispositivo de expansão, o tubo capilar possui a função controlar a vazão de 

refrigerante fornecida pelo compressor, permitindo assim que o sistema consiga operar de 

forma eficiente sob uma faixa pré-definida de operação, de carga térmica e de temperatura 

ambiente.  

 

2.3.1. Determinação do par carga de fluido e tubo capilar 
Na literatura é possível encontrar uma série de metodologias para a determinação do 

tubo capilar e a carga ideal de sistemas de refrigeração, sejam comerciais ou domésticos, ou 

de condicionamento de ar. Ao longo da história, a prática mais encontrada na indústria para 

a escolha da carga e das dimensões do tubo capilar é baseada apenas em conhecimento 

tácito e na tentativa e no erro, na qual o produto é deixado funcional, em outras palavras são 

respeitados todos os requisitos impostos pelos fabricantes dos componentes do sistema. 

Recentemente, com a importância da mudança climática, a redução do consumo de energia 

e o aumento dos custos de operação, o consumidor desse tipo de sistemas não está 

preocupado apenas com o custo de aquisição inicial, se não que também está cada vez mais 

interessado em comprar produtos mais eficientes. Isto tem levado ao desenvolvimento de 

metodologias que, na maioria das vezes, visam otimizar, seja maximizando ou minimizando, 
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algum parâmetro de desempenho do sistema, tal como: a capacidade frigorífica, o consumo 

de energia, a taxa de funcionamento2 etc. (BJÖRK; PALM, 2006a; BOENG, 2012).  

De acordo com a ASHRAE (2018b), a seleção do tubo capilar e da carga ótima é 

realizada de forma experimental. Nessa prática, a carga é adicionada ou removida do sistema, 

respectivamente, ao aquecer ou refrigerar uma garrafa conectada à linha de vapor do sistema. 

A garrafa com a válvula deve ser estar apoiada em uma balança de forma vertical e conectada 

ao sistema por meio de uma linha curta e flexível, a qual permite que o fluido restante na linha 

seja desprezível e não afete o desempenho do sistema. A variação do tubo capilar é realizada 

apenas ao se alterar o dispositivo como um todo e, para cada tubo capilar, é variada a carga 

de fluido do sistema. Para determinar se há necessidade de se aumentar a restrição imposta 

pelo tubo capilar, o projetista deve realizar beliscos no tubo, aumentando a restrição do 

dispositivo. Assim, o sistema é operado dentro das condições esperadas de funcionamento e 

são determinados os requerimentos de consumo e de capacidade de refrigeração. Além disso, 

é comum utilizar um visor de líquido entre a saída do condensador e o dispositivo de expansão 

com o intuito de visualizar a existência de bolhas na entrada do tubo. Para finalizar, por meio 

da análise dos dados adquiridos é escolhido o par tubo capilar e carga que se adeque, da 

melhor forma, ao projeto. Para o caso de refrigeradores domésticos, a ASHRAE indica que a 

restrição ótima do tubo capilar para um refrigerador doméstico é aquela que fornece a menor 

taxa de funcionamento2. Essa metodologia possui como principal vantagem de que pode ser 

aplicada a uma grande variedade de sistemas, desde refrigeradores domésticos até sistemas 

de acondicionamento de ar. No entanto, como mencionado, esse procedimento é 

completamente empírico e faz com que seja necessária uma grande variedade de ensaios 

para determinar o par ótimo, isto leva a elevados tempos e custos de desenvolvimento do 

produto.  

BJÖRK e PALM (2006a) desenvolveram uma metodologia para avaliar o efeito da 

variação do dispositivo de expansão e a carga de fluido refrigerante desempenho de um 

refrigerador doméstico. Para avaliar o efeito desses dois parâmetros no consumo de energia 

em regime cíclico, os autores mantiveram todas as outras partes do sistema constantes e 

avaliaram o desempenho a 3 diferentes níveis de temperatura, 18, 25 e 31 °C. O dispositivo 

de expansão variável foi construído colocando em série uma válvula de agulha operada com 

um motor de passo e um tubo capilar com troca de calor com a linha de sucção do compressor 

na configuração tubos concêntricos. Os resultados encontrados pelos autores são 

apresentados na Figura 2.7 para a temperatura de 25 °C. Os autores afirmaram a existência 

de uma faixa de aberturas de válvula e carga de fluido para a qual o consumo de energia de 

 
2 Fração de tempo em que o sistema permanece ligado em um ciclo liga/desliga. 
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energia do refrigerador era mínimo. Também foi identificada uma tendência de que a 

configuração de válvula e carga ótimas pode ser considerada a mesma, principalmente, para 

as faixas de temperaturas acima de 20 °C, com um leve incremento na carga de fluido para 

baixas temperatura ambiente. De acordo com os autores, esse leve incremento na carga de 

fluido foi uma consequência do incremento da miscibilidade do fluido refrigerante no óleo 

lubrificante do compressor com a redução de temperatura. 

 

 
Figura 2.7 – Consumo de energia de um refrigerador doméstico em função da carga e da 

abertura da válvula reguladora de vazão encontradas por: (a) BJÖRK e PALM (2006a) e (b) 

BOENG (2012). 

 

Ainda na Figura 2.7, os autores destacam que o plateu existente para maiores aberturas de 

válvula foi uma consequencia do menor tempo de ativação do evaporador e do acumulador 

localizado na saída do evaporador. Em que o tempo de ativação é definido como o tempo 

necessário para que o ponto de inicio do superaquecimento no evaporador atinja a entrada 

do acumulador de sucção, em outras palavras, o tempo até atingir o correto enchimento do 

evaporador. 

BOENG (2012), na sua tese de doutorado, propus uma metodologia para a obtenção 

do par tubo capilar e carga de fluido refrigerante e, assim, determinar o ponto de mínimo 

consumo de energia de um refrigerador doméstico. Devido às limitações encontradas por 

BJÖRK e PALM (2006a) em relação à baixas restrições, os autores utilizaram a válvula de 

agulha com o motor de passos acoplado em serie com um tubo de diâmetro 20% maior do 

que original para simular a restrição do dispositivo. A metodologia experimental consiste em 
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realizar diversos experimentos variando a carga de fluido e a abertura da válvula. Com o intuito 

de acelerar o processo experimental, os ensaios foram realizados em regime permanente, 

desconectado o termostato do refrigerador e impondo a carga térmica necessária para manter 

a temperatura no interior dos compartimentos. Utilizando essa abordagem, o autor determinou 

um consumo de energia equivalente ao obtido no regime cíclico, através dos dados de 

capacidade frigorífica e consumo médio. Esse parâmetro foi escolhido como função objetivo 

na otimização realizada. Após a realização dos experimentos, é realizado o ajuste dos dados 

obtidos correlacionando o consumo de energia com o diâmetro interno e a carga de fluido. 

Para determinar o ponto ótimo, é utilizado algum método de busca, nesse caso foi utilizado 

pelo autor o Método da Métrica Variável, disponível no EES3. Para finalizar, uma vez 

encontrado o ponto ótimo é determinado o diâmetro e o comprimento do tubo em função da 

vazão de nitrogênio medida ou por algoritmo numérico. Para a determinação da geometria do 

tubo em função da vazão de nitrogênio medida, o autor propus uma modificação na equação 

de Kipp e Schmidt (KIPP; SCHMIDT, 1961), ver Eq. 2.1, para abranger as dimensões dos 

tubos capilares mais utilizados na área de refrigeração doméstica.  

 

𝐷 =
�̇� 2𝐿0,496

2,362 𝑝𝑒𝑛𝑡
2 − 1

1
2,65

  (2.1) 

 

Na Eq. 2.1, 𝐷, 𝐿, �̇� 2 e 𝑝𝑒𝑛𝑡 representam, o diâmetro, o comprimento, a vazão de nitrogênio e 

a pressão de entrada, respectivamente. Destaca-se que essa correlação pode ser utilizada 

dentro das seguintes condições: diâmetro entre 0,64 e 1,07 mm e comprimentos entre 1 e 3 

m do tubo capilar; e pressão de entrada entre 4,5 e 11 bar. 

A Figura 2.8 apresenta de forma resumida o fluxograma proposto pelo autor para 

obtenção do par ideal tubo capilar e carga de fluido que levam ao menor consumo de energia 

de um refrigerador doméstico. 

 

 
3 Software comercial de cálculo para engenharia (Engineering Equation Solver). 
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Figura 2.8 – Fluxograma proposto para a obtenção do par ideal, tubo capilar e carga de um 

refrigerador doméstico (BOENG, 2012). 

 

PISANO et al. (2015) propuseram uma metodologia baseada em simulação numérica 

para determinação do tubo capilar ótimo e a carga de fluido refrigerante de um freezer, 

condensador e evaporadro a ar. O modelo numérico consegue predizer o comportamento 

dinâmico do sistema, ou seja a taxa de funcionamento, utilizando um modelo quase-estático, 

em que é considerado que o sistema opera em regime permanente durante o periódo em que 

o é accionado pelo controlador de temperatura. Essa abordagem foi utilizada no trabalho 

experimental realizado por BOENG (2012). Para todas as condições avaliadas, a temperatura 
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de retorno do ar no evaporador foi considerada constante é igual a – 18 °C. Os autores 

realizaram diferentes simulações variando o diâmetro do tubo capilar, entre 0,6 e 1,1 mm, e a 

carga de fluido refrigerante, entre 35 e 125 g. Para determinar o melhor par tubo capilar e 

carga de fluido foram adicionados diferentes restrições, comandadas pelo sub-resfriamento 

(maior que 1 K), superaquecimento (maior que 1 K), temperatura de sucção (maior que a 

temperatura de orvalho) e a taxa de funcionamento (menor que 1). Os resultados encontrados 

pelos autores mostraram que se todas as restrições impostas são satisfeitas (região 

sombreada da Figura 2.9), a região útil é reduzida drasticamente, conforme apresentado na 

Figura 2.9. Os autores destacaram que caso o ponto de COP mínimo não se encontre dentro 

da área útil, devem ser redimensionados os trocadores de calor. Caso não seja possível 

redimensionar os trocadores por motivos de restrições de espaço, a melhor alternativa é usar 

um compressor com deslocamento diferente.  

 

 
Figura 2.9 – Mapa de aplicação com restições (região sombreada) de um freezer ao se 

variar a carga de fluido e o diamêtro do tubo capilar (PISANO et al., 2015). 

 

Com o intuito de acelerar o processo de conversão, VISEK; ELBEL; HRNJAK (2016) 

também utilizaram uma válvula de agulha como dispositivo de expansão ao invés do tubo 

capilar em um refrigerador de bebidas operando com R744 em regime supercrítico para 

determinação do tubo e a carga do sistema. A carga de refrigerante foi definida pelos autores 

de forma que seja garantido o enchimento do evaporador durante a diminuição inicial de 

temperatura (pulldown) e que no final ainda exista um baixo superaquecimento. Já para o 

dispositivo de expansão, a metodologia foi a carga de fluido refrigerante inicial e ir variando a 
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abertura da válvula enquanto são analisados a pressão de descarga, a temperatura de saída 

do resfriador de gás e o enchimento do evaporador, via superaquecimento. De acordo com 

os autores, essa metodologia permitiu a determinação do par tubo capilar e carga esse tipo 

de sistema, no entanto, foi altamente recomendado que, para esse sistema, o uso de uma 

válvula de expansão termostática ou eletrônica com o intuito de atingir maiores eficiências. 

Alguns fabricantes possuem métodos experimentais internos, principalmente, 

baseados na tentativa e o erro para determinação do par ótimo, os quais são pouco 

comentados na literatura para conservar a propriedade intelectual. BJÖRK e PALM (2006a) 

apresentaram a metodologia utilizada por um grande fabricante de refrigeradores domésticos, 

a qual consiste nas seguintes etapas: 

 Primeiro, o tubo capilar é determinado nos experimentos de pulldown à 

temperatura de 25 °C, na qual o tempo de ativação do evaporador deve ser inferior 

à 30 min. Durante esse primeiro passo é feita a uma estimativa da carga do 

sistema; 

 Segundo, a carga é determinada em ensaios em regime cíclico à temperatura 

ambiente de 32 ° C. Nessa condição, o ponto de início do superaquecimento deve 

estar na entrada do acumulador. Na sequência, o refrigerador é ensaiado em 

regime permanente à temperatura de 25 °C, e, nessa condição, a temperatura de 

sucção do compressor deve ser superior à temperatura de orvalho. Em caso que 

a temperatura de sucção esteja a uma temperatura inferior, indica que o volume 

do acumulador é reduzido para essa configuração;  

 E, terceiro, a carga e o tubo capilar são verificados em regime cíclico à temperatura 

ambiente de 25 °C, com o interior do gabinete pré-definido para a temperatura de 

5 °C. Nesse ensaio, a ativação do evaporador deve ser atingida em um tempo entre 

1 e 2 min. Caso essa condição não seja possível, o tubo capilar deve ser reduzido.  

 

2.3.2. Distribuição da carga no sistema  
O ponto de partida para iniciar o processo de redução de carga de fluido refrigerante 

de um sistema de refrigeração é o entendimento sobre como o fluido se distribui dentro do 

próprio sistema durante a sua operação. POGGI et al. (2008), no seu artigo de revisão, 

analisaram as metodologias existentes que, até a data de publicação, foram utilizadas para 

medição da carga de fluido de um sistema de refrigeração em funcionamento. Os autores 

destacaram que a metodologia mais amplamente utilizada é a das válvulas de fechamento 

rápido. Essa metodologia consiste no isolamento de cada componente do sistema por meio 

de válvulas solenoides, posicionadas na entrada e na saída do componente em análise. 

Primeiro, o sistema é colocado em funcionamento, segundo, as válvulas solenoide são 
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acionadas de forma simultânea para prender o fluido em um determinado instante dentro de 

cada componentes, e, terceiro, o fluido armazenado em cada componente é evacuado dentro 

de um recipiente para realizar a medição do peso. Já que a carga de fluido é conhecida a 

priori, e com as massas contidas dentro de cada componente, determinadas 

experimentalmente, podem ser estimados os valores percentuais da distribuição de carga. A 

guisa de ilustração, a Figura 2.10 apresenta de forma esquemática o aparelho experimental 

para a implementação dessa metodologia para medição da carga de fluido no condensador. 

Os autores mencionam que, além desse método, existem métodos mais complexos que 

permitem a medição online, em outras palavras, permitem visualizar a evolução temporal da 

distribuição de carga sem a necessidade de parar o sistema. Esses métodos são baseados, 

principalmente, na medição da fração local de vazio, os quais tendem a possuir custos muito 

elevados e diversos problemas técnicos de implementação. Além dos métodos experimentais 

disponíveis, atualmente, estão sendo desenvolvidos e implementados métodos de simulação 

numérica que permitem a determinação da carga de fluido refrigerante dentro do sistema 

(HERMES, 2015; PORTO; KOURY; MACHADO, 2013). Outros procedimentos e metodologias 

experimentais podem ser encontrados em detalhadamente no artigo de revisão sobre os 

métodos práticos para medição da distribuição de carga de fluido refrigerante em sistemas de 

refrigeração publicado por (DING et al., 2009). 

 

 
Figura 2.10 – Procedimento de medição da massa de fluido em um condensador. (a) 

Confinamento do refrigerante no condensador. (b) Evacuação do refrigerante para o 

recipiente. (c) Fechamento do recipiente e pesagem do fluido. (d) Retorno do refrigente ao 

condensador (POGGI et al., 2008). 

 

A Figura 2.11 (a) apresenta a distribuição de carga de fluido refrigerante ao longo de 

um ciclo liga/desliga de um refrigerador doméstico encontrada por BJÖRK e PALM (2006b). 

De acordo com os autores, no início do ciclo, o evaporador e o compressor são os 
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componentes que possuem a maior carga de fluido. Já ao dar partida ao compressor, a carga 

de fluido refrigerante contida no evaporador é drasticamente reduzida até um valor mínimo e, 

na sequência, é aumentada gradativamente. Durante esse período, o condensador e o filtro 

secador apresentam um comportamento espelhado em relação ao condensador, ou seja, a 

carga é aumentada até um valor máximo e posteriormente reduzida gradativamente. Nesse 

sentido, durante o processo de partida, o sistema atravessa um período de desbalanceamento 

drástico durante o primeiro minuto, caraterizado por elevada vazão mássica no compressor e 

reduzida vazão mássica no tubo capilar. Esse desbalanceamento desloca rapidamente a 

carga ao condensador, acelerando o enchimento do evaporador pelo aumento do sub-

resfriamento na entrada do tubo capilar. Após esse período, a distribuição da carga de fluido 

começa a se estabilizar, apresentando um aumento linear da carga acompanhado de uma 

redução na carga contida no condensador e no lubrificante do compressor até o fim do ciclo 

(armazenamento do refrigerante no acumulador do evaporador). Simultaneamente, o filtro 

secador atinge a temperatura de saturação e a carga é suavemente reduzida, o que indica a 

existência de uma condição bifásica na entrada do capilar. Ao se desligar o compressor, é 

iniciado o processo de equalização de pressões no sistema, ocasionado pelo tubo capilar. 

Durante esse processo, a queda de pressão drástica no condensador força ao fluido em 

condensação a se evaporar até atingir a condição de vapor superaquecido rapidamente e se 

deslocar para o evaporador. Já no período final do ciclo, a carga de refrigerante no ciclo é 

reduzida, enquanto a carga de refrigerante diluída no óleo é incrementada. Nesse sentido, o 

refrigerante existente no evaporador evapora por causa do incremento na carga térmica 

durante esse período e se dilui no óleo lubrificante.  
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Figura 2.11 – Distribuição de carga de fluido refrigerante de um refrigerador doméstico 

operando em regime transiente (BJÖRK; PALM, 2006b). 

 

BJÖRK e PALM (2006c) estudaram a distribuição de carga em regime permanente 

sob diferentes condições de caga térmica do refrigerador doméstico estudado em regime 

transiente no parágrafo anterior. O refrigerador doméstico analisado é composto por um 

evaporador do tipo roll-bond com acumulador de sucção, um condensador tubo arame, um 

tubo capilar e um filtro secador de cobre. A Figura 2.12 apresenta a variação da carga de 

fluido refrigerante em cada componente do refrigerador doméstico para diferentes cargas 

térmicas e temperaturas ambiente encontrada pelos autores. No artigo foi destacado que a 

carga de fluido no condensador e no compressor é incrementada, enquanto a carga no 

evaporador é reduzida com o aumento da carga térmica. O componente que sofre a maior 

variação com a alteração da carga térmica de carga é o evaporador, com uma redução de 

aproximadamente 30%. Para esse sistema, a carga encontra-se distribuída de maior a menor 

da seguinte forma: evaporador, condensador, óleo do compressor, espaço livre do 

compressor e, por último no filtro secador. 

 

 
Figura 2.12 – Distribuição de carga de fluido refrigerante de um refrigerador doméstico 

operando em regime permanente (BJÖRK; PALM, 2006c). 

 

De acordo com a nota publicada pelo Instituto Internacional de Refrigeração (IIR) (IIR, 

2014), a carga de fluido refrigerante é distribuída pelo sistema em função do volume interno 
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e da massa específica às condições termodinâmicas de operação de cada componente. Isto 

faz com que, a distribuição de carga varie de acordo com o projeto específico do sistema 

frigorífico. De forma geral, para qualquer sistema de refrigeração, o fluido refrigerante se 

encontra na fase vapor superaquecido nas linhas de sucção e de descarga do compressor, 

as quais representam uma pequena parte da carga do sistema. Outra parte da carga de fluido 

refrigerante é diluída no óleo lubrificante do compressor, a qual varia entre 10 e 15% em 

sistemas convencionais e de 30 a 40% para sistemas com baixa carga de fluido. A carga 

contida dentro do evaporador é distribuída entre as fases vapor e líquido, no entanto, o IIR 

estima que em sistema que operam com evaporadores com superaquecimento útil, a carga 

dentro desse componente tende a ser aproximadamente 20%. Já para o caso de 

evaporadores inundados essa percentagem tende a ser significativamente maior. Por outro 

lado, no condensador, coexistem três tipos de escoamento monofásico com vapor 

superaquecido, bifásico na condensação e monofásico com líquido sub-resfriado. Sendo os 

dois últimos os que mais influenciam na carga contida nesse componente, a qual tende a estar 

entre 30 e 60% da carga total. Em outras palavras, para o condensador, quanto maior sub-

resfriamento, maior será a carga de fluido no sistema. Caso sejam utilizados outros 

componentes como acumuladores de líquido e de sucção, a carga do sistema tende a ser 

incrementada, devido à grande quantidade de fluido na fase líquida dentro desses 

componentes. Assim, os valores percentuais mencionados anteriormente podem variar 

significativamente com a utilização de acumuladores. Na Figura 2.13 (a) é apresentada 

distribuição de carga de fluido em um ar condicionado de pequeno porte sem recebedor de 

líquido apresentada na nota técnica do IIR. Da figura pode ser inferido que para esse tipo de 

sistema, a maior carga de fluido refrigerante encontra-se distribuída de maior a menor da 

seguinte forma: condensador, evaporador, compressor (refrigerante como vapor 

superaquecido e diluído no óleo lubrificante), linha de líquido e outros (filtro secador, 

dispositivo de expansão linha de sucção e descarga etc.).  

LI, TINGXUN et al. (2015) ao estudar uma bomba de calor do tipo split operando com 

R290 encontraram que os fatores que mais afetam a distribuição de carga são a temperatura 

ambiente, a velocidade do compressor e a carga de fluido inicial. Destacaram que, quando o 

sistema não está em funcionamento, o fator que mais influência é a temperatura ambiente 

externa. Assim, quando o sistema opera no modo refrigeração a maior quantidade de carga 

é alocada no trocador de calor do ambiente interno (66%), ao funcionar como bomba de calor, 

a maior quantidade de fluido era alocada no trocador de calor do ambiente externo (82%). Ou 

seja, em ambos os modos, a maior carga de fluido durante o ciclo em que o equipamento 

permanece desligado é encontrada no evaporador. Em relação à velocidade do compressor, 

para ambos os modos, ao se aumentar a velocidade, a carga de fluido contida no condensador 
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aumenta, enquanto a do evaporador, compressor e acumulador diminuem. O último fator 

mencionado no trabalho, a carga inicial de fluido refrigerante, demostrou que a carga contida 

nos trocadores de calor incrementa com o aumento da carga inicial. Também foi destacado 

que o componente que iria alocar a carga de fluido em caso de excesso de fluido é o 

condensador. No comportamento transitório, mais especificamente, o start-up do sistema, o 

fluido refrigerante escoa do trocador de calor o qual estiver à menor temperatura ambiente 

para o conjunto acumulador/compressor, e o trocador de calor submetido à maior temperatura 

ambiente inicial começa a ser enchido. O enchimento do trocador de calor à maior temperatura 

é gradativo até atingir o regime permanente, enquanto a carga contida no conjunto 

compressor/acumulador é reduzida. 

 De forma similar, a distribuição de carga em regime transitório de uma bomba de calor 

do tipo split e inverter também foi estudada em trabalho recente (HAN; YAN; YU, 2019) e é 

apresentada na Figura 2.13 (b). De acordo com os autores, no início do ciclo (< 35 s) a carga 

de fluido permanece distribuída e inalterada devido ao delay inicial do compressor. Após esse 

período, entre os 36 e os 70 s, a pressão de sucção cai rapidamente e a carga do evaporador 

decai de ~80% até 15,35%, enquanto, no conjunto compressor e acumulador, a carga é 

incrementada de11,78 até 69,41%. De forma simultânea, a carga no condensador começa a 

aumentar. Na sequência, entre 71 e 100 s, a carga de fluido refrigerante continua caindo 

dentro do evaporador devido ao retardo na resposta da válvula de expansão. Entre os 101 e 

os 135s, o aumento na temperatura de condensação aciona o ventilador e incrementa a taxa 

de condensação dentro desse componente, simultaneamente, a vazão através da válvula é 

incrementada e, consequentemente, a carga começa aumentar novamente dentro do 

evaporador. Ao ultrapassar os 135 s, a carga do condensador e do evaporador continuam 

aumentando gradativamente até atingir o regime permanente após os 300 s. Durante o regime 

permanente, a carga de fluido refrigerante foi distribuída contendo: 45,46% no condensador, 

23,30% no evaporador e 24,42% no conjunto compressor e acumulador.  
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Figura 2.13 –(a) Distribuição de carga de fluido refrigerante em uma unidade de ar 

condicionado de pequeno porte em regime permanente (IIR, 2014). (b) Distribuição de carga 

transitória de uma bomba de calor àgua-ar do tipo split (HAN; YAN; YU, 2019). 

 

O efeito do óleo lubrificante na distribuição de carga de fluido em uma bomba de calor 

operando com R290 foi estudado por CHEN; WU; DUAN (2019). No estudo, os autores 

contemplaram os lubrificantes PAG VG60 e o óleo mineral (MO) VG100. A carga utilizada na 

bomba de calor foi a carga de fluido ótima para ambos os lubrificantes, o qual permitiu uma 

comparação justa. Contemplando ambos os modos de operação, aquecimento e resfriamento, 

foi observado que, com o uso do lubrificante PAG, a carga de refrigerante contida no 

compressor foi reduzida em até 13% em relação ao sistema operando com MO. Além disso, 

a utilização do PAG permitiu que o fluido seja redistribuído para os outros componentes do 

sistema, principalmente para os trocadores de calor. A alteração da distribuição de carga foi 

causada pela solubilidade entre o refrigerante e o lubrificante, que para o PAG, foi entre 10,8% 

e 14,4% e, para o OM, foi entre 13,5% e 18,9%. O efeito da alteração do lubrificante na 

distribuição do fluido no sistema operando em modo refrigeração pode ser observado na 

Figura 2.14. Na figura, OUHE e IUHE representam o trocador de calor externo e interno, 

respectivamente. 
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Figura 2.14 – Efeito da alteração do lubrificante do sistema na distribuição de carga de fluido 

em uma bomba de calor (CHEN; WU; DUAN, 2019). 

 

HRNJAK e HOEHNE (2004) estudaram a distribuição do fluido refrigerante em um 

sistema de refrigeração de baixa carga de hidrocarboneto R290 operando com condensador 

e evaporador do tipo microcanal. A carga total do sistema variou entre 110 e 130 g para uma 

capacidade de refrigeração que variou entre 1,0 e 1,4 kW sob diferentes condições de 

operação (carga específica aproximada de 86 g kW-1). A Figura 2.15 apresentada a 

distribuição de carga do sistema em estudo. Os autores afirmaram que a carga contida na 

linha de líquido no trocador interno e na linha de sucção e de descarga permaneceram 

aproximadamente constantes ao longo das condições de teste avaliadas e que a quantidade 

pode ser desprezível em relação aos outros componentes. No entanto, o compressor, o 

condensador e o evaporador apresentaram as maiores cargas dentro do sistema. Destaca-se 

que para esse tipo de sistemas, a carga de fluido refrigerante contida no compressor 

apresenta os maiores percentuais, inclusive valores maiores do que os encontrados no 

condensador ou no evaporador. No entanto, mesmo apresentando os maiores valores 

percentuais, acaba sendo um dos componentes com maior dificuldade de redução de carga. 

Já que todo o esforço dependeria do fabricante do compressor, redução da quantidade de 

óleo (otimização do sistema de lubrificação do compressor), alteração do tipo de óleo e 

redução do espaço livre de vapor. Além disso, os autores sugeriram o reprojeto do 

condensador para diminuir o volume nos distribuidores (headers) e assim, garantir uma 

redução de carga de fluido refrigerante na fase líquida. 
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Figura 2.15 – Distribuição do fluido refrigerante em um sistema de refrigeração de baixa 

carga (HRNJAK; HOEHNE, 2004). 

 

Recentemente, LI, WENZHE; HRNJAK (2021) estudaram a distribuição de refrigerante 

em uma bomba de calor de R134a para aquecimento de água. A bomba de calor é composta 

por um evaporador do tipo tubo-aleta, um condensador de tubo enrolado no tanque de 

aquecimento, acumulador de sucção e uma válvula de expansão eletrônica. Para esse tipo 

de sistema, a carga foi distribuída de forma aproximada, assim: ~58% no condensador, ~20% 

na linha de líquido, ~15% no evaporador, ~1% no acumulador e ~7% no compressor. O tempo 

de operação não influenciou significativamente essas percentagens, já que a massa de fluido 

foi amostrada a cada hora. A elevada carga de fluido refrigerante no condensador foi explicada 

pela elevada de fração de volume líquida calculada, a qual atinge valores de até 40%, no 

condensador (volume de ~972 cm3) e de até 18%, no evaporador (volume de ~558 cm3). 

GUZZARDI et al. (2022) também estudaram a distribuição de carga em uma bomba de calor 

água-ar de R32 com a utilização trocador de placas brasadas. O estudo mostrou que durante 

o modo de refrigeração a carga foi distribuída com mais do 70% no condensador (trocador de 

calor tubo-aleta), 8% no compressor, 5,6% no trocador de placas, 5,2% no acumulador de 

sucção, 3% no acumulador de líquido, 5,3% na linha de líquido e 1% na linha de vapor. Para 

o modo aquecimento, foi encontrada que a distribuição de carga é realizada da seguinte 

forma: 8,3% compressor, 7% na linha de líquido, 2% na linha de vapor, 37% no acumulador 

de líquido, 20% no acumulador de sucção, 19% no evaporador e 8% no condensador. Além 

disso, os autores estudaram o efeito da configuração do escoamento na carga de fluido retida 

no trocador de placas, no qual demostraram que o sistema ao trabalhar na configuração em 
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correntes paralelas era aproximadamente 35% maior do que na configuração em 

contracorrente. 

Nesse sentido, conforme apresentado nesse item, a distribuição de carga é fortemente 

afetada de sistema para sistema, variando principalmente pelo volume interno de cada 

componente, seguido das condições de operação (temperatura ambiente, rotação do 

compressor, abertura da válvula etc.) e o modo de operação, para o caso de bombas de calor. 

Foi destacado que independente do sistema, a maior quantidade de carga de fluido pode ser 

encontrado nos trocadores de calor, condensador e evaporador, acumulador (caso sejam 

utilizados), linha de líquido e compressor. Além disso, destaca-se que a carga de fluido 

refrigerante no compressor, na fase vapor e diluída no óleo lubrificante, deve ser levada em 

consideração, principalmente em sistemas de carga reduzida. 

 

2.3.3. Redução de carga 
O IIR no relatório publicado em 2014 (IIR, 2014), destacou as principais orientações 

para o desenvolvimento de sistemas de refrigeração de carga de fluido refrigerante reduzida. 

Primeiro, destacou que a carga de fluido refrigerante deve ser reduzida sem sacrificar a 

eficiência do sistema, levando em consideração as emissões diretas e indiretas; segundo, 

deve ser garantida a estanqueidade de longo prazo do sistema, baixa taxa de vazamento; 

terceiro, principal orientação, é a redução do volume interno dos componentes que possuem 

fluido refrigerante na fase líquida; quarto, utilização de evaporadores e condensadores com 

baixo diâmetro hidráulico; quinto, aprimorar a cooperação com os fabricantes de 

compressores para reduzir a quantidade de óleo lubrificante; sexto, eliminar o tanque de 

líquido se o propósito é compensar o sistema em caso de vazamentos ou se é armazenar o 

fluido em caso de manutenção; e, por último, realizou um chamado para incentivar e 

popularizar a pesquisa nessa área do conhecimento para que essas tecnologias possam ser 

aplicadas em larga escala e reduzir as emissões causadas pelo uso de sistemas de 

refrigeração. 

Conforme apresentado no item anterior, item 2.3.2, as maiores cargas dentro de um 

sistema de refrigeração convencional são encontradas nos trocadores de calor, linhas de 

líquido, acumuladores e no compressor. Nessa perspectiva, é normal encontrar na literatura 

o desenvolvimento de novos tipos de evaporadores e condensadores com volume interno 

reduzido (POGGI et al., 2008) ou metodologia passivas (PUSSOLI et al., 2012) de aumentar 

a transferência de calor e, consequentemente, reduzir a área de troca. Nesse âmbito o uso 

de mini e microcanais tem ganhado espaço não apenas a nível de laboratório se não também 

a nível comercial. Isso pode ser evidenciado pela crescente aplicação dessas tecnologias no 

dia a dia. PARK e HRNJAK (2008) encontraram uma redução de carga de até 9,6% ao 
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substituir o condensador tubo-aleta por um do tipo microcanal em um sistema de ar 

condicionado doméstico, enquanto os outros componentes do sistema permaneceram 

inalterados. Além da redução de carga, os autores encontraram incrementos significativos no 

desempenho (13%) e na capacidade de refrigeração do sistema. FUENTES; ELBEL; HRNJAK 

(2014) também encontraram reduções similares, de até 10%, ao substituir o condensador 

tubo-aleta por um do tipo microcanal em um refrigerador de bebidas tipo expositor vertical de 

carga reduzida. Por outro lado, ELBEL; VISEK; HRNJAK (2016) para atingir uma máxima 

redução de carga em sistemas que operam com carga reduzida, é importante utilizar 

condensadores que não requeiram grandes quantidades de líquido para preencher os 

distribuidores (headers), tal é o caso de trocadores com serpentina de tubo de microcanal. XU 

et al. (2016) também constataram a elevada carga que é armazenada nos distribuidores do 

trocador de microcanal. Nos projetos convencionais, o diâmetro do distribuidor possui a 

largura do tubo de microcanal, o que leva a um elevado volume e, consequentemente, 

elevadas cargas. Para reduzir o impacto dessa disposição, os autores propuseram engatar os 

tubos de forma inclinada e realizar um segundo passe contornando um tubo posicionado no 

lado oposto ao distribuidor de entrada, ao invés de entrar em um outro distribuidor. Essa 

alteração permitiu reduzir a carga de um acondicionador de ar de 3,2 kW em até 28,3%, 

atingindo uma carga mínima de 190 g e uma capacidade de refrigeração específica 

aproximada de 59,4 g kW-1. 

GHOUBALI; BYRNE; BAZANTAY (2017) ensaiaram diferentes tipos de 

condensadores em uma bomba de calor doméstica, resfriada a ar, para aquecimento de água. 

O aquecimento da água é realizado pela condensação do fluido refrigerante em um trocador 

de calor em contato com um tanque cilíndrico de água de 250 L vertical. Foram ensaiados 

três condensadores: (1) tubo-D, (2) placa fria de alumínio e (2) microcanal, destacando-se que 

para cada um dos condensadores foi realizada uma otimização de carga visando o maior 

COP. Os resultados mostraram que os condensadores tubo-D, placa fria e microcanal 

apresentaram COPs de 2,59 (357 g), 3,17 (224 g) e 3,71 (423 g), respectivamente. Nesse 

sentido, os autores detacaram que, embora o microcanal apresentou o maior COP, a carga 

de fluido foi a maior em comparação com os outros e que menores carga podem atingidas ao 

se otimizarem os circuitos e as tubulações de saída do trocador. Isso destaca que dependendo 

da aplicação nem sempre o uso de condensador do tipo microcanal irá trazer uma redução 

de carga significativa, pelo contrário, nesse trabalho foi o que apresentou a maior carga, 

inviabilizando a utilização de propano nessa aplicação.  

ZHOU e GAN (2019) propuseram a utilização de trocadores de calor de micro tubos 

lisos como condensador e evaporador para reduzir a carga de fluido refrigerante em um ar 

condicionado. O trocador de micro tubo liso, é fabricado utilizando tubos de aço inoxidável de 
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diâmetro reduzido conectados em paralelo a um header de entrada e um de saída, dispostos 

de forma similar à configuração convencional encontrada nos condensadores de microcanal. 

Os autores destacaram que com o uso desse tipo de trocadores de calor no sistema foi 

encontrada uma carga específica de até 68,9 g kW-1, valor bem reduzido em relação aos 

encontrados na literatura para esse tipo de equipamento, condensador a evaporador a ar, o 

qual varia entre 71 e 157 g kW-1. De forma similar, RIBEIRO e BARBOSA (2019) utilizaram 

condensadores do tipo tubo-aleta periférica na tentativa de reduzir a carga de fluido em um ar 

condicionado do tipo split. Os autores utilizaram um código numérico validado 

experimentalmente e encontraram que esse tipo de condensador possui uma condutância 

maior de até 40% em relação aos condensadores convencionais de aleta plana, ondulada e 

louver. Com o condensador de aletas periféricas é possível reduzir a carga de fluido em até 

12,13% em relação aos outros tipos e condensadores estudados. 

Outros estudos tem demostrado que a redução de carga de fluido também pode ser 

atingida apenas redimensionando os componentes para condições de operação ótimas (CHO 

et al., 2020). Nesse trabalho, os pesquisadores estudaram numericamente a otimização de 

um refrigerador-freezer doméstico com condensador do tipo microcanal e, em serie um do 

tipo hot-wall, utilizado para armazenar o excesso de carga de fluido no sistema. Os autores 

encontraram que reduzindo o diâmetro e comprimento do condensador hot-wall, é possível 

encontrar o ponto de consumo de energia mínimo com uma carga de 14% menor à original.  

FUENTES; ELBEL; HRNJAK (2014) desenvolveram um refrigerador de bebidas do 

tipo expositor vertical, com capacidade nominal de até 1 kW, para operar com carga 

extremadamente baixa de R290, de até 50 g. Para atingir determinada carga, os autores 

realizaram uma análise sobre a distribuição de fluido refrigerante dentro do sistema. Na 

análise foi encontrado que os pontos de maior acúmulo de fluido refrigerante eram o 

condensador, o compressor e a linha de líquido sub-resfriado, para as quais foram propostas 

uma série de alterações. O condensador de linha era um condensador de tubo-aleta (225 ml) 

e foi substituído por duas de serpentinas de micro canal de alumínio em paralelo, sem 

distribuidor (80 ml) e com baixa densidade de aletas, e assim evitar incrustações pelo lado do 

ar. Devido à alta solubilidade dos HCs, a redução de carga no compressor foi abordada 

reduzindo o volume de óleo em 150 ml, esse valor foi definido em colaboração com o 

fabricante do compressor. Essa redução no volume de lubrificante permitiu diminuir em até 

30% a carga de fluido diluída no óleo, a qual não contribui com o efeito frigorífico do sistema. 

Além disso, foi eliminado o filtro secador para reduzir o volume interno da linha de líquido. Um 

trocador de calor interno, tubo capilar enrolado e unido à linha de sucção, foi implementado 

trazendo ganhos significativos na eficiência do sistema. Também, recomendaram que não 

deve ser utilizadas válvulas de expansão nem orifícios para sistemas de R290 de carga 
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reduzida, já que é necessário aumentar o diâmetro do tubo na entrada e na saída do 

dispositivo. Em relação aos compressores para R290, é necessário que o tipo e a carga de 

óleo lubrificante sejam bem dimensionados para evitar grandes quantidades de refrigerantes 

diluídas no cárter do compressor. Os fabricantes de compressores preferem a utilização de 

lubrificantes Alquil benzenos (AB) e poliol ésteres (POE). Além disso, os autores afirmaram 

que o uso de trocadores de calor internos (IHX) de linha de líquido à linha de sucção em 

refrigeradores de R290 pode melhorar a eficiência do sistema em baixas proporções e 

incrementar a carga de fluido, via aumento do volume total da linha de líquido. HERMES 

(2015), em contrapartida, encontrou teoricamente que a carga de fluido refrigerante em ciclos 

por compressão de vapor pode ser reduzida com a utilização de um IHX entre a linha de 

líquido e sucção do sistema. O autor encontrou reduções de carga de até 15% e 5% para as 

condições de baixa (LBP) e alta (HBP) pressão de sucção, respectivamente. Embora tenham 

sido encontradas reduções significativas, o autor afirma que é necessária confirmação 

experimental para validar essa teoria. 

Para o caso de sistemas que possuem distancias relativamente grandes entre a 

unidade condensadora e a unidade evaporadora, SIANG e SHARIFIAN (2017) estudaram a 

substituição do conjunto linha de líquido e capilar por apenas um tubo capilar de maior 

comprimento que ocasione uma perda de carga similar à do conjunto substituído. Utilizando 

essa metodologia, os autores encontraram reduções de até 63,9% da carga contida no 

conjunto linha de líquido-capilar, representado 2% da carga total do sistema, que nesse caso 

foi um ar condicionado portátil. Caso aplicados a sistemas de maior porte, essa metodologia 

pode propor uma redução significativamente maior. 

 

2.4. Análise experimental do desempenho de refrigeradores de bebidas 

MAĐERIĆ; PAVKOVIĆ; LENIĆ (2019) afirmam que, os compradores desse tipo de 

refrigeradores são os próprios produtores de bebidas, os quais fornecem aos revendedores 

para distribuição final (restaurantes, bares etc.). O modelo de negócio mais utilizado nesse 

setor consiste em que, o comprador direto arca com o custo de aquisição inicial e de 

manutenção do refrigerador, e são os distribuidores e revendedores que custeiam a operação 

do sistema, mais especificamente, o consumo de energia e a bebida ser vendida. Nesse 

cenário, os autores sugerem que esse é o principal motivo pelo qual não existe uma 

preocupação direta do comprador do refrigerador pela eficiência energética ou o pelo 

consumo de energia, e sim pelo baixo custo de aquisição do sistema. Isto resulta na 

inexistência de etiquetas de classificação de consumo de energia, pesquisas e normas de 

ensaio. No entanto, a atual crescente preocupação internacional em relação ao impacto 

ambiental está mudando essa tendência, forçando aos compradores desse tipo de 
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refrigeradores a se preocupar mais com o consumo de energia e tipos de fluidos refrigerantes 

utilizados. TORRAS et al., (2021) recentemente concordaram com a dificuldade de se 

encontrarem trabalhos científicos relacionados à refrigeração de cerveja e máquinas de venda 

de bebidas e acrescentaram que, além da preocupação ambiental, é a concorrência do 

mercado relacionada à confiabilidade do equipamento que está impulsionando a pesquisa e 

o desenvolvimento nesse setor. Esse fato é constatado na revisão bibliográfica, na qual existe 

uma grande lacuna em relação à análise de eficiência e otimização da energética de 

refrigeradores de bebidas. 

Observa-se, também, que existe apenas uma norma de ensaios padrão para esse tipo 

de sistemas, que é a norma ASHRAE 32.2:2008 (ASHRAE, 2018a). Essa norma aborda as 

definições, instrumentação, procedimentos e tipos de testes que podem ser realizados em 

refrigeradores de bebidas premix e postmix, refrigerados mecanicamente ou por gelo. A 

norma propõe cinco diferentes testes, os quais são: (1) consumo de energia em modo de 

espera, (2) teste de diminuição de temperatura inicial (do inglês: pull-down), (3) teste de 

capacidade padrão, (4) teste de capacidade de pico e (5) teste de bebida casual. No teste (1), 

é determinado o consumo de energia diária em modo de espera do equipamento. Para isso, 

primeiro, o sistema de refrigeração é enchido com o produto que irá refrigerar e, após, ligado 

para atingir a estabilidade. A norma considera a estabilidade do sistema quando o 

equipamento realiza pelo menos 3 ciclos liga/desliga consecutivos. Após o terceiro ciclo, no 

instante de tempo em que o compressor é desligado, inicia-se o teste e devem ser 

monitorados pelo menos três ciclos de refrigeração completos. Utilizando os dados coletados 

durante o teste, o cálculo do consumo de energia diária (𝐸𝐷), em kWh dia-1, é realizado 

utilizando a Eq. 2.2. 

 

𝐸𝐷 = 24 
𝐸𝑇

𝑡𝑇
 (2.2) 

 

Em que 𝐸𝑇 representa o consumo de energia total ao longo do teste em kWh, 𝑡𝑇 representa o 

tempo de duração do teste em horas e 24 é apenas um fator de conversão em hora dia-1. Já, 

nos testes (2) ao (5) são determinados os parâmetros de consumo de energia e de capacidade 

de refrigeração do sistema. No teste (2), é determinado o consumo de energia do equipamento 

durante o ciclo inicial e não é extraída nenhuma bebida do sistema. No teste (3), é 

determinado o consumo e são monitoradas a temperatura e a quantidade das bebidas 

dispensadas pelo sistema para estimar a capacidade. O teste consta em aplicar uma taxa de 

extração de bebidas, com volume conhecido, ao equipamento, das quais deve-se monitorar a 

temperatura. O teste deve ser iniciado após pelo menos duas horas de o sistema ter atingido 
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a estabilidade e com o sistema desligado, e deve finalizar quando uma bebida atingir a 

temperatura de 7,2 °C. O teste (4) corresponde ao teste de capacidade de pico, em que é 

realizado um procedimento similar ao do teste (3), só que nesse ensaio, é aplicada a taxa de 

extração de bebidas máxima reportada pelo fabricante. Já no teste (5) é realizado o teste de 

bebida casual, na qual fornece informações sobre a temperatura da bebida caso o 

equipamento dure um tempo significativo no modo de espera. A norma ainda fornece, de 

forma informativa, que o consumo nominal diário do refrigerador de bebidas, 𝐸 𝐷, pode ser 

estimado considerando duas vezes a energia consumida durante o teste de capacidade 

padrão, 𝐸𝑆𝐷, teste (3), mais o consumo de energia em modo de espera durante o restante do 

tempo, ver Eq.2.3. 

 

𝐸 𝐷 = 2 𝐸𝑆𝐷 + 𝐸𝐷
(24 − 2 𝑡𝑆𝐷)

24
 (2.3) 

 

A ASHRAE 32.2 pode ser considerada como uma referência fundamental para o 

desenvolvimento de normas para os refrigeradores de bebidas considerados nessa pesquisa. 

Já que atualmente no Brasil não existem normas, marcação por etiquetas de eficiência 

energética para esse tipo de equipamentos. No entanto, diversos parâmetros especificados 

em detalhe pela norma, tais como a temperatura de uma bebida padrão, a vazão volumétrica 

de enchimento do copo etc., devem ser reconsiderados para poder trazer à realidade do país 

e à aplicação específica desse equipamento (MAHLIA et al., 2001). Além disso, podem ser 

realizados os rascunhos iniciais para o desenvolvimento da classificação de eficiência 

energética desses produtos, determinando os desempenhos mínimos e máximos. Um 

exemplo da determinação desses parâmetros pode ser encontrados em trabalhos realizados 

para bebedouros de água domésticos (NAEEEC, 2004; WIRATKASEM; PATTANA, 2012). 

Um dos primeiros trabalhos sobre a avaliação do desempenho e metodologias para 

redução do consumo de refrigeradores de bebidas de banco de gelo foi desenvolvido por 

AFONSO, C.; GABRIEL (2014). O aparelho experimental utilizado pelos autores é 

apresentado na Figura 2.16, na qual podem ser observados todos os pontos em que os 

sensores foram localizados, pressão, temperatura e relé de banco de gelo.  
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Figura 2.16 – Aparelho experimental utilizado para análise do desempenho de refrigeradores 

de bebidas por banco de gelo (AFONSO, C.; GABRIEL, 2014). 

 

Por meio dos resultados encontrados foi determinado que a carga térmica desse tipo 

de sistema está composta por: (1) a transferência de calor das vizinhanças ao reservatório 

por meio das paredes, (2) o conjunto agitador/bomba e eletrônica embarcada localizados no 

interior do tanque, (3) a água gelada necessária para o resfriamento das linhas de bebida até 

a torre e, por último, (4) a bebida proveniente da embalagem que deve ser refrigerada desde 

a temperatura ambiente até, aproximadamente, 3 °C na saída da torneira. Como o intuito do 

trabalho era simular e analisar experimentalmente o desempenho sob as condições mais 

próximas à realidade, os autores, por meio de enquetes, identificaram os padrões de consumo 

de bebidas em restaurantes e bares na cidade de Portugal, ver Tabela 2.2. Ao analisarem os 

dois cenários, restaurantes e bares, encontrou-se que o desempenho do sistema, quando 

operado de forma contínua, ou seja 24 h por dia, não depende diretamente da massa inicial 

de gelo e que utilizando-se a mínima massa analisada, 10 kg, podem ser encontrados 

resultados similares e, consequentemente, pode ser reduzido o consumo de energia durante 

formação inicial do gelo. Além disso, os autores identificaram que o consumo de energia pode 

ser reduzido significativamente ao se utilizar o sistema de forma intermitente, ou seja, 

desligando o refrigerador de bebidas em horários em que o estabelecimento permanece 

fechado e respeitando o tempo necessário para a formação inicial do gelo. Para finalizar, os 

autores destacaram que para incrementar a redução do consumo, podem ser melhorados o 

dimensionamento do isolamento térmico do reservatório e a eficácia do trocador de calor 

interno, capilar enrolado na linha de sucção do compressor.  
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Tabela 2.2 – Padrão de consumo de cerveja de bares e restaurantes de Portugal durante o 
verão (AFONSO, C.; GABRIEL, 2014).  

Estabelecimento Hora 
Consumo 
(bebidas) 

Restaurante 

00:00 – 12:00 0 

12:00 – 14:00 40 

14:00 – 19:00 10 

19:00 – 24:00 20 

Bar 

10:00 – 14:00 0 

14:00 – 22:00 60 

22:00 – 02:00 800 

02:00 – 10:00 0 

 

Diversos autores têm desenvolvido aparelhos e metodologias para avaliação do 

desempenho de refrigeradores de bebidas, visando principalmente variados objetivos entre 

eles, a contribuição com a falta de informação no tema, a melhoria da eficiência energética e 

a substituição de fluidos refrigerantes de alto impacto ambiental. VISEK; ELBEL (2016) 

realizaram ensaios para substituir o R134a de um dispensador de suco com banco de gelo. 

Os autores caracterizaram os refrigeradores de bebidas pelo consumo na diminuição inicial 

de temperatura, no modo de espera e na capacidade de pico, baseados na norma ASHRAE 

32.2. O aparelho experimental construído pelos autores permitiu o monitoramento das 

temperaturas do sistema de refrigeração e do reservatório para analisar a formação de gelo. 

Além disso, o desempenho do equipamento foi analisado para três níveis diferentes de 

temperatura ambiente, 24, 32 e 38 °C. Para a realização dos testes foi utilizada uma taxa 

extração de 3 bebidas de 355 ml por minuto e consideraram a temperatura de 5 °C como 

sendo a máxima permissível. A capacidade do sistema é determinada pelo número de bebidas 

que o sistema pode fornecer abaixo da temperatura máxima permissível.  
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Figura 2.17 – (a) Exemplo ilustrativo do tempo de abaixamento inicial e (b) dos ciclos de 

consumo de energia de um teste de refrigerador de bebidas (VISEK; ELBEL, 2016).  

 

Em trabalho similar (MAĐERIĆ; PAVKOVIĆ; LENIĆ, 2019) foi realizada uma análise 

experimental para determinar as perdas de energia mais significativas e, assim, identificar os 

pontos críticos que permitam reduzir o consumo de energia de refrigeradores de bebida de 

banco de gelo. Um desenho esquemático do sistema analisado pelos autores é apresentado 

na Figura 2.2 (c). Foram realizados os testes diminuição inicial de temperatura (pulldown) e 

de modo de espera (stand-by) tendo como referência a norma ASHRAE 32.2. Foram 

determinadas as cargas térmicas de 24,5, 97, e 110 W, relacionadas, respectivamente, com 

os ganhos de calor através das paredes do reservatório, com a adição do agitador e a 

circulação de água até a torre. No refrigerador de bebida utilizado pelos autores, a massa de 

gelo era controlada por um termostato configurada para operar entre – 2.5 e – 3.0 °C. Com o 

equipamento inicial encontrou-se um tempo de pulldown de 215 min junto com um consumo 

4,60 kWh para um período de 24 h. Para reduzir o consumo de energia do refrigerador de 

bebidas, os autores substituíram o termostato por um relé de banco de gelo e implementaram 

um controle intermitente em que o agitador funciona apenas quando o compressor está 

desligado e com uma taxa de funcionamento de 10%. A implementação do relé de banco de 

gelo trouxe como benefícios a redução do número de ciclos realizados pelo compressor e da 

energia consumida em até 15%. Já ao ser implementado o relé junto com o controle 

intermitente do agitador foram reduzidos o tempo de pulldown e o consumo de energia de 24 

h em até 10 e 48%, respectivamente. No entanto, é importante destacar que para nenhum 

desses ensaios foram realizadas extrações de bebida e contemplam apenas o funcionamento 

do equipamento durante o pulldown e o modo de espera, e, por consequência, não pode ser 

inferido nada em relação à capacidade de refrigeração do sistema.  
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TORRAS et al. (2021) desenvolveram um aparelho experimental para avaliar a 

performance de um refrigerador de bebidas, do tipo indireto, operado por banco de gelo sob 

condições reais de operação. O aparelho experimental consta de um banho termostático que 

fornece água quente ao refrigerador, que substitui o sistema de pressurização por CO2 e 

simula a bebida a ser refrigerada. O sistema consta de duas torneiras e foi utilizado um 

medidor de vazão para cada linha, um do tipo coriolis e um do tipo eletromagnético. O sistema 

hidráulico possui válvulas e variadores de frequência, os quais permitem simular o consumo 

de bebida de forma intermitente, conforme numa situação de operação real. As temperaturas 

do sistema foram medidas por termopares do tipo K. A quantidade de massa de gelo dentro 

do banco foi monitorada por vários sensores de banco posicionados no interior do 

reservatório. Um medidor de potência foi instalado para mensurar o consumo de todos os 

componentes do refrigerador: agitador, bomba de circulação, compressor, ventilador e a 

eletrônica embarcada. A Figura 2.18 apresenta o diagrama esquemático do aparelho 

experimental desenvolvido pelos autores. 

 

 
Figura 2.18 – Diagrama esquemático da bancada experimental utilizada por TORRAS et al. 

(2021) para avaliar o comportamento de um refrigerador de bebida de banco de gelo. 

 

Os autores fundamentaram a escolha da água como substituto da cerveja por três principais 

razões: (1) redução de custos de operação, (2) redução do impacto da espuma na medição 

da vazão mássica e (3) semelhança nas propriedades termofíscas, massa específica e calor 

específico, entre a água e a cerveja. Devido a que a maioria desse tipo de refrigeradores são 

fabricados em larga escala, no artigo foi proposta a utilização de parâmetros adimensionais 

para caracterizar e, simultaneamente, preservar informações consideradas confidenciais dos 

fabricantes. O primeiro parâmetro proposto pelos autores foi a temperatura adimensional, a 

qual pode ser calculada de acordo com a Eq. 2.4. 
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𝑇∗ =
𝑇 − 𝑇𝑚𝑖𝑛

𝑇𝑚𝑎𝑥 − 𝑇𝑚𝑖𝑛
 (2.4) 

 

Em que 𝑇, 𝑇∗, 𝑇𝑚𝑖𝑛 e 𝑇𝑚𝑎𝑥 representam, respectivamente, a temperatura atual, a temperatura 

adimensional e as temperaturas mínimas e máximas da amostra. Além da temperatura, os 

autores apresentaram os parâmetros adimensionais 𝜏∗, �̇�∗ e �̇�∗, que representam o tempo 

(Eq. 2.5), a vazão (Eq. 2.6) e a potência (Eq. 2.7), respectivamente. 

 

𝜏∗ =
𝑡

𝑡 𝑒
 (2.5) 

 

�̇�∗ =
�̇�

�̇� 𝑒
 (2.6) 

 

�̇�∗ =
�̇�

�̇� 𝑒
 (2.7) 

 

Nas Eq. 2.5, 2.6 e 2.7, 𝑡, �̇� e �̇� representam os valores observados durante os ensaios, 

enquanto que 𝑡 𝑒 , �̇� 𝑒  e �̇� 𝑒  são valores de referência de condições de operação normais 

desse tipo de equipamento. Nesse sentido os autores concluíram que, seguindo a abordagem 

experimental proposta, é possível identificar quais são os parâmetros que mais influenciam 

na capacidade e no desempenho desse tipo de sistemas. Já que permite simular condições 

reais de operação, e assim, integrar o projeto do equipamento com a operação. 

 

2.5. Substituição de fluidos de alto GWP em refrigeradores de bebidas  

Ao se substituírem os fluidos refrigerantes de alto impacto ambiental, 

clorofluorcarbonos (CFC), hidroclorofluorcarbonos (HCFC) e hidrofluorcarbonos (HFC), 

existem diversas famílias de fluidos que podem ser utilizados como alternativos: os 

refrigerantes naturais, os HFC de baixo GWP, as hidrofluoroolefinas (HFO), hidrofluoréteres 

(HFE), fluoriodocarbonos (FIC) etc. (CALM, 2008a). Dentro dos quais, os naturais e os HFO 

(R1234yf, R1234ze) são os tipos de refrigerantes que têm sido mais utilizados como 

substitutos em equipamentos de refrigeração comercial. Os refrigerantes naturais encontram-

se divididos em dois tipos: os hidrocarbonetos (R290, R600a R1270a etc.) e os não orgânicos 

(R747, R777 etc.). A aplicação desse tipo de fluidos, em equipamentos existentes, exige 

modificar consideravelmente o projeto do sistema, desde o ciclo de refrigeração como um 
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todo, componentes básicos até as linhas de montagem para produção. Além desses aspectos 

técnicos e de produção, o uso desses fluidos implica seguir e ultrapassar as limitações 

impostas por normas nacionais e internacionais relacionadas com a segurança do 

equipamento, tal como: a inflamabilidade, a toxicidade e as elevadas pressões de operação 

do fluido refrigerante, as quais acabam interferindo principalmente na carga de fluido 

refrigerante e, consequentemente, a sua aplicação (ANSI/ASHRAE, 2013; DIN, 2016). Nesse 

sentido, nesta seção serão apresentados os principais desafios, as soluções propostas e os 

impactos da alteração de refrigerantes de alto GWP encontrados por diversos autores em 

refrigeradores de bebidas por substitutos alternativos durante a revisão da literatura. 

MINOR; MONTOYA; KASA (2010) realizaram o retrofit de um refrigerador de bebidas 

do tipo expositor vertical de R134a utilizando como substituto o R1234yf. Os autores 

destacaram que os maiores desafios encontrados na aplicação do R1234yf no refrigerador 

foram a otimização do tubo capilar e da carga. O tubo capilar ótimo foi para R1234yf 

encontrado foi do mesmo diâmetro, porém de maior comprimento, em aproximadamente 20% 

mais comprido em relação ao do sistema original (R134a). Já em relação à carga do sistema 

foi encontrado que para o sistema operar nessas condições ótimas, além de aumentar o 

comprimento do tubo capilar, foi necessário aumentar a carga em aproximadamente 4%. Os 

outros componentes do protótipo de R1234yf, evaporador, condensador e compressor foram 

mantidos os mesmos do sistema original. Para comparar o desempenho de ambos os 

sistemas, os autores realizaram três testes diferentes: (1) o tempo até atingir a temperatura 

de 0 °C sem carga térmica; (2) o tempo de diminuição inicial de temperatura, com carga 

térmica, (2) o tempo de diminuição parcial de temperatura, com reposição de 50% da carga 

térmica inicial; e (3) teste de consumo de energia de 20 h com carga térmica. Os testes foram 

realizados em uma câmara climática à temperatura de 40,6 °C e 75% de umidade relativa 

para todos os equipamentos. Os resultados mostraram que, com o sistema projetado para 

R1234yf, os tempos de abaixamento de temperatura inicial e parcial foram reduzidos em 5 e 

14 min, respectivamente, enquanto o consumo foi levemente incrementado em até 0,5%. O 

consumo de energia de 24 h foi incrementado de 5,784 kWh, para o sistema de R134a, para 

o 5,798 kWh, para o sistema de R1234yf, em outras palavras, um incremento de 0,24%. Além 

da análise de desempenho energético, os autores utilizaram a metodologia LCCP (Life Cycle 

Climate Performace) para estimar as emissões de CO2 ao longo da vida útil do equipamento. 

Essa metodologia permitiu determinar que o R1234yf, quando aplicado nesse tipo de 

refrigerador de bebidas, possui grande potencial para substituir o R134a, devido às menores 

emissões diretas geradas ao longo da vida útil. As emissões indiretas foram levemente 

superiores por causa do pequeno aumento no consumo de energia do sistema com fluido 

alternativo. Além disso, de forma simultânea, os autores compararam os sistemas com R134a 
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e o R1234yf desenvolvido, com um outro refrigerador de bebidas otimizado para operar com 

R744 em regime transcrítico, o qual operou com tempos de pulldown inferiores e consumo de 

energia significativamente superior (até 43% maior) em relação ao sistema R134a e, por 

consequência, maiores emissões de CO2.  

VISEK; ELBEL (2016) também realizaram a conversão de um refrigerador de bebidas 

do tipo expositor vertical de R134a para R744 transcrítico. A operação do R744 nesse regime 

de operação envolve pressões de operação completamente diferentes às do R134a. Devido 

à diferenças, o sistema teve que ser modificado fisicamente. As principais modificações 

realizadas pelos autores foram: alteração do compressor, redução do diâmetro da tubulação, 

redimensionamento do condensador para operar como resfriador de gás. Além disso, no 

resfriador de gás foram realizados cortes transversais às aletas (paralelos ao tubo) para evitar 

a condução de calor em sentidos não desejados, causados pelas grandes diferenças de 

temperatura existentes ao longo do processo de resfriamento do gás. Para conseguir 

equiparar a eficiência energética do R134a e pela grande influência da carga e o capilar em 

sistemas transcríticos, foi realizada uma otimização de carga e de dimensionamento do capilar 

no equipamento. A otimização foi realizada com o auxílio de uma válvula de agulha, a qual 

ajudou significativamente no tempo de execução dos ensaios. Outra grande dificuldade 

encontrada foi a pouca variedade de compressores existentes no mercado para R744. Por 

esse motivo, os pesquisadores optaram por utilizar um compressor de maior capacidade 

quando comparado ao do R134a, em aproximadamente 30% para uma mesma temperatura 

de evaporação. Com o intuito de comparar ambos os equipamentos, foram realizados os 

testes de pulldown, de modo de espera e de capacidade máxima conforme à norma ASHRAE 

32.2. Após a conversão, os resultados mostraram que o equipamento convertido pode operar 

com capacidade de refrigeração superior e com consumo de energia similar em relação ao 

R134a para temperaturas ambientes de até 32 °C. O tempo pulldown sistema com R744 foi 

significativamente menor, em até 45%. Destaca-se que o tempo de abaixamento inicial do 

equipamento original era de até 3,5 h. Apenas para a temperatura ambiente elevada, 38 °C, 

o equipamento convertido apresentou um incremento no consumo de 35%, compensado pela 

maior capacidade de refrigeração encontrada, até 3 vezes maior, tudo comparado ao 

equipamento original.  

ELBEL, VISEK e HRNJAK (2016) propuseram o uso de R290 e R744 (transcrítico) 

para a conversão de um refrigerador de bebidas do tipo expositor de R134a com volume do 

espaço refrigerado de até 600 L. Destaca-se que ambos os protótipos, de R290 e de R744, 

foram projetados utilizando componentes convencionais (tubos capilares, trocadores de calor 

tubo-aleta etc.), mantendo custos de fabricação relativamente similares e, consequentemente, 

competitividade econômica com o refrigerador de R134a de linha. Para comparar o 
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desempenho dos refrigeradores foram realizados testes pulldown e de consumo de energia 

em regime cíclico à 30 °C. Conforme apresentado na Figura 2.19, os resultados mostraram 

que é possível construir refrigeradores operando com esses fluidos capazes de atingir 

eficiências similares às do R134a e com custo de fabricação levemente superior. Além disso, 

os autores destacaram que para a faixa de operação estudada, devido ao projeto similar do 

sistema, a opção mais simples de se adotar como refrigerante alternativo é o R290, desde 

que a carga de fluido não seja limitante para atingir determinada capacidade frigorífica. Por 

outro lado, a conversão de um equipamento para operar com R744 é menos viável, mais 

complexa e menos permissiva em relação ao projeto do equipamento, tendo como principal 

desvantagem a perda significativa de eficiência com o aumento da temperatura ambiente.  

 

 
Figura 2.19 – Diagrama comparativo do consumo de energia em regime cíclico e de 

abaixamento de temperatura inicial para um refrigerador de bebidas do tipo expositor 

operando com R134a, R744 (transcrítico) e R290 (ELBEL; VISEK; HRNJAK, 2016).  

 

SÁNCHEZ et al. (2022) recentemente estudaram experimentalmente diversos fluidos 

refrigerantes alternativos para substituir o R134a em um refrigerador de bebidas comercial de 

440 L do tipo expositor vertical. No estudo, como fluidos de baixo GWP, foram utilizados o 

R152a, o R1234yf, o R290, o R1270, o R600a e o R744. A metodologia de análise consistiu 

em avaliar o desemenpenho do refrigerador à temperatura de 30 °C e à umidade relativa de 

55%. Foram utilizados quatro compressores diferentes com diferentes deslocamentos 

volumêtricos: (1) de 9,05 m3 para os fluidos R134a, R152a e R1234yf; (2) de 4,80 cm3 para 

os fluidos R290 e R1270; (3) de 14,28 cm3 para o fluido R600a; e (4) um de 1,10 cm3 para o 

fluido R744 (transcrítico). Para todos os fluidos foi utilizada um válvula de expansão 

termostática configurada para fornecer um superaquecimento útil de 9 K. Também, para todos 

os sistemas, foi determinada a carga de fluido refrigerante ótima para atingir o menor consumo 
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de energia no modo stand-by, a qual variou entre 120 e 140 g para os hidrocarbonetos, 240 

e 271 g para os fluidos sintéticos e 510 g para o R744. Como pode ser observado na Figura 

2.20 (a), todos  os fluidos estudados apresentaram tempos de abaixamento de temperatura 

inicial similares. No entanto, uma redução significativa no consumo foi encontrada para os 

hidrocarbonetos, R290 (-34%) e R1270 (-26,4%) e para o R152a (-18,5%). Já para ao modo 

stand-by, o consumo foi reduzido em 27,5% e 26,3% para o R290 e R1270, respecitvamente, 

seguido de 13,7% e 4%, para o R152a e o R744, e, por último, -1% para o R600a. O único 

fluido que apresentou um incremento no consumo foi o R1234yf, com um incremento de 4,1%. 

Para finalizar, os autores destacaram que os fluidos com maior potencial para substituir o 

R134a eram o R290 e o R1270, já que permitiam reduzir significativamente o consumo de 

energia do refrigerador de bebidas e com leves alterações no projeto do equipamente. 

 

 
Figura 2.20 – (a) Teste de pull-down realizado em um refrigerador de bebidas (subquadro 

consumo de energia durante esse periodo) e (b) consumo de energia em modo stand-by para 

diferentes fluidos alternativos ao R134a (SÁNCHEZ et al., 2022).  

 

2.6. Refrigerador de bebidas em estudo 

O refrigerador de bebidas em estudo foi desenvolvido com o principal objetivo de 

resfriamento de cerveja. Seguindo a classificação apresentada no item 2.1.1, o refrigerador 

de bebidas utiliza o ciclo de refrigeração por compressão de vapor, de expansão direta ese 

encaixa no tipo de produto premix, na qual o equipamento possui apenas as funções de 

refrigerar e de extrair a bebida da embalagem. Esse tipo de refrigeradores pode ser 

amplamente encontrado em restaurantes, bares, praças de alimentação, eventos etc. devido 

ao seu baixo custo, reduzido tamanho e alta portabilidade. Conforme será apresentado, o 
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refrigerador de bebidas possui um funcionamento completamente diferente aos sistemas de 

banco de gelo e expositores verticais apresentados anteriormente. 

O refrigerador de bebidas é composto pelos quatro componentes básicos do sistema 

de refrigeração, compressor, condensador, dispositivo de expansão e evaporador e uma 

válvula solenoide na linha de líquido. O compressor mais utilizado para essa aplicação é do 

tipo alternativo e hermético, de alto torque de partida (HST) e de média (MBP) a baixa (LBP) 

pressão de sucção. A condensação do refrigerador de bebidas é realizada por meio de um 

condensador resfriado a ar, do tipo tubo-aleta de escoamento cruzado. A corrente de ar 

necessária para realizar a condensação é fornecida por um ventilador. O dispositivo de 

expansão utilizado é o tubo capilar, que por sua vez, é enrolado no tubo de sucção do 

compressor para formar um trocador de calor interno no sistema. No entanto, o tubo é apenas 

enrolado e sem algum tipo de solda, o que faz com que a sua efetividade seja 

extremadamente baixa, gerando pouco impacto no desempenho do sistema. O evaporador 

do sistema é do tipo inundado, que no seu interior, possui um conjunto de serpentinas 

enroladas de forma helicoidal pelo qual circula a bebida que está sendo resfriada. A Figura 

2.21 apresenta um diagrama esquemático com todos os componentes do tipo de refrigerador 

de bebidas em estudo. 

A refrigeração da bebida se dá de forma direta ao manter imersas as serpentinas de 

aço inox no fluido refrigerante, a baixa temperatura e pressão, proveniente do dispositivo de 

expansão. A demanda de bebida refrigerada se dá de acordo com o consumo do usuário, o 

que faz com que seja necessário que o sistema possua um reservatório térmico, o qual 

permite que o sistema desligue quando não exista consumo e que ligue para manter a 

temperatura da bebida. O reservatório térmico do refrigerador de bebidas é composto por três 

principais componentes: (1) o calor latente de vaporização do refrigerante liquefeito 

armazenado no interior, (2) a massa de bebida que foi resfriada durante o ciclo em que o 

equipamento permaneceu ligado, por último, e, em menor proporção, (3) a massa de aço que 

constitui o evaporador que foi refrigerada de forma simultânea com a bebida. O controle 

liga/desliga do sistema se dá por meio de um pressostato automático conectado diretamente 

ao evaporador, que de acordo com a relação pressão-temperatura de saturação do fluido 

utilizado, desliga o compressor, o ventilador e a válvula solenoide à temperatura saturada 

desejada.  
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Figura 2.21 – Diagrama esquemático dos componentes do refrigerador de bebidas. 

 

A válvula solenoide, do tipo normalmente fechada, localizada entre o dispositivo de 

expansão e o filtro secador, possui como principal função evitar a equalização das pressões 

de alta e baixa do sistema. Isto permite que seja mantida uma determinada quantidade de 

fluido refrigerante liquefeito à baixa temperatura durante o ciclo em que o sistema permanece 

desligado. Já que o sistema precisa partir sem a equalização das pressões, é necessário que 

o compressor utilizado nessa aplicação seja de alto torque de partida. O retorno ao 

compressor é um tubo de cobre em U o qual permite principalmente a admissão do 

refrigerante na fase gasosa, evitando assim o retorno direto de refrigerante líquido ao 

compressor. No entanto, para garantir o retorno do óleo lubrificante do compressor, na parte 

inferior do tubo em U, existe uma série de furos que permitem a admissão de uma pequena 

porção de líquido da parte superior do sistema, a qual possui uma concentração elevada de 

lubrificante. Ainda se destaca que, pelo uso do tubo capilar, como dispositivo de expansão, e 

pela válvula solenoide na linha de líquido, é necessário que o condensador possua o volume 

suficiente para alocar tamanha carga de fluido à temperatura máxima de operação do sistema 

caso exista o entupimento ou um mau funcionamento na válvula solenoide. O que acaba 

influenciando no superdimensionamento do condensador do sistema. 

Nesse sentido, partindo do princípio de controle e operação desse tipo de refrigerador 

e para garantir o armazenamento térmico requerido, é necessário utilizar cargas de fluido 

refrigerante bem acima do convencionalmente utilizado na área de refrigeração comercial 

leve. No mercado atual existem refrigeradores de bebidas que operam com compressores 

desde 0,2até 2,5 kW, os quais requerem de cargas que variam desde 0,8 até 6,0 kg, 

respectivamente. Isto faz com que a conversão desses refrigeradores para operar com fluidos 

refrigerantes de baixo GWP seja um desafio mesmo para os sistemas de menor capacidade, 

devido às limitações de carga existentes por conta da inflamabilidade (DIN, 2017). Os modelos 

comerciais existentes no país operam normalmente com os fluidos R22 e, recentemente, com 

o R134a. Esse último foi adotado em 2018 como uma solução temporária pelas empresas 
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fabricantes devido às limitações técnicas encontradas no processo de conversão para fluidos 

de baixo GWP, naturais ou sintéticos, as quais foram incentivadas pelo Ministério do Meio 

Ambiente (MMA) por meio da Etapa 2 do Programa Brasileiro de Eliminação dos 

Hidroclorofluorcarbonos (PBH) (MMA, 2011). 

Conforme ilustrado na Erro! Fonte de referência não encontrada., existem diversos 

refrigeradores bebida que podem ter mais de uma via, chegando até 4. Isto permite refrigerar 

mais de um tipo de bebida de forma simultânea. De acordo com a norma ASHRAE 32.2 

(ASHRAE, 2018a), a capacidade de refrigeração desse tipo de bebidas é dado em função do 

número de bebidas abaixo de 4.4 °C extraídas a uma taxa pré-definida. No entanto, devido à 

falta de normas no Brasil, cada fabricante possui uma forma de avaliar essa capacidade e não 

existe equivalência direta no mercado nacional. A capacidade de refrigeração comercial é 

convencionalmente definida de duas formas: (1) teste de vazão contínua ou (2) o teste da 

vazão intermitente, ambos registrados em l h-1. O teste (1), vazão continua, é determinando a 

vazão máxima para a qual a máquina consegue fornecer uma queda de temperatura de 

aproximadamente 25 K na bebida, ou seja, a bebida entra a 25 °C e sai a 0 °C. Já no teste 

(2), vazão intermitente, é um teste que simula mais as condições reais de operação, no qual 

são realizadas extrações, 𝑉 , em um intervalo de tempo determinado para encher um copo de 

volume pré-definido, 𝑡𝑎, e um tempo de espera entre cada extração, 𝑡𝑒, que varia em função 

da capacidade. A capacidade do sistema é estimada de acordo com a Eq. 2.8. Destaca-se 

que a temperatura de todas as bebidas extraídas durante esse teste deve ser inferior à uma 

temperatura máxima permissível. 

 

�̇� =
3,6 𝑉

𝑡𝑎 + 𝑡𝑒
 (2.8) 

 

Diferente aos refrigeradores de bebidas apresentados anteriormente, banco de gelo e 

expositor vertical, o refrigerador de líquido em estudo possui como principal caraterística um 

tempo de diminuição inicial de temperatura baixo, de no máximo 15 min, para fornecer uma 

determinada quantidade de copos à temperatura de máxima permissível. Conforme se 

esperado, a capacidade de pico desse sistema é significativamente inferior quando 

comparado aos outros tipos de refrigeradores, no entanto, após ser atingida a capacidade de 

pico do sistema, a recuperação ocorre em um tempo inferior ao inicial. 
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3. CAPÍTULO III  

 

 

 

Metodologia Experimental 
 
 

Nesse capítulo será explicado detalhadamente o procedimento experimental utilizando 

para o desenvolvimento dessa tese. O Capítulo III está divido em quatro partes: (1) distribuição 

da carga de fluido refrigerante em refrigeradores de bebida; (2) uma vez conhecido e 

analisado como o fluido é distribuído no sistema, com base na revisão bibliográfica 

apresentada no Capitulo I, será desenvolvido um refrigerador de bebidas de carga reduzida 

para operar com fluidos refrigerantes de baixo GWP; (3) serão estudadas as metodologia 

experimentais encontradas para reduzir o consumo de energia em esse tipo de refrigeradores; 

e (4) será realizada uma análise para quantificar as emissões dos refrigeradores de bebida. 

 

 

3.1.  Aparelho experimental 

3.1.1. Avalição do desempenho do sistema de refrigeração  
Para medição do desempenho dos refrigeradores de bebida foi desenvolvido um 

aparelho experimental capaz de simular diversas condições ambientais e de operação, 

conforme apresentado na Figura 3.1. O aparelho é composto por quatro sistemas: o controle 

temperatura, o controle da temperatura de entrada da bebida, o sistema de controle de 

abertura e fechamento das válvulas e o sistema de controle e aquisição de dados.  

Para avaliar o desempenho dos refrigeradores de bebida em diversos cenários, todos 

os ensaios foram realizados em uma bancada experimental localizada em uma sala com 

temperatura controlada. O aquecimento do ar é realizado por um banco de resistências 

localizadas na frente do sistema de acondicionamento de ar da sala. Todos os controles 

aplicados para manter e variar esses parâmetros são do tipo liga/desliga. 
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Figura 3.1 Diagrama esquemático da bancada experimental. 

 

O sistema de controle de temperatura de entrada da bebida é composto por um banho 

termostático e um sistema de recirculação. O banho termostático possui um sistema de 

refrigeração, um reservatório de mistura água-etanol, uma bomba misturadora, e uma 

resistência de 3 kW, a qual permite controlar a temperatura da mistura com uma variação 

máxima de até 0,2 °C ao longo dos testes. A circulação da mistura água/etanol (AE) ao 

refrigerador de bebidas é realizada pela própria bomba de recirculação. A mistura de teste é 

forçada a passar através da serpentina do refrigerador de bebida pela pressão da bomba. 

Parte desse escoamento é desviado ao reservatório novamente com o intuito de 

homogeneizar a temperatura da mistura no seu interior e, assim, evitar variações de 

temperatura ao longo do teste. A mistura de teste que retorna do refrigerador de bebidas volta 

ao banho termostático por gravidade para ser homogeneizada no reservatório do banho 

termostático e novamente estar disponível para fornecer ao equipamento.  

As válvulas solenoides foram instaladas no bocal de saída da bebida do refrigerador 

para simular extrações e, assim, analisar o comportamento transitório do sistema. O número 

de solenoides a serem instaladas irá a depender do número de vias que o sistema irá operar, 

que, para refrigeradores de bebidas de expansão direta o mais comum é encontrar 

equipamentos de 1 até 4 vias. No entanto, para o aparelho experimental utilizado nessa 

pesquisa é limitado para equipamentos de até 2 vias. Já para sistemas que utilizam banca de 

gelo ou reservatórios de glicol, o número de vias pode ser maior. A bancada experimental 

também possui a capacidade de realizar experimentos em regime permanente ao substituir 

as válvulas solenoides por válvulas reguladoras de fluxo. 

Para medição de todas as temperaturas do sistema de refrigeração foram utilizados 

sensores termopares tipo T. Para controle e monitoramento das temperaturas do banho 

termostático e do reservatório de água foram utilizados sensores do tipo PT-100. A 

temperatura ambiente é monitorada através de termopares localizados na saída do 

acondicionador de ar sala. Sensores de pressão do tipo piezo resistivos foram utilizados para 
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medição das pressões de alta (SPKT0031D0, CAREL) e baixa (SPKT0021D0, CAREL) do 

sistema de refrigeração. Dois medidores de vazão do tipo Coriolis foram utilizados para medir 

a vazão de fluido refrigerante (RHM03-4FSIPN, METROVAL) e da linha da mistura AE 

(RHM06-4FSIPN, METROVAL). A medição da corrente (9246, NI) e da tensão (9242, NI) do 

refrigerador de bebidas foram medidas diretamente pelo sistema de aquisição de dados. 

Para aquisição dos sinais fornecidos pelos sensores foi utilizado um sistema de 

aquisição de dados compacto (cDAQ-9178, NI). Para realizar o controle dos atuadores da 

bancada experimental, aquecedores elétricos, sistemas de refrigeração, válvulas solenoide 

etc. foi utilizado um módulo de saídas digitais (9263, NI).  A lista de módulo de para medição 

dos sensores da bancada experimental estão listados na Tabela 3.1. 

 

Tabela 3.1 – Módulos de medição acoplados ao sistema de aquisição. 

Sensor Módulo Faixa de medição* 

Termopar NI 9213 -40 – 70 °C 

Pressão NI-9207 ± 20 mA 

Vazão NI-9207 ± 10 V 

Corrente NI-9246 ± 22 A 

Tensão NI-4242 ± 250 V 

*Faixa de medição das grandezas elétricas. 

 

3.1.2. Determinação da mistura água/etanol para teste 
Os refrigeradores de bebidas, escopo dessa pesquisa, são destinados à refrigeração 

de cerveja para consumo direto. Principalmente, no Brasil, a cerveja é consumida a 

temperaturas mais baixas, mais próxima a 0 °C. Esse cenário diferencia-se significativamente 

quando comparado com países de outros continentes como a Europa, na qual a cerveja é 

servida entre 4 e 12 °C. Nesse sentido, os refrigeradores são projetados para operar em 

temperaturas positivas, o que permite que a bebida possa ser facilmente simulada com água 

durante a realização de experimentos sem necessidade de lidar com problemas de 

congelamento nas serpentinas no evaporador.  

Em estudo publicado (MIEDL; BAMFORTH, 2004) foi reportado que a temperatura de 

congelamento da cerveja depende apenas de dois fatores, a fração mássica de álcool, 𝐴, e 

da gravidade específica do mosto, 𝐸. De acordo com os autores, o ponto de congelamento, 

𝑇 , da cerveja pode ser calculado utilizando a Eq. 3.1. Destaca-se que a gravidade específica 

original do mosto pode ter valores entre 1,035 e 1,060, o que levaria a pontos de 

congelamento mínimo de até -1 °C para uma cerveja com concentração de álcool de ~6%.  
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𝑇 = −0,42 𝐴 + 0,04 𝐸 + 0,2  (3.1) 

 

No mesmo estudo foi reportado que o valor que pode ser calculado pela Eq. 3.1 é 

muito alto em relação ao ponto de congelamento observado experimentalmente pelos autores, 

os quais variam a temperatura de armazenamento até -2,5 ° C, sem atingir o congelamento 

da bebida. Por outro lado, TANAKA e SAKUMA (1999), no seu estudo para determinar a 

formação de precipitados a baixa temperatura, demostraram experimentalmente que o ponto 

de congelamento de diversas cervejas japonesas e americanas encontra-se entre -7.1 e -13.8 

°C. Além disso, os autores reportaram que o fenômeno de super congelamento esteve 

presente em todas as cervejas comerciais analisadas, temperaturas inferiores ao ponto de 

congelamento em estado líquido. No entanto, durante o estado de super congelamento a 

bebida se encontra em um estado de equilíbrio molecular sensível, que caso esteja sujeita a 

qualquer perturbação do equilíbrio, seja mecânica ou térmica, será iniciado o processo de 

mudança de fase para o estado sólido. 

Para o desenvolvimento dessa pesquisa foi adotado como ponto de congelamento da 

cerveja a temperatura de – 2,5 °C. Esse valor a adotado é considerado conservador para 

evitar o congelamento das serpentinas e, ao mesmo tempo, representar significativamente a 

bebida durante o processo de refrigeração. Esse ponto de congelamento pode ser atingido 

utilizando uma mistura de água-etanol (AE) mantendo simultaneamente as propriedades 

termofísicas similares às da bebida. A Figura 3.2 apresenta o ponto de congelamento da 

mistura AE em função da fração mássica, ∅𝑚  e da concentração volumétrica, ∅ . A mistura 

foi formulada à temperatura de 15 °C à fração mássica de 6%. Para fins de monitoramento e 

manutenção da concentração determinada foi utilizada a concentração volumétrica a qual 

possui uma relação matemática com a volumétrica dada pela Eq. 3.2 (WALLER; STRANG, 

1996). Em que 𝜌𝐴𝐸 e 𝜌𝑒𝑡𝑎𝑛  representam as massas específicas da mistura AE à fração 

mássica desejada e do etanol, respectivamente, sendo ambos à temperatura de 15 °C. 

 

∅ = ∅𝑚 𝜌𝐴𝐸 𝜌𝑒𝑡𝑎𝑛
−1   (3.2) 
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Figura 3.2 Gráfico da temperatura de fusão em função da concentração mássica e volumétrica 

de álcool. Fonte: (KLEIN; NELLIS, 2014). 

 

3.2. Tipos e condições de teste 

O desempenho dos refrigeradores de bebidas pode ser analisado nos dois regimes de 

funcionamento, em regime permanente e transiente. Cada um desses tipos de teste consegue 

representar e conhecer diversas características do sistema, conforme será explicado a seguir. 

Destaca-se que todas as propriedades termodinâmicas e termofísicas dos fluidos 

refrigerantes foram calculadas utilizando o software CoolProp (BELL, I. H. et al., 2014). 

 

3.2.1. Condições de teste 
As condições ambientais de teste propostas pela norma ASHRAE 32-2-2018 e são 

listadas na Tabela 3.2. No entanto, durante a realização dos testes a umidade relativa não foi 

controlada, devido às limitações da bancada experimental. 

 

Tabela 3.2 – Condições de teste para refrigeradores de bebida (ASHRAE, 2018a).  

Condição de teste Temperatura 

ambiente (°C) 

Umidade 

relativa (%) 

Temperatura 

de entrada 

 bebida (°C) 

Padrão (A) 23,9 ± 1 45 ± 5 23,9 ± 1 
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Alta temperatura (B) 32,2 ± 1 75 ± 5 32,2 

Temperatura extrema 40 ± 1 75 ± 5 40 ± 1 

 

3.2.2. Metodologia de teste em regime permanente 
A metodologia de teste em regime permanente consiste em analisar todas as variáveis 

medidas no sistema uma vez que são imutáveis no tempo. A carga térmica do ensaio é 

imposta ao equipamento pelo escoamento da mistura AE a uma temperatura de entrada 

conhecida, de 8 e 25 °C. A vazão mássica que circula pelo evaporador é controlada de forma 

que na saída do equipamento seja atingida a temperatura desejada, na qual foram utilizados 

valores de temperaturas de saída entre 0 e 3 °C. Dessa forma, a vazão mássica encontrada 

durante o ensaio é definida como sendo a capacidade máxima para essa condição. 

A capacidade de refrigeração, �̇�𝑒 ,  do refrigerador de bebidas é calculada a partir da 

Eq. 3.3. Em que �̇� e 𝐶𝑝 representam a vazão mássica medida e o calor específico à pressão 

constante calculado à temperatura média. Já 𝑇𝑒𝑛𝑡 e 𝑇𝑠𝑎𝑖 representam as temperaturas de 

entrada e saída do evaporador da mistura AE, respectivamente. 

 

�̇�𝑒 = �̇� 𝐶𝑝(𝑇𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑠𝑎𝑖)   (3.3) 

 

O coeficiente de desempenho do sistema, 𝐶𝑂𝑃, é definido como a relação entre a capacidade 

de refrigeração e a potência total consumida pelo sistema, e pode ser calculado por intermédio 

da Eq. 3.4. 

 

𝐶𝑂𝑃 =
�̇�𝐸

�̇�
 

(3.4) 

  

O subresfriamento, 𝑆𝐶, e o superaquecimento, 𝑆𝐻, são calculados, respectivamente, através 

das Eq. 3.5 e 3.6. Nas equações, 𝑇𝐶𝐷 e 𝑇𝐸𝑉 representam as temperaturas de condensação e 

de evaporação determinadas através das pressões medidas nas linhas de alta, 𝑃2, e de baixa, 

𝑃1, do sistema. 𝑇3 representa a temperatura na saída do condensador e 𝑇1 a temperatura na 

saída do evaporador.  

 

𝑆𝐶 = 𝑇𝐶𝐷 − 𝑇3  (3.5) 

  

𝑆𝐻 = 𝑇1 − 𝑇𝐸𝑉  (3.6) 
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Assume-se que a condição de regime permanente é atingida uma vez que todas as 

variáveis controladas e medidas possuem oscilam dentro de uma range máxima de 5% ao 

longo do tempo (ANTUNES, 2015). O procedimento para realizar um teste em regime 

permanente é apresentado abaixo:  

 Checar o nível do reservatório, caso esteja baixo, completar com água ou álcool 

para manter fração mássica da mistura AE em 6%; 

 Substituir a válvula solenoide por válvulas reguladoras de vazão;  

 Instrumentar o equipamento a ser testado com os termopares e os sensores de 

pressão; 

 Configurar a temperatura da sala desejada e aguardar a estabilização por 

intermédio da interface gráfica do sistema de aquisição de dados;  

 Configurar a temperatura desejada no controle do banho termostático para as 

condições de teste requeridas e aguardar estabilizar a temperatura do banho;  

 Selecionar o set-point do controle de temperatura do banho para as condições de 

teste para atingir a temperatura de entrada da mistura AE ao evaporador; 

 Reajustar o controlador de temperatura do equipamento para ele não desligar 

durante o processo;  

 Abrir totalmente as torneiras de saída do fluido secundário e ir fechando 

gradativamente até atingir a temperatura de saída desejada;  

 Esperar estabilizar o sistema;  

 Iniciar o teste pressionando o botão iniciar/abortar teste no painel frontal do 

programa de aquisição de dados e após finalizar. 

 

3.2.3. Metodologia de ensaio em regime transiente 
A metodologia de ensaio em regime transiente tem uma importância muito grande no 

desenvolvimento e caraterização do desempenho desse tipo de refrigeradores, uma vez que 

eles operam na maior parte do seu tempo nesse regime. No qual, a extração de bebida ocorre 

de forma intermitente e é realizado por volumes padrão. Por intermédio desse tipo de ensaio 

é possível analisar a evolução ao longo do tempo as variáveis mais importantes do sistema. 

A norma ASHRAE 32-2 propõe cinco tipos de testes: (1) o Stand-by, (2) o de capacidade de 

padrão, (3) o de capacidade de pico, (4) o pulldown e (5) o de extração de bebida ocasional. 

Para o desenvolvimento dessa tese serão utilizados apenas os tipos de teste (1) stand-by, (3) 

capacidade de pico e (5) pulldown, com os quais é possível determinar todos os parâmetros 

necessários para caraterização do sistema. Todos esses ensaios devem ser feitos nas 

condições de teste apresentadas na Tabela 3.2. 
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O teste de capacidade de pico (3) é realizado conectando o refrigerador de bebidas à 

saída de mistura AE do reservatório que vem do banho termostático, monitorado pela 

temperatura 𝑇 , a qual varia de acordo com a condição de teste. As extrações de bebida são 

realizadas por válvulas solenoides instalados na saída da bebida do evaporador e controladas 

pelo sistema de aquisição de acordo com a taxa de extração, 𝐷 , definida pelo fabricante do 

equipamento em bebidas por minuto. As extrações são definidas e implantadas na automação 

da bancada experimental de acordo com o tempo de abertura da válvula solenoide (𝑡𝑎), o 

tempo de espera entre extrações (𝑡𝑒), o número de extrações (𝑛𝑏), o número de ciclos de 

extrações (𝑛 ) e o tempo entre ciclos (𝑡 ). Com o intuito de acelerar os testes, no algoritmo 

que controlas as válvulas foi adicionado um tempo inicial (𝑡𝑝 ) em que as válvulas 

permanecem fechadas aguardando o equipamento de refrigeração realizar o primeiro ciclo. O 

tempo 𝑡𝑝  permite que em um mesmo teste sejam realizados e posteriormente analisados os 

ensaios (3) e (5). Nesse sentido, a vazão nominal de teste, �̇�, aplicada durante o ensaio pode 

ser calculada através da Eq. 3.7 abaixo.  

 

�̇� = 3,6 𝑉𝑏 𝑛𝑏
[𝑛𝑏(𝑡𝑎+𝑡𝑒) + 𝑡 ]  

(3.7) 

 

Na equação, 𝑉𝑏 representa o volume da bebida a ser extraída ml e 3,6 representa um fator de 

conversão ml s-1 para L h-1. Essa vazão de teste é definida como sendo a nominal do 

equipamento quando a temperatura de todas as bebidas extraídas permanece abaixo do valor 

de temperatura de bebida padrão, 𝑇𝑏𝑝, que foi assumida como 4,0 °C para essa pesquisa. A 

Figura 3.3 apresenta a sequência de abertura da válvula solenoide para um equipamento de 

duas torneiras para simular a extração da bebida. Destaca-se que para equipamentos de mais 

de uma via, a sequência de extração deve ser realizada de forma alternada (ASHRAE, 2018a).  
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Figura 3.3 – Sequência de abertura das válvulas solenoide para simular a extração da bebida. 

 

Após realizados os testes, pode ser feita a redução dos dados para determinação dos 

principais parâmetros a serem analisados para avaliar o desempenho do refrigerador de 

bebida. A temperatura máxima de saída, 𝑇𝑏𝑝, é utilizada para caracterizar se o tempo inicial 

de resfriamento é o necessário para fornecer um copo à uma temperatura pré-definida. A 

temperatura máxima de saída adotada foi de 4,0 °C. Devido ao comportamento dinâmico do 

refrigerador foi definida uma temperatura média de saída. Essa média é realizada apenas com 

os valores de temperatura de saída em que a válvula permanece aberta durante o teste. 

Nesse sentido, pode ser estimada uma temperatura média de saída para cada torneira. A 

temperatura média de saída, 𝑇𝑎 𝑔 ,  pode ser representada de forma matemática na Eq. 3.8.  

 

𝑇𝑎 𝑔 =   ∑ 𝑇{ 𝑖} 𝛿{𝑖}𝑛
𝑖=0
∑ 𝛿{𝑖}𝑛

𝑖=0
 ;   𝛿(𝑖) =   0

1   𝐻(𝑖) > 0
𝐻(𝑖) = 0  (3.8) 

  

Em que 𝑇{𝑖} representa o valor de temperatura no instante 𝑖, 𝑛 representa o número de dados, 

𝐻{𝑖} é a tensão, em V, de abertura da torneira no instante 𝑖. Já δ{𝑖} é uma função indicadora 

que permite levar em consideração apenas os valores de temperatura em que a torneira se 
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encontra aberta. Esse parâmetro, além de funcionar para caracterizar o refrigerador, pode ser 

utilizado para identificar se existem diferenças de temperatura significativas entre as torneiras 

do evaporador. O número de bebidas pode ser determinado derivando o sinal discreto de 

abertura da válvula, 𝐻{𝑖}, em relação ao tempo. Nesse sentido, se tivermos um ∆𝑡 igual a 1, 

os instantes de tempo em que a 𝐻{𝑖}
𝑡

 seja igual a 5 indicará que houve uma mudança do 

estado da torneira de fechado, 0 V, para o estado aberto, 5 V, e quando a derivada for igual 

a -5 V, indicará que a torneira passou do estado aberto, 5 V, para o estado fechado, 0 V. 

Assim, utilizando esse princípio é possível determinar matematicamente o número de 

extrações a partir dos dados coletados, conforme a Eq. 3.9. 

 

𝑛𝑏 = ∑ 𝛿(𝑖)𝑛
𝑖=0  ; 𝛿(𝑖) =   0

1   
𝐻(𝑖)

𝑡
≠ 5

𝐻(𝑖)
𝑡

= 5
   (3.9) 

 

A temperatura de cada bebida é representada por um vetor, 𝑇𝑏{𝑗}, com 𝑛𝑏 elementos. 

Foi desenvolvido um algoritmo para que a partir de 𝐻(𝑖)
𝑡

 sejam determinados os tempos de 

abertura e fechamento de cada extração, assim, é possível aplicar um estimador estatístico 

dentro da janela de tempo em que torneira permanece aberta e estimar a temperatura da de 

cada bebida. O estimador estatístico utilizado foi a média dos valores amostrados de 

temperatura durante a extração da bebida.  

O consumo de energia do equipamento é calculado integrando o histórico da potência 

consumida durante o teste. Para estimar a integral da potência é realizado o somatório dos 

produtos de todos os valores discretos medidos de potência pela taxa de aquisição utilizada. 

O cálculo da energia consumida durante o teste, 𝐸𝑡, é realizado utilizando a Eq. 3.10. 

 

𝐸𝑡 = ∑ 𝑃{𝑖} ∆𝑡𝑛
𝑖=0

1000
  (3.10) 

 

Em que 𝐸𝑡 é a energia consumida pelo equipamento em J, 𝑃{𝑖} é o sinal de potência, 𝑛 é o 

número de dados do teste e ∆𝑡 é o diferencial de tempo em segundos. O consumo de energia 

diário no modo de espera 𝐸𝑆𝐵 e nominal 𝐸  foram calculados utilizando as equações Eq. 2.2  

e Eq. 2.3, respectivamente.  

A taxa de operação é definida como o tempo em que o equipamento permanece ligado 

durante um ciclo de operação. De acordo com Gonçalves et al. (2008), esse parâmetro está 

relacionado diretamente com o consumo de energia do equipamento e, consequentemente, 

com a sua eficiência. O cálculo da taxa de operação, 𝜏, é realizado por intermédio da Eq. 3.11. 



81 
 

 

𝜏 = 𝑡 𝑛
𝑡 𝑛+𝑡

  (3.11) 

 

Em que  𝑡 𝑛 e 𝑡  representam, respectivamente, os tempos em que o equipamento 

permanece ligado e desligado. Utilizando os dados obtidos durante o teste, a taxa de operação 

pode ser calculada utilizando a Eq. 3.12. 

 

𝜏 =   ∑ δ{i} ∆𝑡𝑛
𝑖=0
∑ ∆𝑡𝑛

𝑖=0
 ;   δ{i} =   0

1   
𝑃{𝑖} ≤ 100
𝑃{𝑖} > 100  (3.12) 

 

Em que ∆𝑡 representa o diferencial de tempo em segundos. Por ser uma variável de rápida 

resposta, a potência aparente, 𝑃{𝑖}, foi utilizada para acionar a função indicadora, δ{𝑖}, e assim 

realizar o somatório de intervalos de tempo em que o equipamento permaneceu ligado.  

O procedimento para iniciar um ensaio em regime transiente é descrito abaixo:  

 Checar o nível do reservatório, caso esteja baixo, completar com água ou álcool 

para manter fração mássica da mistura AE em 6%; 

 Instrumentar o equipamento a ser testado com os termopares e os sensores de 

pressão; 

 Configurar a temperatura da sala desejada e aguardar a estabilização por 

intermédio da interface gráfica do sistema de aquisição dedados;  

 Configurar a temperatura desejada no controle do banho termostático para as 

condições de teste requeridas e aguardar estabilizar a temperatura do banho;  

 Gerar a curva de abertura e fechamento das válvulas de saída da mistura AE em 

função dos parâmetros 𝑡𝑎, 𝑡𝑒, 𝑡 , 𝑛𝑏, e 𝑡𝑝 , e carregar no sistema de aquisição de 

dados de acordo com as condições a serem testadas; 

 Ligar o equipamento na tomada e esperar desligar até atingir o set-point (0 °C) 

para medição do volume da extração, caso não seja obtido o volume desejado, 

ajustar a válvula reguladora de vazão até atingir o volume requerido. 

 Abrir a válvula solenoide do sistema de refrigeração do equipamento em teste para 

equalizar as pressões; 

 Abrir as torneiras de saída da mistura AE durante 20 minutos para o sistema de 

expansão inundada e 80 minutos4 para o sistema de carga reduzida. Esta ação 

 
4 Esse tempo de aquecimento é o mínimo necessário para homogeneizar a temperatura dentro 

do evaporador e, assim, não ter influência pelo acúmulo de energia entre dois testes consecutivos. 
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permite retirar toda a carga térmica presente no equipamento, este tempo pode 

variar de acordo com as dimensões do evaporador a ser testado; 

 Após decorrido o tempo de aquecimento do evaporador, fechar as torneiras e a 

válvula solenoide; 

 Conectar o resfriador de bebidas à rede elétrica e, simultaneamente, apertar o 

botão de iniciar teste;   

 

3.3.  Procedimento de carga de fluido refrigerante 

A carga dos refrigeradores de bebidas foi realizada seguindo as boas práticas de 

refrigeração mais utilizadas. Devido a que os dois sistemas analisados nesse trabalho 

possuem cargas de fluido refrigerante com ordem de grandeza diferente, o procedimento de 

carga de fluido refrigerante foi realizado utilizando instrumentos e seguindo procedimentos 

diferentes.  

 

3.3.1. Sistema de expansão inundada 
Conforme mencionado no item 2.6., os refrigeradores de bebida que utilizam 

evaporador inundado operam com cargas de fluido refrigerante elevadas, partindo de 900 a 

7000 g. O procedimento de carga inicia-se evacuando o sistema com uma bomba de vácuo 

de duplo estágio de 7,5 CFM (90067, MASTERCOOL) até atingir a pressão interna de 300 

mícron (39,9 Pa), o qual foi medido por intermédio de micro vacuômetro. A carga de fluido 

refrigerante foi medida utilizando uma balança com resolução de ± 5 g (2096/III, TOLEDO) e 

controlada com um conjunto manifold (557, TESTO). Para agilizar o procedimento de carga, 

o sistema foi carregado por líquido. Durante o período de testes todas as mangueiras do 

sistema foram mantidas acopladas para manter sempre constante a quantidade de fluido 

contida nas mangueiras durante o processo de adição e redução de carga, evitando assim 

algum tipo de erro sistemático durante os experimentos.  

 

3.3.2. Sistema de expansão direta 
Conforme será apresentado posteriormente, para os refrigeradores de bebidas que 

operam com cargas significativamente inferiores, na ordem de grandeza de 100 g, foi 

necessário trabalhar com instrumentos com menores faixas de medição e de maior resolução. 

Durante os testes iniciais foi utilizada uma balança semi-analítica com resolução de 0,001 ±g 

e fundo de escala de 500 g (BK500, GEAHAKA). Durante o processo de acréscimo ou 

decréscimo de carga as mangueiras foram substituídas por tubos capilares com diâmetro 
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0,080” (2,03 mm) e, de forma similar ao item 3.3.1, foram mantidos acoplados ao sistema 

durante os testes.  

Durante os testes foi evidenciado que o nível de vácuo permissível de 300 mícron Hg 

(39,3 Pa) influencia significativamente no desempenho do equipamento, isto se deve à 

elevada solubilidade do R290 com os óleos lubrificantes dos compressores. A influência do 

nível de vácuo é evidenciada através Figura 3.4, que apresenta o pulldown de um refrigerador 

de bebida após ter sido injetada a mesma carga, 150 g, com níveis de vácuo diferentes, 300 

e 70 mícron Hg (9,3 Pa). Nesse sentido, foi definido o nível de vácuo mínimo para iniciar o 

processo de carga de fluido refrigerante para o valor de 9,3 Pa. Isto permite eliminar algum 

tipo de erro experimental ocasionado pela massa de fluido refrigerante residual entre dois 

testes consecutivos.  

 

 
Figura 3.4 – Efeito do nível de vácuo no tempo de pulldown equipamento. 

 

 

3.4.  Avaliação do impacto ambiental 

A avaliação dos impactos ambientais foi quantificada utilizando a metodologia 𝑇𝐸𝑊𝐼 

(do inglês: Total Equivalent Waming Potential). Esse método considera os efeitos diretos 

(𝐸𝐷𝐶𝑂2), ocasionados pela liberação do fluido refrigerante à atmosfera durante toda a vida útil 

do equipamento, e também os efeitos indiretos (𝐸𝐼𝐶𝑂2), produtos da geração de energia 

elétrica que é consumida pelo sistema (PANATO, VICTOR HUGO, 2020). O 𝑇𝐸𝑊𝐼 é calculado 

de acordo com a Eq. 3.13. 
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𝑇𝐸𝑊𝐼 = 𝐸𝐷𝐶𝑂2 + 𝐸𝐼𝐶𝑂2   (3.13) 

 

 

Em que 𝐸𝐷𝐶𝑂2 e 𝐸𝐼𝐶𝑂2 representam as emissões diretas e indiretas de CO2, as quais podem 

ser estimadas respectivamente através das Eq. 3.14 e 3.15.  

 

𝐸𝐷𝐶𝑂2 = 𝑚 𝑒  𝐿 𝑎𝑡𝑒 𝑉ú𝑡𝑖  𝐺𝑊𝑃 + 𝑚 𝑒  𝐺𝑊𝑃 1 − 𝛼 𝑒 𝑒    (3.14) 

 

𝐸𝐼𝐶𝑂2 = 𝐸𝑎𝑛 𝑎  𝑉ú𝑡𝑖  𝐸𝐶𝑂2𝐺  (3.15) 

 

Em que 𝑚 𝑒  representa a massa de fluido refrigerante em kg; 𝐿 𝑎𝑡𝑒 representa a taxa 

de vazamentos anual, ou em outras palavras, a reposição percentual de fluido. 𝑉ú𝑡𝑖  é a vida 

útil estimada do equipamento. 𝛼 𝑒 𝑒  representa a fração de fluido recuperada ao final da 

vida útil do equipamento dada de forma percentual. Por último, 𝐸𝑎𝑛 𝑎  e 𝐸𝐶𝑂2𝐺 representam a 

energia elétrica anual consumida em kWh e a emissão de CO2. Sendo esse último parâmetro 

altamente influente na avaliação das emissões, já que depende diretamente da matriz 

energética do país em que o sistema de refrigeração irá operar.  

 

3.5. Incertezas de medição 

As incertezas expandidas associadas às medições foram estimadas combinando a 

incerteza fornecida pelo fabricante e o desvio padrão a partir de 3 réplicas realizadas às 

mesmas condições de teste. As medições foram reportadas considerando um intervalo de 

confiança de 95%. A incerteza para as variáveis foi calculada utilizando a lei de propagação 

de erros, a qual é descrita pela Eq. 3.16 (MOFFAT, 1988)  

 

𝑈𝑌 =  ∑ 𝑌𝑖
𝑋𝑖

𝑈𝑋𝑖

2
𝑖=1   

(3.16) 

 

Na Eq. 3.16 𝑋𝑖 e 𝑌𝑖 são, respectivamente, as variáveis medidas e calculadas. 𝑈𝑋𝑖 e 𝑈𝑌𝑖 

representam as incertezas de medição das medições e das variáveis estimadas, 

respectivamente. Já as incertezas relacionadas com as propriedades termodinâmicas foram 

calculadas utilizando a base de dados do CoolProp (BELL, I. H. et al., 2014)  e o procedimento 

proposto por APREA, CIRO, DE ROSSI e MASTRULLO (1997). A Tabela 3.3 apresenta as 

incertezas associadas às variáveis medidas e propagadas.  
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Tabela 3.3 – Incertezas de medição. 

Variável Sensor Incerteza 

Temperatura Termopar tipo J ± 0,7 °C 

Pressão de evaporação Transdutor piezoresistivo ± 0,7 % 

Pressão de condensação Transdutor piezoresistivo ± 1,6 % 

Vazão de fluido refrigerante Medidor de vazão coriolis ± 0,8 % 

Vazão de água Medidor de vazão coriolis ± 0,8 % 

Potência Analisador de potência ± 2,0 % 

Carga de fluido refrigerante Balança ± 5,0 g 

Carga de fluido refrigerante Máquina de carga ± 0,1 g 

Temperatura de evaporação Calculada ± 1,6 % 

Pressão de evaporação Calculada ± 1,6 % 

Capacidade de refrigeração Calculada ± 4,5 % 

COP Calculada ± 5,5 % 

 

 

 



4. CAPÍTULO IV 

 

 

 

ANÁLISE DOS RESULTADOS 
 

Conforme mencionado no item 3.4, as emissões de CO2 de um sistema de refrigeração 

dependem, principalmente, da carga de fluido refrigerante e do consumo de energia do 

compressor. Nesse sentido, foram avaliadas duas metodologias para reduzir a carga de fluido, 

sendo a primeira, uma abordagem em que o equipamento é analisado em regime permanente 

e, a segunda, em regime transiente. Destaca-se que ao longo desse trabalho foram 

analisados diferentes modelos de refrigeradores de bebidas, os quais serão apresentados no 

texto.  

 
4.1.  Análise do desempenho e redução das emissões 

4.1.1. Metodologia em regime permanente 
Essa abordagem foi aplicada em um refrigerador de bebidas de expansão direta com 

capacidade nominal de 25 L h-1. A carga de fluido refrigerante nominal do equipamento é de 

1620 g de R-134a.  

Foi realizada uma série de testes variando a carga de fluido refrigerante de 1 até 1,7 

kg. Todos os testes foram realizados à temperatura ambiente de 30 °C, com o intuito de 

simular a sua operação nas condições ambiente mais prováveis. A temperatura ambiente foi 

avaliada em apenas um nível devido à que essa é uma variável que não influencia 

significativamente na carga ótima do sistema (POGGI et al., 2008). A temperatura de entrada 

da bebida foi avaliada em dois níveis à 8 e 25 °C, os quais correspondem à duas formas em 

que o refrigerador de bebidas pode ser aplicado: (i) aplicação direta e (ii) aplicação com pré-

resfriador. Na aplicação (i), o refrigerador de bebidas é utilizado para refrigerar a bebida da 

temperatura ambiente até uma temperatura próxima à 0 °C. Na aplicação com pré-resfriador 

(ii), é acoplado um equipamento que permite refrigerar a bebida da temperatura ambiente até 

um valor entre 8 e 12 °C na entrada do refrigerador, isto permite atingir capacidades de pico 

maiores do que a nominal do equipamento. Essa aplicação é muito utilizada em festas, feiras, 

bares etc., principalmente, em lugares em que o equipamento não irá ser instalado 

permanentemente.  
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A Figura 4.1 apresenta o efeito da carga de fluido refrigerante na temperatura de 

evaporação do refrigerador de bebidas. Conforme pode ser observado na figura, a 

temperatura de evaporação aumenta conforme aumenta a carga de fluido refrigerante. A 

máxima temperatura de evaporação, de - 2,7 °C, pode ser encontrada para a carga de fluido 

refrigerante de 1,6 kg, aproximadamente a carga utilizada pelo fabricante do equipamento. A 

mínima temperatura de evaporação, de -7,5 °C, foi encontrada à mínima carga avaliada, de 

1,1 kg. Para esse tipo de equipamentos, nos quais é necessário refrigerar bebidas até 

temperatura próximas do ponto de congelamento, recomenda-se trabalhar com a maior 

temperatura de evaporação possível. Foi determinado experimentalmente que temperaturas 

abaixo de -6 °C podem ocasionar congelamento da bebida no interior da serpentina, e 

consequentemente, contar como uma falha do equipamento.  

Outro parâmetro importante para a operação desses equipamentos é o 

superaquecimento, apresentado na Figura 4.2 em função da carga de fluido refrigerante. O 

superaquecimento possui um comportamento oposto à temperatura de evaporação com o 

aumento da carga de fluido, os quais possuem uma relação inversamente proporcional. O 

maior superaquecimento medido foi de ~ 10 K para a carga de fluido de 1,1 kg. Já o mínimo 

valor observado foi abaixo de 1 K, no qual é provável que exista retorno de líquido (BOENG, 

2012). Por se tratar de um sistema com expansão inundada o superaquecimento é um 

parâmetro que deve ser analisado de forma minuciosa, já que dele depende o retorno do óleo 

ao compressor. Um superaquecimento muito elevado evitara com o vapor de gás consiga 

transportar o óleo de volta ao compressor, por outro lado, um superaquecimento muito baixo, 

poderá colocar em risco o funcionamento do compressor.  
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Figura 4.1 – Temperatura de evaporação em função da carga e fluido refrigerante 

 

 
Figura 4.2 – Superaquecimento em função da carga e fluido refrigerante. 
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Nesse sentido, a carga de fluido refrigerante mínima desse tipo de refrigeradores de 

bebidas é determinada pela quantidade de fluido necessária para garantir o retorno do óleo 

ao compressor. O retorno do óleo lubrificante do evaporador inundado é garantido por 

intermédio de um sifão no qual, a sua parte inferior encontra-se imersa, abaixo do nível de 

fluido refrigerante. O sifão é fabricado por um tubo de cobre que, na sua parte inferior, possui 

uma abertura de aproximadamente 2 mm de diâmetro, e que tem como função a aspiração 

de uma quantidade baixa de fluido refrigerante na fase líquida próxima à ao nível do fluido 

refrigerante que se encontra em ebulição. O fluido refrigerante que é aspirado na abertura do 

sifão possui uma elevada concentração de óleo lubrificante (LIN et al., 2017) e, 

simultaneamente, quando uma mistura refrigerante-óleo lubrificante encontra-se em ebulição 

existe uma alta formação de espuma (BANDARRA FILHO; CHENG; THOME, 2009). Nesse 

sentido, a espuma formada durante esse processo possui uma elevada concentração de óleo 

lubrificante e, ao entrar em contato com a abertura de aspiração facilita o transporte do óleo 

de volta ao compressor.  

Por consequência, faz-se necessário que, para um correto funcionamento do sistema, 

deve ser atingido um nível mínimo de fluido refrigerante na fase líquida no interior do 

evaporador, a qual depende da carga adicionada no sistema. Para determinar essa carga 

mínima, foi instalado um visor de líquido entre a saída do evaporador e a sucção do 

compressor. Essa prática tem como objetivo visualizar o retorno do óleo diretamente na 

tubulação durante os testes em regime permanente.  

Para superaquecimentos baixos existe a presença de um escoamento completamente 

bifásico vapor/líquido de fluido na tubulação de sucção do compressor, nos padrões com 

títulos elevado, transição e em névoa (INCROPERA; DEWITT, 1996). Em outras palavras, 

para essa condição, a abertura de retorno do óleo lubrificante encontra-se completa imersa 

dentro do fluido refrigerante na fase líquida, simbolizando um excesso de carga dentro do 

sistema. Já quando o superaquecimento atinge valores significativos, entre 3 e 7 K, podem 

ser evidenciadas as duas fases, vapor de refrigerante e óleo lubrificante, completamente 

separadas, na qual o vapor de fluido refrigerante escoa no interior e o óleo lubrificante escoa 

pelas paredes (KESIM; ALBAYRAK, 2000). Para superaquecimentos acima de 12 K, pode ser 

concluído que o nível de fluido refrigerante no interior do evaporador não atinge o furo de 

aspiração de óleo, o qual é posicionado justo acima da serpentina pela qual circula a bebida, 

e por consequência, no visor de líquido, não é possível de evidenciar-se o retorno de óleo ao 

compressor. Destaca-se que essa relação superaquecimento (nível de líquido no evaporador) 

e carga de fluido refrigerante é apresentada para apenas um tubo capilar, o que faz com que 

a distribuição de fluido dentro do sistema seja fixa e que outras relações mais eficientes podem 

ser encontradas alterando esse dispositivo (BJÖRK; PALM, 2006b; BOENG, 2012). 
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A Figura 4.3 apresenta a temperatura de condensação em função da carga de fluido 

refrigerante. Conforme apresentado na figura, para uma temperatura ambiente constante, a 

temperatura de condensação aumenta significativamente de ~46 °C para ~54°C, quando 

carga de fluido de é incrementada 1,1 para 1,7 kg. Além disso, percebe-se que a temperatura 

de entrada da bebida possui pouca influência na temperatura de condensação, permitindo 

isolar essa variável posteriormente em outros testes. Por outro lado, na Figura 4.4, conforme 

é esperado, o subresfriamento aumenta significativamente com o aumento da carga de fluido 

refrigerante, apresentando valores entre 11 e 20 K.  

 

 
Figura 4.3 – Temperatura de condensação em função da carga e fluido refrigerante. 

 

O aumento excessivo do subresfriamento traz como consequência que uma parte 

significativa da massa de fluido refrigerante adicionada ao sistema seja acumulada no 

condensador e na linha de líquido. Isto se dá, devido ao fato de o sistema em análise operar 

com tubo capilar como dispositivo de expansão, o qual possui uma perda de carga fixa. Assim, 

a maior parte do fluido refrigerante acrescentada após atingida a vedação do capilar (ponto e 

balanceamento do sistema) com refrigerante na fase líquida para uma condição  𝑆𝐶 > 3 K, 

será alocado na fase líquida, contribuindo positivamente apenas com a diminuição da 

formação de gás de flash e ao balanceamento do sistema ao operar em temperaturas 

ambientais diferentes (BOENG, 2012). Por outro lado, com o aumento do subresfriamento a 

área de transferência de calor em escoamento bifásico é reduzida, ocasionando com que o 
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coeficiente global de transferência de calor do condensador seja reduzido e, por 

consequência, a temperatura de condensação seja aumentada (ASHRAE, 2018b).  

 

 
Figura 4.4 – Subresfriamento em função da carga de fluido refrigerante e da temperatura de 

entrada da bebida. 

 

Na Figura 4.5 são apresentadas a capacidade de refrigeração e a potência consumida 

pelo equipamento de todos os testes realizados, com temperatura de entrada da bebida de 8 

e 25 °C. Na Figura, pode ser evidenciando que nenhum desses dois parâmetros foram 

afetados significativamente pela temperatura de entrada da bebida e sim pela carga de fluido. 

Já a potência consumida pelo equipamento aumenta linearmente, de 499 para 563 W 

(incremento de 12,6%), com o aumento da carga de fluido de 1 para 1,7 kg. Esse aumento no 

consumo de energia pode ser explicado principalmento pelo aumento significativo na 

temperatura de condensação e de evaporação que permitem que o compressor opere com 

uma vazão mássica maior e, de forma simultanea e em menor proporção, ao baixo 

superaquecimento na sucção do compressor, que altera a taxa de óleo em circulação do 

sistema e, consequentemente, as entalpias da mistura refrigerante-óleo (YOUBI-IDRISSI; 
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Figura 4.5 – Capacidade de refrigeração e potência ativa em função da carga de fluido 

refrigerante.  

 

Por outro lado, também na  Figura 4.5, pode ser evidenciado que a capacidade de refrigeração 

possui uma relação parabólica em relação à carga de fuido refrgierante. Além disso, essa 

relação permite observar a existência de uma carga de fluido refrigerante ótima, na qual o 

sistema consegue fornecer a maior capacidade de refrigeração. De acordo com POGGI et al. 

(2008), além de existir uma carga de fluido refrigerante para maximizar a capacidade de 

refrigeração, existe uma carga que permite maximizar o COP do sistema. Para determinar a 

carga para a qual a capacidade de refrigeração é maxima, é realizadda uma regressão por 

mínimos quadrados de segunda ordem para ajustar os dados obtidos e, posteriormente, 

determinar o máximo da equação. A relação da capaciade de refrigeração e da carga de fluido 

refrigerante pode ser modelada através da Eq. 4.1. Na equação, 𝑥 representa a carga de fluido 

refrigerante, enquanto que 𝑎0, 𝑎1 e 𝑎2 representam as constantes encontradas do ajuste e os 

seus respectivos valores são apresentados na Tabela 4.1 em conjunto com o intervalo de 

confiançã expandido para 95% de confiança. 

 

�̇�𝐸 =  𝑎0 + 𝑎1𝑥1 + 𝑎2𝑥2
2  (4.1) 
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Tabela 4.1 – Parâmetros e intervalos de confiança encontrados para a Eq. 4.1 aplicada à 
capacidade de refrigeração.  

Parâmetros Valor 
Intervalo para 95 

% de confiança. 

𝑎0 -0,64973 ± 0,10784 

𝑎1 2,07864 ± 0,16152 

𝑎2 -7,18524 ± 0,05919 

 

A Eq. 4.1 foi utilizada para determinar a capacidade de refrigeração máxima e a sua respectiva 

carga a ser definida como ótmia. O máximo dessa função foi de 853 W e é encontrado na 

carga de fluido refrigerante de 1445 ± 5 g. Por outro lado, a Figura 4.6 apresenta a relação 

entre o COP e a carga de fluido para as duas temperaturas de entrada da bebida analisadas. 

Do gráfico, pode ser constatada novamente a existensia de um máximo, no entanto, a carga 

ótima tende a ser menor em relação à determinada para maximizar a capacidade de 

refrigeração. Para determinar essa carga foram ajustados os dados os dados encontrados 

para o 𝐶𝑂𝑃, através da Eq. 4.2, na qual os valores de 𝑎0, 𝑎1 e 𝑎2 são apresentados na Tabela 

4.2. 

 

𝐶𝑂𝑃 =  𝑎0 + 𝑎1𝑥1 + 𝑎2𝑥2
2  (4.2) 

 

Tabela 4.2 – Parâmetros e intervalos de confiança encontrados para a Eq. 4.2 aplicada ao 
COP. 

Parâmetros Valor 
Intervalo para 95 

% de confiança. 

𝑎0 -0,29063 ± 0,29373 

𝑎1 2,59469 ± 0,43988 

𝑎2 -0,95225 ± 0,16122 

 

Nesse sentido, o COP máximo calculado foi de 1,361 e é encontrado com uma carga de 1,361 

± 5. Conforme explicao anteriormente, a variação do COP pode ser explicada por intermédio 

da  Figura 4.5, uma vez que o COP é uma razão entre esses dois parâmetros, em outras 

palavras, quanto maior a a distancia entre essas duas curvas maior será o COP. A Tabela 4.3  

apresenta todos os parâmetros relacionados ao sistema de refrigeração analisados com o 

intuito de comparar as três cargas do equipamento (1) original, (2) carga ótima para maximizar 

a capcidade de refrigeração e (3) carga ótima para maximizar o COP.  
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‘ 

Figura 4.6 – Coeficiente de desempenho em função da carga de fluido refrigerante e da 

temperatura de entrada da bebida. 

 

Conforme pode ser observado na tabela, a redução na vazão máxima às temperaturas 

de entrada da bebida de 8 e 25 °C não é afetada significativamente pela redução da carga, 

apresentando reduções de 3,2% e 1,6%, respectivamente para cargas de 1445 e 1360 g, 

respectivamente. Em compensação, a potência consumida pelo equipamento foi reduzida em 

2,5% e 4,3%, respectivamente para as cargas de 1445 e 1361 g. Já o 𝐶𝑂𝑃 do equipamento 

foi intensificado em 4,0 e 4,7 % com as cargas ótimas encontradas. Todas essas melhorias 

foram encontradas apenas realizan uma otimização na carga do equipamento, melhorias 

ainda mais relevantes podem ser encontradas otimizando o conjunto capilar-carga de fluido 

refrigerante. Além disso, destaca-se que a 𝑇𝐸𝑉 encontrada é próxima à do sistema original, o 

que permite que a pressão a ser ajustada no set-point do pressostato não deva ser muito 

diferente à original. A pressão ajustada no pressostato passou de 24 (- 2,54 °C) para 21 psig 

(-4,70 °C) para o equipamento com a 𝑚𝐵𝑎𝑠𝑒 e a 𝑚𝐶𝑂𝑃. Mesmo o sistema operando com uma 

pressão de desarme do pressotato inferior, não houve congelamento da serpentina devido à 

que o nível da serpentina foi alterado.  
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Tabela 4.3 – Parâmetros de operação do equipamento operando com as cargas de fluido 
original (𝑚𝐵𝑎𝑠𝑒), ótima para maximizar �̇�𝐸𝑉 e ótima para maximizar o 𝐶𝑂𝑃. 

Parâmetros 𝑚𝐵𝑎𝑠𝑒 = 1620 𝑔 𝑚�̇�𝐸𝑉 = 1445 𝑔 𝑚𝐶𝑂𝑃 = 1361 𝑔 

�̇�𝐻2𝑂 (g s-1) à 25 °C 6,2 6,0 5,9 

�̇�𝐻2𝑂  (g s-1) à 8 °C 25 25,2 24,9 

𝑇 𝑖𝑠 ℎ (°C) 77,6 80,5 81,1 

𝑇𝐶𝐷 (°C) 52,8 51,6 50,8 

𝑇𝐸𝑉 (°C) -3,1 -3,4 -3,9 

�̇�𝐸𝑉 (W) 831 853 847 

�̇� 𝑚𝑝 (W) 560 546 536 

𝑆𝐶 (K) 16,5 18,2 17,5 

𝑆𝐻 (K) 2,36 4,5 5,5 

𝐶𝑂𝑃 (-) 1,49 1,55 1,56 

 

Conforme mencionado no item 3.4, as emissões de CO2 dos equipamentos foram estimados 

utilizando a metodologia 𝑇𝐸𝑊𝐼 por intermédio da Eq. 3.13. Uma vez que os parâmetros 𝛼 𝑒 , 

𝐸𝐶𝑂2e 𝐿 𝑎𝑡𝑒 dependem do lugar em que o sistema é instalado foram analisados quatro (4) 

cenários em países diferentes: (1) Brasil, (2) China, (3) Noruega e (4) Estados Unidos. A 

Tabela 4.4 apresenta os parâmetros relacionados à eficiência do processo operacional e da 

manutenção dos sistemas para os países desenvolvidos e em desenvolvimento, conforme 

reportado pelo IPCC (IPCC, 2019; PANATO, V. H.; MARCUCCI PICO; BANDARRA FILHO, 

2022). Já os valores de  𝐸𝐶𝑂2, o qual depende da matriz energética do país, são listados na  

Tabela 4.5 para todos os países a serem analisados (OECD, 2013). 

 

Tabela 4.4 – Parâmetros utilizados para o cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼 (IPCC, 2019). 

Parâmetros Países desenvolvidos Países em desenvolvimento 

𝐿 𝑎𝑡𝑒 (%) 1 15 

𝑉ú𝑡𝑖  (Anos) 10 15 

𝛼 𝑒  (%) 70 0 

 

Tabela 4.5 – Geração de CO2 durante a geração de energia elétrica (OECD, 2013). 

País 𝐸𝐶𝑂2 (kgCO2 kWh-1) Matriz energética 

Brasil 73 Hidráulica 
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Estados Unidos 514 Carvão 

China 771 Carvão e hidráulica 

Noruega 14 Hidráulica 

 

A escolha de 4 países com parâmetros diferentes permite investigar diferentes cenários em 

que o sistema de refrigeração irá operar: (1) Brasil, apresenta um baixo 𝛼 𝑒  e baixo 𝐸𝐶𝑂2; (2) 

China, baixo 𝛼 𝑒  e alto 𝐸𝐶𝑂2; (3) Noruega, alto 𝛼 𝑒  e baixo 𝐸𝐶𝑂2; e (3) Estados Unidos com 

alto 𝛼 𝑒  e alto 𝐸𝐶𝑂2. Devido a que esses equipamentos operam com capacidade de 

refrigeração (vazão máxima similar), ou seja, com variação leve temperatura de saída da 

bebida, estima-se que o tempo de funcionamento seja igual para todas as cargas analisadas. 

Além disso, a operação desse tipo de sistema se dá em horários comerciais de restaurantes, 

bares etc. (AFONSO, CLITO; GABRIEL, 2014), o tempo de funcionamento diário adotado para 

o cálculo é de 8 h por dia. Na Tabela 4.6 são apresentados os resultados utilizados para o 

cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼.  

 

Tabela 4.6 –Resultados do equipamento utilizados para o cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼. 

Carga (g) ℎ (hora Dia-1) �̇�𝐸𝑉 (W) �̇� (W) 𝐸𝑎𝑛 𝑎  (kWh ano-1) 

1620  8 831 560 1635,20 

1445 8 853 543 1596,32 

1361 8 847 536 1565,12 

*Dados para temperatura ambiente de 30 °C. 

 

A Figura 4.7 apresenta o resultado das emissões de CO2 calculadas ao longo da vida útil do 

equipamento para as cargas de fluido refrigerante e países analisados. Do gráfico, podem ser 

observadas reduções médias de 2,5 e 4,3 % nas emissões, respectivamente para as cargas 

de fluido de 1445 e 1361 g, em relação ao sistema com a carga original. Além disso, destaca-

se que, para todos os cenários, a redução de carga pode contribuir significativamente com a 

redução das emissões desse tipo de sistema. Apenas para o Brasil, que é um dos maiores 

produtores desse tipo de sistemas, e ao se utilizar a carga e 1361 g, há uma redução de 78 

toneladas de CO2 por equipamento. 
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Figura 4.7 – Gráfico comparativo das Emissões de CO2 estimadas em função da carga de 

fluido refrigerante.  

 

Na Figura 4.8 é apresentada a emissão de CO2 equivalente por equipamento em um 

gráfico de dispersão. Do gráfico pode ser observada que as emissões variam drasticamente 

em função do local em que o equipamento está instalado e que as emissões de CO2 em 

países como Estados Unidos e China são maiores devido à geração de CO2 durante o 

processo de conversão de outras fontes de energia para energia elétrica. Em outras palavras, 

em países como o Brasil e a Noruega, um 𝐸𝐶𝑂2 baixo reduzirá as emissões indiretas e serão 

destacadas as emissões diretas, enquanto, em países com 𝐸𝐶𝑂2  alto as emissões 

predominantes serão as indiretas. Por outro lado, a falta de formação técnica e boas práticas 

de refrigeração as quais são representadas principalmente pelo 𝛼 𝑒   fazem com que as 

emissões diretas em países como o Brasil e a China tenham um maior impacto direto. 

Conforme mencionado anteriormente, para atingir reduções maiores nas emissões de CO2 

desse tipo de sistemas recomenda-se a substituição do fluido refrigerante por um de menor 

GWP e uma otimização geral do sistema com o intuito de reduzir o consumo de energia. Por 

fim, pode ser concluído que, para determinar a carga ótima de fluido refrigerante devem ser 

levados em consideração os aspectos técnicos de operação do sistema, assim como, as 

emissões de CO2 geradas durante a vida útil do equipamento. 
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Figura 4.8 – 𝑇𝐸𝑊𝐼 em função da carga de fluido refrigerante para os diferentes cenários 

analisados. 

 

4.1.2. Metodologia em regime transiente 
Essa aborgagem foi aplicada em um refrigerador de bebidas de expansão direta de 

maior capacidaade em relação ao utilizado na metodologia em regime permanente..  De forma 

similar ao refrigerador utilizado no item anteior, o evaporador que esse modelo de 

equipamento difere-se significativamente ao já apresentado, em termos de volume interno, 

diâmetro do rervatório, altura, comprimento das serpentinas e disposição das serpentinas 

(número de voltas na vertical e número de camadas enroladas). Para a caraterização e 

redução de carga desse equipamento foram escolhidas as condições de teste listadas na 

Tabela 4.7, as quais estão baseadas na norma ASHRAE 32-2. Embora o teste a baixa 

temperatura não tenha sido citado pela norma, foi proposto com o intuito de garantir o 

funcionamento do equipamento para aproximadamente todas as temperaturas ambientes 

encontradas no pais. Apenas na condição de teste de alta temperatura a temperatura de 

entrada da bebida, 𝑇𝑏, foi mantida em 24 °C uma vez que o armazenamento da cerveja em 

temperaturas próxima à 32 °C (valor indicado pela norma) não é uma prática 

convencionalmente utilizada. 
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Tabela 4.7 – Condições de teste aplicadas ao refrigerador de bebidas. 

Parâmetro Baixa temperatura Temperatura padrão* Alta temperatura 

𝑇𝑎𝑚𝑏 (°C) 12 24 (24) 32 

𝑇𝑏 (°C) 12 24 (24) 24 

𝑡𝑎  (s) 8 8 (6) 8 

𝑡𝑒 (s) 14 14 (20) 18 

𝑛𝑏 (-) 10 10 (10) 10 

𝑛  (-)  10 10 (10) 10 

𝑡  (s) 150 150 (150) 150 

𝑡𝑝  (s) 300 300 (300) 300 
*Os valores entre parentesis correspondem aos parâmetros utilizados no teste do equipamento original.  

 

Durante a análise, a carga de fluido refrigerante foi gradativamente reduzida até que 

no visor de líquido instalado no retorno de compressor seja observada apenas a passagem 

de óleo na condição de alta temperatura. A carga mínima encontrada foi de 53% a menos do 

que a orginal, na qual a passagem de óleo acontece de forma intermitente. Uma carga 

adicional de 6% foi realizada com a qual foi possível observar o escoamento contínuo no visor, 

totalizando 40% a menos. Essa carga permite que o sistema possa operar com uma taxa de 

vazamento anual baixa (10 g ano-1) e não seja necessária recarga de fluido refrigerante ao 

longo da vida útil do equipamento, por aproximadamente 10 anos (APREA, CIRO et al., 2022). 

Como será apresentado posteriormente, foi necessário diminuir o comprimento do tubo 

capilar, em aproximadamente 10%. Isto permitiu que o equipamento pode-se operar inclusive 

em baixa 𝑇𝑎𝑚𝑏 e baixa 𝑇𝑏.  
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Figura 4.9- Evolução temporal da 𝑇𝐸𝑉 e do 𝑆𝐻 para as temperaturas ambiente de 12, 24 e 32 

°C durante o periodo de Pulldown. 

 

A Figura 4.9 apresenta a evolução temporal durante o pulldown da temperatura de 

evaporação, 𝑇𝐸𝑉, e do superaquecimento, 𝑆𝐻, para equipamento original e aquele com a 

carga e capilar alterados. Devido a que esse equipamento é controlado pela pressão de 

saturação no evaporador, a qual está ligada com a 𝑇𝐸𝑉 é possível observar que o equipamento 

original desliga aproximadamente em -3 °C, enquanto o sistema operando com carga de 0,6𝑚 

e com capilar reduzido desarmam aproximadamente em -5 °C. Para a condição de teste de 

temperatura padrão, 24 °C, o tempo de pulldown do equipamento é de 84 s. Já para o 

equipamento operando com carga reduzida foi de 47 s, uma redução no tempo de 46%. Por 

outro lado, ao adicionar o efeito do capilar reduzido, o tempo de pulldown foi 75 s, redução de 
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11%. Para a condição de alta temperatura foram apresentados apenas os resultados para o 

equipamento com as alterações propostas, uma vez que o fabricante não recomenda a 

utilização desse equipamento nessas condições. Já os equipamentos com as alterações 

conseguiram operar corretamente nessa condição e foram encontrados os tempos de 

pulldown de 86 e 83 s para o equipamento com apenas redução de carga e com a redução 

de carga e do comprimento do capilar, respectivamente. A Tabela 4.8 apresenta de forma 

resumida os tempos de pulldown encontrados.  

 

Tabela 4.8 – Tempo de pulldown para as condições de teste avaliadas.  

Carga/Comprimento Condição de teste Pulldown (s) 

𝑚 / 𝐿 Temperatura padrão 84 

0,6 𝑚 / 𝐿  

Baixa temperatura 47 

Temperatura padrão 47 

Alta temperatura 86 

0,6 𝑚 / 0,9 𝐿 

Baixa temperatura 32 

Temperatura padrão 75 

Alta temperatura 83 

 

O superaquecimento é apresentado nos gráficos inferiores da Figura 4.9, de esquerda 

para direita, partindo da condição de baixa temperatura para alta temperatura. Para todas as 

condições, é possível observar que o 𝑆𝐻 após a partida do equipamento, inicia em um valor 

próximo a 0 K e começa aumentar rapidamente até atingir um valor de pico. Os valores de 𝑆𝐻 

pico na condição de temperatura ambiente padrão encontrados foram de 4,8, 9,8 e ~13 K, 

respectivamente para o equipamento com carga e capilar original, com carga de 0,6𝑚 e capilar 

original e com carga de 0,6𝑚 e comprimento do capilar de 0,9𝐿. Nessa condição, observa-se 

que, com o aumento da carga de fluido, o instante de tempo em que é encontrado o pico de 

𝑆𝐻 é adiantado. Uma vez atingido o 𝑆𝐻 de pico, o 𝑆𝐻 começa diminuir gradativamente até 

estabilizar em um valor inferior, de 1,2 e 5,5 K, respectivamente para o equipamento com 

carga e capilar original e o equipamento com carga de 0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿. Para o 

equipamento com carga de 0,6𝑚 e capilar original, o 𝑆𝐻 de pico foi localizado no instante em 

que o equipamento é desligado pelo pressostato. Nesse sentido, pode ser concluído que o 

período, entre o instante em que o 𝑆𝐻 de pico é encontrado e o instante de tempo em que o 

equipamento desliga, representa o processo de enchimento do evaporador. Em outras 

palavras, quanto menor o 𝑆𝐻 final após o pulldown maior será a massa de fluido refrigerante 

no interior do evaporado. Para a condição de alta temperatura de operação, ambos os 
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equipamentos operando com 0,6𝑚 apresentaram um valor de pico no 𝑆𝐻, de 

aproximadamente 11 e 8 K, para o equipamento com capilar original e capilar com menor 

restrição. Para essa condição, ambos os equipamentos finalizaram o ciclo com 𝑆𝐻 parecido, 

de 4 e 3,5 K, respectivamente, para o sistema com o capilar com maior e menor restrição. 

Uma vez que a carga de fluido refrigerante é a mesma para ambos os equipamentos, pode-

se concluir que o tubo capilar com menor restrição (0,9𝐿) permitiu que o 𝑆𝐻 de pico seja 

adiantado e, simultaneamente, que o enchimento do evaporador fosse realizando em um 

tempo levemente maior mantendo um 𝑆𝐻 médio ao longo de todo o processor. Assim, pode-

se concluir que houve uma redistribuição da carga de fluido refrigerante para o evaporador. 

Para a condição de baixa temperatura, ambos os equipamentos apresentam o 𝑆𝐻 de pico no 

instante de tempo em que o sistema é desligado pelo pressostato. Os valores de 𝑆𝐻 final 

encontrados foram de 14,6 e 6,3 K para o equipamento com capilar original e 0,9𝐿. Conforme 

mencionado anteriormente no item 4.1.1, quando esse tipo de equipamentos opera com 

valores de 𝑆𝐻 acima de 12 K começa a se dificultar o retorno de óleo ao compressor e, uma 

vez que a 𝑇𝐸𝑉, e a mesma no instante em que o equipamento é desligado o 𝑆𝐻 serve como 

um indicador de baixa carga de fluido no interior do evaporador.  

A Figura 4.10 apresenta, nos gráficos da parte superior, apresenta a evolução temporal 

da temperatura de condensação, 𝑇𝐶𝐷, e, na parte inferior, do subresfriamento, 𝑆𝐶, do sistema 

original e com as alterações realizadas para as três condições de teste avaliadas durante o 

pulldown. Conforme pode ser observado nos gráficos, para as condições de temperatura 

padrão e alta, após a partida do compressor, a 𝑇𝐶𝐷 e o 𝑆𝐶 aumentam rapidamente até atingir 

um valor de pico. Destaca-se que, a 𝑇𝐶𝐷 de pico do sistema original atinge temperaturas entre 

70 e 65 °C na condição de temperatura padrão, valores que superam os limites de operação 

recomendados pelo fabricante do compressor. Esse parâmetro indica um excesso de carga 

de fluido refrigerante no projeto do sistema de refrigeração. Ao diminuir a carga do sistema 

para 0,6𝑚 a 𝑇𝐶𝐷 de pico foi reduzida para ~ 53 °C, e ao substituir o capilar por um com menor 

restrição foi reduzida para ~57 °C (Redução aproximada de 10 °C). Destaca-se que esses 

valores de pico se encaixam dentro dos limites de operação fornecidos pelo fabricante, mesmo 

para as condições de alta temperatura. Após atingido o valor de pico, a 𝑇𝐶𝐷 decai 

gradativamente até o instante em que o equipamento é desligado pelo pressostato. A 𝑇𝐶𝐷 no 

instante de desarme do sistema é de 56, 52 e 50 °C para o sistema com capilar e carga 

original, com capilar original e carga de 0,6𝑚 e com capilar de 0,9𝐿 e carga de 0,6𝑚, 

respectivamente. Seguindo a mesma ordem, a 𝑇𝐶𝐷 de desarme para a condição de alta 

temperatura foi de 57 e 54 °C, respectivamente. Para a condição de baixa temperatura, 

percebe-se que não existe uma 𝑇𝐶𝐷 de pico e que essa variável cai significativamente, em 

relação às outras condições de teste, para valores entre 30 e 45 °C.  
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Figura 4.10- Evolução temporal da 𝑇𝐶𝐷 e do 𝑆𝐶 para as temperaturas ambiente de 12, 24 e 32 

°C durante o periodo de Pulldown. 

 

Ao analisar o 𝑆𝐶, nos gráficos da parte inferior da Figura 4.10, é possível observar que, 

durante o pulldown, os tubos capilares com comprimento 𝐿 e 0,9𝐿 possuem capacidade de 

limitam a vazão do compressor evitando a entrada de vapor saturado no dispositivo de 

expansão para todas as condições de teste (BJÖRK; PALM, 2006b). Para o caso do 

equipamento de linha (carga e tubo capilar original), é possível afirmar que existe um excesso 

de fluido refrigerante no sistema, uma vez que o 𝑆𝐶 de pico atinge valores próximos à 35 K, o 

qual permite que uma grande quantidade de fluido seja armazenada no condensador ao invés 

do evaporador. O valor de 𝑆𝐶 de pico encontrado para a condição de temperatura padrão para 

o sistema operando com as configurações de 0,4𝑚 e capilar original e 0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿 

são aproximadamente os mesmos, 20 K. Após atingido o valor de pico, o 𝑆𝐶 decai 

gradativamente até o sistema desligar pela primeira vez com valores de 20 K (sistema 
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original), 15 K (𝑚 − 𝐿) e 7 K (0,6𝑚 − 0,9𝐿). Essa redução no 𝑆𝐶 com a redução de carga, 

mantendo o capilar original, se dá pela menor massa existente no sistema a qual é 

evidenciada pelo alto 𝑆𝐻, de aproximadamente 13 K. Já ao se diminuir a perda de carga do 

tubo capilar mantendo a carga de fluido constante, percebe-se que o 𝑆𝐶 e o 𝑆𝐻 caem 

significativamente no final do ciclo, demostrando a distribuição de fluido refrigerante do 

condensador para o evaporador, conforme mencionado no parágrafo anterior. Esse fenômeno 

é evidenciado para todas as condições de teste avaliadas. Para a condição de baixa 

temperatura, mantendo o capilar de 𝐿, ao se reduzir a carga de 𝑚 para 0,6𝑚, uma 

percentagem significativa do fluido refrigerante foi armazenada no condensador a 

temperaturas de condensação relativamente baixas entre 20 °C, no início, e 40 °C, no fim do 

primeiro ciclo, e com subresfriamento entre 10 e 15 K. Essa hipótese pode ser constatada ao 

observar a Figura 4.9, para a condição de baixa temperatura, o sistema operando com carga 

de fluido refrigerante de 0,6𝑚 e tubo capilar de 𝐿 foi quem apresentou o maior 𝑆𝐻 de toda a 

bateria de testes e, consequentemente, permite concluir que o evaporador operou com uma 

percentagem de fluido refrigerante inferior à necessária. Contudo, é possível concluir a priori 

que, para determinar corretamente a carga e as dimensões do tubo capilar, é necessário variar 

e analisar esses parâmetros para as condições ambientas em que o refrigerador irá operar.  

Após ultrapassado o 𝑡𝑝  (300 s), é realizado o teste de capacidade de pico do 

equipamento conforme apresentado no item 3.2.3. De acordo com a Tabela 4.7, para todos 

os testes realizados foram efetuadas >100 extrações de bebida. Destaca-se que existe uma 

diferença entre as vazões de teste calculadas através da Eq. 3.7 e da Eq. 2.8) ( 

convencionalmente utilizada pelos fabricantes de bebida), uma vez que, a última equação só 

pode ser aplicada caso o teste seja realizado com 𝑡  igual a 0 s e todos os copos extraídos 

devem possuir uma temperatura abaixo de 𝑇𝑝 . Por outro lado, a Eq. 2.8), mesmo aplicada 

com 𝑡 > 0 s, é uma forma de determinar a vazão nominal do equipamento já consolidada e 

aceita no mercado. A Tabela 4.9 apresenta as vazões de teste intermitente aplicadas em cada 

condição de teste.  

 

Tabela 4.9 –Vazão equivalente aplicada em cada condição de teste.  

Parâmetro Baixa temperatura Temperatura padrão* Alta temperatura 

�̇� (l h-1) Eq. 3.7 29,2 29,2 (26,3) 26,3 

�̇� (l h-1) Eq. 2.8) 49,1 49,1 (41,5) 41,5 
*O valor entre parêntese representa a vazão de teste utilizada para caracterizar o equipamento original.  
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 Na primeira fileira da Figura 4.11 é apresentada a temperatura de evaporação em 

função do tempo para as três condições de teste aplicadas nos equipamentos. Para a todas 

as condições no instante de tempo de 300 s é aberta a válvula solenoide que permite da saída 

de mistura AE refrigerada e a entrada da proveniente do reservatório à 𝑇𝑏. No instante em que 

a bebida entra ao evaporador, a 𝑇𝐸𝑉 aumenta rapidamente e o sistema de refrigeração é 

acionado quando 𝑇𝐸𝑉 é igual à 2,0 °C. Uma vez que o compressor é acionado, a o aumento 

da 𝑇𝐸𝑉 é reduzido até atingir um valor de pico de até 3 e 7 °C para o equipamento com carga 

reduzida e com carga original, respectivamente. Durante esse período, a válvula solenoide é 

fechada e a 𝑇𝐸𝑉 começa a cair de rapidamente, de forma linear, até atingir um valor mínimo, 

no qual a válvula solenoide é aberta novamente e inicia-se uma nova tiragem. Esse processo 

é repetido até que seja finalizado o ciclo de extrações. Para a condição de temperatura 

padrão, é possível observar que o equipamento original opera com 𝑇𝐸𝑉 significativamente 

superiores em relação à dos equipamentos com carga reduzida. Um outro fato que pode ser 

evidenciado, é variação que possui a 𝑇𝐸𝑉 durante a extração de bebidas. A variação na 𝑇𝐸𝑉 

máxima encontrada foi de 5,2, 1,8 e 3,3 K para o equipamento operando com carga original, 

com 𝑚 e tubo capilar original e com 0,6𝑚 e capilar com comprimento de 0,9𝐿, respectivamente. 

Assim, pode ser concluído que essa variação está diretamente relacionada com a massa de 

fluido refrigerante que se encontra dentro do evaporado, uma vez que, de acordo com o 

pulldown, o equipamento que mais acumulou massa de fluido no interior de evaporador foram 

o sistema original e o sistema com carga de 0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿. Em relação à 𝑇𝐸𝑉 média 

durante a extração de bebida, percebe-se que o sistema que possui a menor 𝑇𝐸𝑉 é o sistema 

com menor com carga de 0,6𝑚 e capilar original (~ -1 °C), seguido do sistema com carga de 

0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿 e, com o maior valor médio, o sistema original (~ 4,5 °C). Na condição 

de alta temperatura, para os sistemas com carga de 0,6𝑚, percebe-se que ambos 

apresentaram variações de 𝑇𝐸𝑉 similares. No entanto, com o aumento da temperatura 

ambiente, o sistema com capilar de 0,9𝐿 apresentou uma 𝑇𝐸𝑉 levemente inferior em relação 

ao sistema com capilar de 𝐿, com uma diferença aproximada de 1 K.  Para a condição de 

baixa temperatura ambiente, 𝑇𝐸𝑉 foi aproximadamente a mesma igual para ambos os sistemas 

alterados.  

 



106 
 

 
Figura 4.11 – 𝑇𝐸𝑉 e 𝑆𝐻 em regime transiente para as condições de teste avaliadas. 

 

O 𝑆𝐻 é apresentado na fileira inferior da Figura 4.11. Para as condições de temperatura 

ambiente padrão e de alta temperatura, observa-se que o 𝑆𝐻 inicia-se em um valor maior, no 

instante em que válvula solenoide é aberta, e diminui conforme são realizas as extrações. 

Esse fato é uma consequência da influência da temperatura ambiente na medição de 

temperatura, da diferença entre as respostas dinâmicas da pressão e da temperatura e do 

efeito transitório do acionamento do compressor ao se iniciar o escoamento do fluido 

refrigerante. Para a condição de temperatura padrão, ao se analisar o equipamento de linha, 

pode ser evidenciado que o 𝑆𝐻 oscila em torno à 0 K, indicando que existe um retorno de 

líquido significativo ao compressor e reforça a hipótese de um excesso de carga de fluido 

refrigerante no sistema. Ao analisar os sistemas alterados na mesma condição, observa-se 
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que o equipamento com capilar de 𝐿 possui um 𝑆𝐻 médio superior quando comparado com o 

equipamento com capilar de 0,9𝐿, o que evidencia a existência de uma massa de fluido 

refrigerante superior dentro do evaporador durante a extração de bebidas. Para a condição 

de alta temperatura, de forma similar à 𝑇𝐸𝑉 o 𝑆𝐻 apresentou valores similares em ambos os 

equipamentos. Já para baixa temperatura ambiente, observou-se que o sistema com capilar 

de 𝐿 operou com 𝑆𝐻, entre 13 e 4 K, superiores em relação ao capilar de 0,9𝐿, entre 11 e 4 K. 

Dessa forma pode ser constatado que, à baixa temperatura de operação, uma parcela 

significativa de fluido é deslocada do evaporador ao condensador, conforme explicado 

anteriormente.  

A Figura 4.12 apresenta a 𝑇𝐶𝐷 e  𝑆𝐶 em função do tempo dos testes realizados. 

Conforme pode ser observado para a condição de temperatura padrão, após os 300 s, o 

sistema parte e a 𝑇𝐶𝐷 aumenta rapidamente e atinge um patamar médio de estabilização. Para 

essa condição, a 𝑇𝐶𝐷 média de estabilização encontrada foi de 60, 52 e 53 °C 

aproximadamente para o sistema operando com a 𝑚 e capilar de 𝐿, 0,6𝑚 e capilar de 𝐿 e 0,6𝑚 

e capilar de 0,9𝐿, respectivamente. Além disso, pode ser observada uma oscilação de alta 

frequência na região de estabilização da 𝑇𝐶𝐷. A amplitude dessa oscilação aumenta 

significativamente com o aumento da carga de fluido refrigerante, conforme pode ser 

observado para o sistema operando com 𝑚 e 0,6𝑚 na condição de teste padrão. Cada 

oscilação da 𝑇𝐶𝐷 está relacionada com a entrada de carga térmica ao sistema durante as 

extrações de bebida, ou seja, com 𝑡𝑎 e 𝑡𝑒. Para a condição de alta temperatura, pode ser 

evidenciado que o comprimento do tubo capilar teve uma forte influência na 𝑇𝐶𝐷, uma vez que 

o sistema com comprimento menor (0,9𝐿) apresentou uma 𝑇𝐶𝐷 menor, em relação ao sistema 

com capilar maior (𝐿), com uma diferença de aproximadamente 5 K. Ao analisar o 𝑆𝐶 nessa 

condição de teste, observa-se que a redução do comprimento do tubo capilar, além de diminuir 

a 𝑇𝐶𝐷, também permitiu ao sistema operar com 𝑆𝐶 menores, com diferenças de 

aproximadamente 5 e 3 K entre o sistema operando com a mesma carga (0,6𝑚) e capilares 

diferentes. O 𝑆𝐶 médio para a condição de temperatura padrão atinge os valores de 25 K para 

o sistema original, entre 10 e 20 K (com redução gradativa durante a extração) para o sistema 

com carga de 0,6𝑚 e capilar de 𝐿 e entre 10 e 7 K (com redução leve durante a extração) para 

o sistema operando com carga de 0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿. A redução do 𝑆𝐶 para uma 𝑇𝐶𝐷 

aproximadamente constante pode ser explicada através do deslocamento do fluido 

refrigerante do condensador para o evaporador. Esse fato pode ser reafirmado uma vez, de 

forma simultânea, no mesmo intervalo de tempo, o 𝑆𝐻 também é diminuído significativamente. 

Em outras palavras, nesse processo o nível do fluido refrigerante na fase líquido no interior 

do evaporador é aumentado. Já para a condição de baixa temperatura, é evidenciado que a 

carga térmica imposta através da vazão de bebida era baixa em relação à capacidade do 
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sistema, o que permitiu consegue-se diminuir a pressão no interior do evaporador e, 

posteriormente, fosse desligado pressostato. A baixa temperatura de operação, o sistema 

apresentou uma baixa 𝑇𝐶𝐷, que oscilou entre 30 e 40 °C, para o sistema com carga de 0,6𝑚 

e 𝐿 de comprimento e, entre 30 e 45 °C, para o sistema com carga de 0,6𝑚 e 0,9𝐿.  

  

 
Figura 4.12 – 𝑇𝐶𝐷 e 𝑆𝐶 em regime transiente para as condições de teste avaliadas. 

 

A Figura 4.13 apresenta a temperatura de saída da bebida para as condições de baixa 

temperatura padrão e alta temperatura do sistema operando com as cargas de 𝑚 e 0,6𝑚. Para 

a condição de temperatura padrão observa-se que os sistemas apresentam temperaturas da 

bebida similares, com valores máximos de até 4 °C. Destaca-se que, conforme apresentado 

na Tabela 4.9, a vazão de teste aplicada ao refrigerador com carga de 𝑚 é menor do que os 

equipamentos com as cargas e comprimento de capilares propostos. 
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Figura 4.13 – Temperatura de saída da bebida.  

 

Em outras palavras, o equipamento de linha apresenta uma capacidade de refrigeração 

inferior em relação ao outros. Além disso, pode ser observado que a temperatura do primeiro 

copo é maior do que a temperatura do primeiro copo dos ciclos subsequentes, devido ao 

aquecimento da bebida ao passar pela torneira de saída. Pode ser observado ainda que, para 

a condição de baixa temperatura e baixa carga de fluido refrigerante, o sistema operando com 

o capilar de 𝐿 apresenta temperaturas de saída da bebida muito elevada, apresentado 

temperaturas entre e 13 e 5 °C. Esse fato pode ser explicado pela operação seca do 
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evaporador nessa condição, conforme apresentado anteriormente. Esse fenômeno foi 

corrigido pela redução no comprimento do tubo capilar que permitiu o enchimento correto do 

evaporador para essa condição. Já para as condições de alta temperatura e temperatura 

padrão, não houve uma diferença significativa no comportamento do sistema. Por intermédio 

dessa análise é possível determinar que o melhor par carga e tubo capilar é do sistema 

operando com 0,6𝑚 e comprimento de 0,9𝐿. 

A potência instantânea do equipamento é apresentada na Figura 4.14. Da figura, pode 

ser inferido que a potência média não apresenta mudanças significativas em função da 

temperatura de operação, com um valor que oscila em torno a 1000 VA. O sistema com carga 

de 𝐿 apresenta um consumo de potência levemente superior em relação aos outros. Destaca-

se, também que, o tempo de recuperação após a última extração, na condição de temperatura 

padrão, é de 47 s para o equipamento de linha, 41 s para o equipamento com carga de 0,6𝑚 

e capilar 0,9𝐿 e de 27 s para o equipamento com carga de 0,6𝑚 e capilar de 𝐿. Esse fato 

também pode ser evidenciado pelo maior tempo de duração do ciclo de refrigeração do 

sistema no intervalo de tempo de 300 s a 600 s. De forma oposta, para a condição de alta 

temperatura, o equipamento com capilar de 0,9𝐿 teve um menor tempo de recuperação em 

relação ao sistema com capilar de 𝐿. Já para a condição de baixa temperatura, como era de 

se esperar, pela maior quantidade de fluido refrigerante no evaporador, o sistema com carga 

de 0,6𝑚 e capilar de 0,9𝐿, apresentou menor quantidade de ciclos de refrigeração e com maior 

duração, em relação ao sistema com a mesma carga e capilar de 𝐿. Inclusive, após realizas 

as extrações o sistema com capilar de comprimento 𝐿, apresentou um ciclo de refrigeração 

não esperado, uma vez que nesse instante de tempo não há passagem de bebida. Esse fato 

pode ser explicado através do baixo nível de fluido refrigerante na fase líquida no evaporador, 

o qual não atinge a altura da serpentina em que circula a bebida e a troca de calor acaba 

acontecendo por convecção natural (vapor/tubo) e não pela evaporação direta do líquido na 

serpentina, sendo esse último mecanismo mais rápido. Suspeita-se que para temperaturas 

inferiores à 10 °C, inclusive o sistema com capilar 0,9𝐿, pode apresentar temperatura se saída 

da bebida elevada. 
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Figura 4.14 – Potência aparente instantanea medida para as condições de teste avaliadas.  

 

Para determinar a energia consumida pelo equipamento durante o teste de capacidade 

de pico foi utilizada a Eq. 3.10, aplicada no perído de tempo de 300 s até o fim do teste. Com  

o intuito de  posteriormente de determinar o consumo diário do equipamento, 𝐸𝐷 (Eq. 2.2), a 

Tabela 4.10 apresenta os valores em kWh h-1 para apenas o equipamento de linha e o 

equipamento alterado com carga de 0,6𝑚 e tubo capilar com comprimento de 0,9𝐿. Conforme 

pode ser observado na Tabela 4.10, existem uma redução no consumo de energia de 
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aproximadamente 10% no consumo de energia ao comparar o equipamento de linha e o 

equipamento com carga reduzida na condição de temperatura ambiente padrão. Além da 

redução do consumo de energia o equipamento proposto apresenta uma 𝐷  de 1,63 copos 

por minuto, quando comparado com o equipamento de linha, com uma 𝐷  de 1,46 copos 

minuto-1.   

 

Tabela 4.10 – Consumo de energia dos equipamentos analisados.  

Carga/Comprimento Condição de teste 
Tempo 

(s) 

Consumo Teste 

(kWh) 

Consumo 

(kWh h-1) 

𝑚 − 𝐿 Temperatura  4111 0,794 0,695 

0,6𝑚 − 0,9𝐿 

Baixa temperatura 3680 0,299 0,292 

Temperatura padrão 3680 0,640 0,626 

Alta temperatura 4040 0,730 0,651 

 

Após realizado o teste de capacidade de pico, é realizado o teste de consumo de 

energia em stand-by  para determinar a taxa de funcionamento, 𝜏,  por intermédio da Eq. 3.12 

e  o consumo de energia diário em stand-by, 𝐸𝐷, de acordo com a Eq. 2.2.  Ambos os 

consumos foram calculados para a condição de temperatura de operação padrão e são 

apresentados na Tabela 4.11. Nesse sentido, pode ser observado que o consumo de energia 

do equpamento diário do equipamento com carga reduzida foi reduzido em aproximadamente 

10%, quando comparado ao sistema operando com a carga e o tubo capilar de linha. 

Conforme mencionado no item 2.6, esse que esse tipo de refrigeradores de bebidas possuem 

um tempo de pulldown (quase se encaixando na categoria de blast chillers) e uma 𝜏 muito 

baixo em relação aos refrigeradores de bebidas que operam com banca de gelo ou glicol. 

Esses último são, principalmente, caraterizados por um tempo de pulldown elevado, maior do 

que 1 h, e um 𝜏 alto, de aproximadamente 50 a 70%.  

 

Tabela 4.11 – 𝐸𝐷 e 𝜏, para 𝑇𝑎𝑚𝑏 = 24 °C. 

Carga/Comprimento 
𝐸𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝜏 

(%) 

𝑚 − 𝐿 0,166 0,730 

0,6𝑚 − 0,9𝐿 0,151 0,664 
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De forma similar para a metodologia em regime permanente, as emissões de CO2 

equivalentes pela utilização desse equipamento foram estimadas utilizando a metodologia 

𝑇𝐸𝑊𝐼, por intermédio da Eq. 3.13. Para o cálculo, foram recriados os mesmos quatro cenários 

analisados no item 4.1.1, Brasil, China, Noruega e EUA. Os parâmetros da equação 

relacionados à 𝐿 𝑒𝑎𝑡𝑒, 𝛼 𝑒  e 𝐸𝐶𝑂2 os quais dependem dos países analisados foram listados 

na Tabela 4.4 e na Tabela 4.5 . Para o cálculo do consumo de energia diário do equipamento 

foi realizada uma modificação na Eq. 2.3, ao considerar que o equipamento opera na sua 

capacidade de pico dentro do horário comercial de 8 h. Nesse sentido, o consumo nominal 

diário, 𝐸 𝐷, pode ser calculado através da Eq. 4.3. Na equação, 𝐸𝐶𝑃 representa o consumo 

por hora determinado no teste de capacidade de pico em kWh h-1; 𝑡𝐶𝑃 representa o tempo em 

h (8 h); 𝐸𝐷 representa o consumo de energia diário em kWh Dia-1 determinado através do teste 

de stand-by.  

 

𝐸 𝐷 = 𝐸𝐶𝑃 𝑡𝐶𝑃 + 𝐸𝐷
(24−𝑡𝐶𝑃)

24
  (4.3) 

 

A Tabela 4.12 apresenta os resultados dos testes que foram utilizados para o cálculo 

do 𝑇𝐸𝑊𝐼. Detaca-se que esses resultados foram obtidos para a condição de teste parão, ou 

seja, temperatura ambiente de 24 °C. Na tabela, pode ser observado que a redução de carga 

de ~40% é acompanhada com uma redução significativa no consumo de energia de 

aproximadamente 10%. 

 

Tabela 4.12 –Resultados dos equipamentos utilizados para o cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼. 

Carga (g) 
ℎ  

(hora Dia-1) 

𝐸𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝐸𝐶𝑃 

(kWh h-1) 

𝐸 𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝐸𝑎𝑛 𝑎  

 (kWh ano-1) 

𝑚 8 0,166 0,695 5,671 2069,8 

0,6𝑚 8 0,151 0,626 5,109 1864,7 

*Dados encontrados para condição de teste padrão, 𝑇𝑎𝑚𝑏 = 24 °C. 

 

 A Figura 4.15 apresenta de forma separada as emissões diretas e indiretas de CO2 

equivalente geradas pelo sistema de refrigeração para os cenários análisados. Já a Figura 

4.16 apresenta as emissões totais de CO2 equivalente geradas pelo equipamento. Devido à 

redução de aproximadamente 40% na carga de fluido refrigerante, foi encontrado, que para 

todos os cenários, a redução das emissões diretas teve uma redução similar. Essa redução é 

mais significativa em paises como o Brasil e a China os quais possuem baixas taxas de 

recolhimento e altas taxa de vazamento nos sistema de refrigeração. Já em relação às 
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emissões indiretas, foi encontrada uma redução aproximada de 10%, da mesma magnitude 

do que a encontrada para a redução do consumo de energia. Destaca-se que as emissões 

indiretas encontradas foram levemente maiores em relação às encontradas no item 4.1.1, 

devido a que foi simulada a operação do equipamento na sua capacidade máxima e ao fato 

de inserir o consumo de energia em stand-by. Com a inclusão desses fatores estimas-se que 

as emissões calculadas por essa metodologia sejam mais aproximadas ao valor real.  

  

 
Figura 4.15 – Gráfico comparativo das Emissões de CO2 estimadas em função da carga 

relativa de fluido refrigerante. 

 

Por outro lado, ao analisar as emissões de CO2 totais, na Figura 4.16, é possível 

observar que a alteração que a redução de carga de fluido de 𝑚 para 0,6𝑚 gerou uma redução 

total de 10%. Em outras palavras, uma redução de 228, 2376, 29 e 1054 toneladas de CO2 

equivalentes, respectivamente para o cenário Brasileiro, Chinês, Norueguês, e Norte 

Americano. Da Figura 4.15, pode ser observado que, para todos os cenários, a parcela das 

emissões indiretas possui uma ordem de grandeza maior em relação às emissões direta. Por 

consequência, o consumo de energia do equipamento possui um impacto muito maior em 

relação à redução de carga do equipamento. Apenas considerando o cenário Brasileiro e 

conforme mencionado anteriormente, esse equipamento em estudo é um produto de linha e 

vendido em grandes quantidades. 
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Figura 4.16 – Emissões totais de CO2 equivalentes em função da carga de fluido refrigerante 

e do país. 

 

A guisa de conclusão, pode ser evidenciado que uma análise em regime permanente 

permite identificar os parâmetros de operação do sistema de refrigeração mais favoraveis e 

obter uma estimativa da carga de fluido refrigerante. No entanto, é necessária também uma 

análise em regime transiente durante o desenvolvimento desse tipo refrigeradores de bebidas 

para poder garantir uma correta operação ao longo de uma ampla faixa de temperaturas de 

operação utilizando tubo capilar como dispositivo de expansão e menores emissões de CO2 

ao longo da vida útil do equipamento. 

 

4.2. Refrigerador de bebida de carga reduzida 

Nessa etapa serão apresentados os resultados relacionados à conversão do 

refrigerador de bebidas de R22 para operar com R290. No primeiro subitem serão tratados 

todos os pontos que foram necessários para viabilizar a essa conversão. Já no segundo 

subitem, será abordada uma análise comparativa desde o ponto de vista de desempenho e 

ambiental entre os dois refrigeradores de bebida, seguindo a metodologia tratada no item 

4.1.2. O princípio de operação do refrigerador de bebidas, que será convertido para operar 

com fluidos refrigerantes HC, foi apresentado no item 2.6.  
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4.2.1. Desenvolvimento de refrigerador de bebida com carga reduzida 
Para conseguir viabilizar a substituição de uma família inteira de refrigeradores de 

bebidas que atualmente operam com fluidos HFC e HCFC para operarem com HC, foi 

necessário utilizar nesse processo de conversão um equipamento com elevada carga de 

fluido refrigerante. Foi escolhido um refrigerado de bebidas comercial o qual será chamado 

ao longo do texto de EB-1.Conforme foi observado no item 4.1.2, a maior percentagem do 

fluido refrigerante é alocada no evaporador, por se tratar de um evaporador do tipo inundado, 

e no condensador, por ser dimensionado com volume excessivo para poder suportar os picos 

de pressão ao se operar com tamanha carga de fluido refrigerante. Assim, o projeto de 

equipamentos com capacidades de refrigeração maior segue a mesma premissa e, 

consequentemente, operam com cargas de fluido, evaporador e condensador maior. A 

conversão do equipamento foi iniciada substituindo o tipo de evaporador inundado por um 

evaporador de expansão seca. No entanto, não foi encontrado no mercado um evaporador 

que pudesse operar com as características de funcionamento similares às do equipamento 

base, baixo pulldown, baixo 𝜏  e elevada taxa de transferência de calor, para realizar uma 

substituição direta. Nesse sentido, foi proposto um evaporador de expansão seca.  

O evaporador de expansão seca utilizado no refrigerador de bebidas é constituído 

basicamente por quatro componentes: conjunto de serpentinas, material intermediário, poço 

de medição e isolamento térmico, sendo que cada um realiza uma função em específica.  

O conjunto de serpentinas tem como função transportar o fluido refrigerante e a bebida 

e realizar a troca de calor entre eles. O conjunto de serpentinas é composto por quatro (4) 

tubulações de aço inox, sendo duas (2) para o escoamento da bebida e duas (2) para o 

escoamento do fluido refrigerante. As quatro (4) tubulações estão dispostas de forma 

intercalada e o escoamento do fluido refrigerante e da bebida é realizado em fluxo paralelo, 

evitando assim o congelamento de alguma das serpentinas, conforme ilustrado na Figura 

4.17. Essa configuração permite que as condições de troca de calor sejam mantidas para 

cada tubulação de bebida, garantindo uma melhor distribuição de temperatura e evitando 

pontos frios que possam levar ao congelamento e bloqueio de uma das tubulaçõesErro! 
Fonte de referência não encontrada.. As serpentinas devem ser enroladas diretamente com 

o intuito de garantir o contato, o qual favorece, a transferência de calor entre as duas 

tubulações. 
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Figura 4.17 – Desenho esquemático ilustrando o escoamento das serpentinas de fluido 

refrigerante e da bebida. 

 

Após enroladas as serpentinas, são colocadas dentro de um reservatório hermético e 

isolado termicamente e, para finalizar, é colocado um material intermediário. O material 

intermediário tem duas principais funções no evaporador, a primeira, servir como interface 

térmica entre as duas tubulações facilitando a troca de calor e, a segunda, servir como 

reservatório de energia. Esse último permite fornecer ao usuário uma quantidade de bebida à 

baixa temperatura sem a necessidade de o equipamento estar ligado. A preparação do 

material intermediário é realizada misturando as quantidades necessárias de cal e grafite, em 

pó, até atingir uma mistura homogênea. Na sequência, adiciona-se a quantidade de água 

necessária de forma gradativa à mistura de grafite e cal. Finalmente, utilizando um misturador 

de argamassa, agita-se até atingir uma mistura completamente homogênea. As propriedades 

termofísicas do material intermediário utilizado no refrigerador de bebidas são apresentadas 

na Tabela 4.13. Outras especificações técnicas do material intermediário podem ser 

encontradas na literatura (FRANCO, 2022; MARCUCCI PICO; CAVALIN, 2022).  

 

Tabela 4.13 – Propriedades termofísicas do material intermediário. Fonte: (FRANCO, 2022).  

Propriedade Valor 

Calor específico, 𝐶𝑝 (kJ kg-1 K-1) 4 – 4,3 

Condutividade térmica, 𝑘 (W m-1 K-1) 1 – 2 

Massa específica, 𝜌 (g cm-3) 1,2 – 1,65 

 

 O poço de medição tem a função de alojar o sensor de temperatura do controlador 

eletrônico. É importante destacar que a ponta inferior do poço de medição tem que ser 

amassada para evitar o ingresso do material intermediário. Além disso, o poço está localizado 

entre as últimas camadas do conjunto de serpentinas. O posicionamento do poço na última 

camada tem como objetivo garantir que a parcela da bebida que entra à alta temperatura gera 

Bebida 

Bebida 
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uma resposta do sensor do controlador de temperatura mais rápida e, simultaneamente, 

garante que toda a bebida que ingressou ao evaporador seja refrigerada até o instante em 

que o equipamento atinge o set-point. Após o posicionamento do poço de medição de 

temperatura entre as duas últimas camadas de tubos. O conjunto de serpentinas é 

posicionado no fundo do reservatório. Já com o conjunto de serpentinas posicionado, são 

realizadas as dobras e cortes necessários para dispor as extremidades, respeitando o padrão 

de escoamento apresentado na Figura 4.17. Destaca-se que as vias destinadas à bebida são 

completamente separadas uma da outra, permitindo assim o resfriamento de até dois tipos de 

cerveja. Já para o fluido refrigerante, a duas vias dispostas para esse fim, são unidas de forma 

que a vazão do ciclo de refrigeração seja dividida em dois. Isto é realizado utilizando uma 

junta de cobre de derivação em Y.  Após realizada a brasagem das tubulações do ciclo de 

refrigeração, são soldadas as tubulações da bebida com as luvas roscadas de acoplamento 

das torneiras. 

O evaporador é enchido com o material intermediário e, posteriormente, é fechado 

hermeticamente para evitar a evaporação da água utilizada durante a preparação do material 

intermediário. Para finalizar, o evaporador é isolado termicamente e posicionado para 

montagem no equipamento. Mais informações sobre a construção e disposição dos 

componentes do evaporador, podem ser consultadas na literatura existente (FONSATTI; 

MARCUCCI PICO; BANDARRA FILHO, 2020; MARCUCCI PICO; CAVALIN, 2021). Por 

último, pode se destacar que esse tipo de evaporador pode ser utilizado com qualquer fluido 

refrigerante e não apenas com o fluido R290. Apenas pela substituição do evaporador é 

possível atingir uma drástica redução de carga de fluido em até 70% da carga do sistema 

operando com o evaporador inundado. Esse fato também auxilia na redução de carga quando 

fluidos com maior GWP devam ser utilizados, mantendo baixas as emissões direta de CO2 

equivalente. 

Uma vez substituído o evaporador de expansão inundada, por um de expansão seca, 

procedeu-se a substituir o condensador de fluxo cruzado e tubo-aleta por um  condensador 

de microcanal, conforme altamente recomendado na literatura (FUENTES; ELBEL; HRNJAK, 

2014; IIR, 2014; POGGI et al., 2008). O compressor do sistema foi substituído por um de 

menor capacidade de refrigeração em relação ao utilizado no EB-1, uma vez que o 

comprimento da serpentina e a massa de material intermediário representam um reservatório 

de energia maior, em relação ao BS-1. Por efeitos de custo-benefício, foi mantido o tubo 

capilar como dispositivo de expansão (VISEK; ELBEL; HRNJAK, 2016). O tubo capilar foi 

dimensionado inicialmente utilizando a correlação de YANG e WANG (2008) e posteriormente 

otimizado variando a carga de fluido refrigerante pela metodologia proposta por BOENG 
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(2012). O tubo capilar foi diminuído para ser compatível com o novo fluido refrigerante e a 

carga do sistema foi mantida ao valor máximo permitido pelas normas. 

 

4.2.2. Desempenho do PCR 
Com o   intuito de conhecer a fundo o funcionamento desse novo tipo de sistema, foi 

replicada a metodologia em regime transiente, apresentada no item 4.1.2, aos refrigeradores 

de bebidas PCR e EB-1. 

 

Tabela 4.14 – Condições utilizadas para caracterização dos refrigeradores de bebida.  

Parâmetro EB-1 PCR 

𝑇𝑎𝑚𝑏 (°C) 24 24 

𝑇𝑏 (°C) 24 24 

𝑡𝑎  (s) 12 12 

𝑡𝑒 (s) 3 3 

𝑛𝑏 (-) 10 10 

𝑛  (-)  10 10 

𝑡  (s) 300 300 

𝑡𝑝  (s) 300 900 

` 

A Tabela 4.14 apresenta as condições de teste utilizadas para caracterização. 

Conforme apresentado no item 4.2.1, o refrigerador de bebidas de expansão inundada possui 

um tempo de pulldown extremadamente baixo. Esse baixo pulldown se dá devido às elevadas 

taxas de transferência de calor e ao processo de liquefação do fluido refrigerante à baixa 

temperatura, o qual é controlado por pressão. Já o PCR , o princípio de funcionamento se dá 

pela refrigeração simultânea do MI e da bebida que permanece no interior das serpentinas, 

aproximadamente  750 ml, o que acaba gerando com que o equipamento deva operar com 

um tempo inicial maior. Uma vez que durante esse processo não há esocamento da bebida, 

a resistência térmica encontrada desde a tublação de fluido refrigerante que refrigera 

simultanemente o MI e a bebida é maior quando comparado com um evaporador do tipo 

inundado. Por esse motivo foi necessário alterar apenas o 𝑡𝑝 , de 300 s para 900 s, para os 

testes de capacidade de pico realizados no PCR, conforme apresentado na Tabela 4.14. 

Sendo que o 𝑡𝑝  mínimo necessário para o equipamento desligar nas condição de alta 

temperatura, 32 °C, é de 1200 s. A Figura 4.18 apresenta a evolução temporal da 𝑇𝐸𝑉 para os 

equipamentos EB-1 e PCR. Conforme pode-se observar, o EB-1 apresenta uma curva similar 

à do sistema apresentado no item 4.2.1, uma redução gradativa da 𝑇𝐸𝑉 até atingir a pressão 
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de desarme do sistema, representando o processo de enchimento do evaporador. Já para o 

PCR, após a partida do compressor, a 𝑇𝐸𝑉 apresenta uma redução drástica atingindo uma 

temperatura mínima de ~9 °C, a qual é acompanhada de um 𝑆𝐻 de pico de até 23 K.  

 

 
Figura 4.18 – Temperatura de evaporação em função do tempo. 

 

Durante esse processo, a carga térmica do sistema é muito alta e isto faz com que o 

evaporador opere práticamente seco e, gradativamente, uma grande parte do fluido 

refrigerante seja deslocado ao condensador.  Esse processo de partida do equipamento é 

caracterizado por uma elevada vazão mássica no compressor e uma baixa vazão mássica no 

tubo capilar, ocasionada pela alta 𝑇𝐸𝑉 e pela baixa 𝑇𝐶𝐷 (ver Figura 4.19), conforme pode ser 

observado na . Esse fato pode ser constatado ao observar o 𝑆𝐶 de pico, encontrado no 

período de tempo de 0 – 40 s apresentado na Figura 4.19 (BJÖRK; PALM, 2006b). Após 

ultrapassados os 40 s, percebe-se que a 𝑇𝐸𝑉 tende a estabilizar ~-5 °C, enquanto o 𝑆𝐻 e o 𝑆𝐶 

começam a diminuir gradativamente. Durante esse processo de estabilização o fluido 

refrigerante é deslocado do condensador para o evaporador, até atingir um 𝑆𝐻 e um 𝑆𝐶 

aproximados de 7 e 5 K, respectivamente. Destaca-se que todas as variáveis termodinâmicas 

medidas no PCR apresentam uma mudanças mais lenta, similares às encontradas em um 

refrigerador doméstico, quando comparado com o EB-1. A variação máxima encontrada após 
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o período após o pico na 𝑇𝐸𝑉 e 𝑇𝐶𝐷 de foi de 15 °C e < 5 °C para o EB-1 e o PCR, 

respectivamente. Consequentemente, o EB-1 sofreu variações sbustancialmente maiores em 

relação ao PCR nos parâmetros 𝑆𝐻 e 𝑆𝐶, atingindo variações de até 20 K. Essas variações 

são consequência da maior carga de fluido no sistema, entre ambos os equipamentos EB-1 

e PCR.  

 

 
Figura 4.19 - 𝑇𝐶𝐷 e 𝑆𝐶 em função do tempo para a condição de 24 °C. 

 

A Figura 4.20 apresenta a potência aparente medida em VA de ambos os sistemas 

operando durante o período de pulldown. Nesse gráfico, é possível observar que o EB-1 (R22) 

apresenta uma redução drástica na potência instantanea do equipmento, principalmente após 

o instante de tempo (~32 s) em que acontece o pico de 𝑇𝐶𝐷, 𝑆𝐶 e 𝑆𝐻. Nesse sentido, pode ser 

concluido que conforme é realizado o enchimento do evaporador a potência é diminuida até 

o instante em que o equipamento desliga. Essa grande variação da potência consumida pelo 

sistema se deve à elevada carga de fluido refrigerante e grande variação que apresentam as 

propriedades termodinâmicas, conforme mencionado no parágrafo anterior. Já em relação ao 

PCR, percebe-se que a potência instananea é aproximadamente inmutável no tempo e possui 

um valor menor quando comparado com o sistema EB-1, com um valor médio de ~700 VA.  
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Figura 4.20 – Potência aparente de ambos os refrigeraçdores em função do tempo. 

 

A Figura 4.21 (a) apresenta o tempo de pulldown de ambos os equipamentos, EB-1 e 

PCR, para o set-point de 0 °C. Do gráfico, pode ser inferido que o PCR possui um tempo incial 

maior em relação ao EB-1, com uma diferença apróximada de 5 min (aumento de ~140%). 

Nesse sentido, ao analisar a Figura 4.20 e Figura 4.21 (a), pode-se concluir também, que 

durante esse período, o consumo de PCR é mais elevado quando comparado com o EB-1. 

Uma outra característica do PCR, é o fato de poder mudar a temperatura de sáida da bebida 

facilmente, podendo ser controlada entre 8 e -2,5 °C. Sendo essa uma característica que não 

possui o EB-1, e que apenas pessoas qualificadas podem controlar, caso contrário pode 

ocorrer o congelamento da serpentina. A Figura 4.21 (b) apresenta a relação entre o tempo 

pulldown e a temperatura configurada no controlador do PCR. Do gráfico, pode ser inferido 

que existe uma relação linear na faixa de temperatura de -2 até 2 °C, sendo esta uma faixa 

utilizada convencionalmente para refrigeração de cerveja. Consequentemente, pode-se inferir 

que existe também uma relação significativa entre o consumo de energia e o set-point 

programado para a temperatura e saída da bebida.  
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Figura 4.21 – (a) Gráfico de barras comparativo entre o pulldown dos dois equipamento; (b) 

Relação entre o pulldown e o set-point do PCR. 

 

 

 
Figura 4.22 – 𝑇𝐸𝑉 e 𝑆𝐻 durante o processo de extração de bebida. 
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Após o período de pulldown, é iniciada a extração de bebida. Nesse sentido, a Figura 

4.22 apresenta a evolução da 𝑇𝐸𝑉 e do 𝑆𝐻 em função do tempo. Para o equipamento EB-1, é 

possível de ser observado que, no instante de tempo 0 s, a 𝑇𝐸𝑉 começa a aumentar 

significativamente, até a partída do compressor, ~10 s, na qual é atingido o diferencial de 

pressão máximo do pressostato. Após o compressor parte, a 𝑇𝐸𝑉 decai rápidamente até ~-2,0 

°C e novamente começa subir devido à entrada da bebida novamente. Esse processo é 

repetido cada vez que a válvula solenoide é accionada e a 𝑇𝐸𝑉 acaba oscilando entre -2 e -1 

°C. Após o fechamento da válvula solenoide na utlima extração, a 𝑇𝐸𝑉 decai rápidamente e 

até ~-3,5 °C e o sistema é desligado. Já para o PCR, o sistema é accionado pelo controlador 

de temperatura pouco tempo depois, em relação ao sistema EB-1. Um vez que o compressor 

parte, a 𝑇𝐸𝑉 começa a diminuir gradativamente durante a extração de bebida até atingir o valor 

de ~-4,0 °C.Um ponto importante a ser destacado é que, a extração de bebida não afeta 

diretamente a a 𝑇𝐸𝑉 qunado comparado com o sistema EB-1, em outras palavras, não é 

possível observar uma oscilaçde alta frequência nessa variável no tempo. Em relação ao 𝑆𝐻 

do EB-1, é possível identificar que cai conforme até um valor próximo à 4 K, em contrapartida 

estabilizou com um valor de ~7 K. 

 

 
Figura 4.23 – 𝑇𝐶𝐷 e 𝑆𝐶 durante o príodo de extração de bebida. 
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Na Figura 4.23, podem ser observados a 𝑇𝐷𝐶  e o 𝑆𝐶 de ambos os equipamentos. Para o PCR, 

a 𝑇𝐶 aumenta gradativamente até atingir uma temperatura de estabilização apróximada de 35 

°C, enquanto que o EB-1, estabiliza para uma temperatura de 35 °C. Já em relação ao 𝑆𝐶, 

percebe-se que, para o EB-1, esse parâmetros diminui até um valorm ínimo de ~4,5 K e 

posteriormente aumenta e estabiliza em ~ 5 K. Por outro lado, o PCR, possui apenas uma 

redução gradatvida do 𝑆𝐶 de ~8 K até 5 K, ponto no qual estabiliza até o final do ciclo. Para 

ambos os equipamentos, pode-se concluir que a variação dos parâmetros termodinâmicos é 

menos drástica nessa região, quando comparado com a partida inicial, o pulldown.  

 A temperatura de saída das bebidas extraídas durante os testes foi medida para  

ambos os equipamentos e reportada na Figura 4.24 e Figura 4.25. A Figura 4.24 apresenta 

de forma ilustrativa a temperatura de todas as extrações de bebida de um teste realizadas 

para o EB-1 e o PCR. Para ambos os equipamentoes é possível observar que  a temperatura 

do primeiro copo de cada ciclo é levemente superior em relação às outras, valores próximos 

à 3 °C. Além disso, também pode ser observado que a temperatura das bebidas extraidas no 

PCR é levemente inferior quando comparado a temperatura das bebidas extraídas no EB-1. 

Para realizar uma análise justa de ambos equipamentos, foram realizadas 5 réplicas do 

mesmo teste e a temperatura média da primeira bebida e de todas as bebidas extraídas foram 

reportadas na Figura 4.25 (a) e (b), respectivamente. Da Figura 4.25 (a) pode ser concluido 

que a temperatura da primeira extração é a mesma, uma vez que recae dentro da região de 

incerteza, em que ambos os equipamento apresentaram uma temperatura aproximadamente 

igual 0 °C. Por outro lado, a temperatura média da bebida do PCR apresentou um valor (0 °C) 

significativamente inferior quando comparado com a temperatura média das extrações 

realizadas no EB-1 (2 °C).  

  

 
Figura 4.24 – Temperatura de saída bebida de um dos testes realizados para ambos  . 
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Figura 4.25 – Temperatura de sáida (a) do primeiro copo de (b) média dos copos. 

 

Uma vez que o PCR possui a característica de variar a temperatura de saída da bebida a 

travéz do controlador, a  Figura 4.26 (a) e (b) apresentam respectviamente a relação entre o 

set-point e a temperatura de saída do primeiro copo e a média das extrações, 

respectivamente. Do gráfico observa-se que, dentro da faixa analisada, pode-se ser concluido 

que existe uma relação direta entre o valor configurado e o obtido durante as extrações. 

 

 
Figura 4.26 – (a) Temperatura do primeiro copo e (b) Temperatura média de saída da 

bebida em função do set-point. 
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A Figura 4.27 apresenta a potência aparente medida em VA durante as extrações de 

bebidados dos dois equipamentos analisados. Para ambos os equipamentos é possível 

observar que operam com uma potência aprente aproximadamente constante ao longo de 

todo o ciclo, com valores médios de ~1100 e 720 VA, respectivamente para o EB-1 e o PCR. 

Em contrapartida, o tempo de operação do PCR é maior em relação ao do EB-1, em ~36%. 

O aumento no tempo de funcionamento do PCR incrementa o 𝜏, conforme pode ser observado 

na  Figura 4.28 (a) e, consequentemente, o consumo do equpamento, ver Figura 4.28 (b). Isto 

leva que para o sistema operando com set-point de 0 °C o consumo de energia do PCR seja 

mais elevado em relação ao do EB-1.  

 

 
Figura 4.27 – Potência aparente instantanea medida durante a extração de bebidas. 

 

 
Figura 4.28 – Gráfico comparativo entre os dois equipamento da (a) Taxa de funcionamento 

e (b) do consumo de energia. 
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O consumo de energia e o 𝜏 durante o teste de capaciade de pico variando o set-point do 

PCR é apresentado na Figura 4.29 (a) e (b), respectivamente. Dos gráficos pode ser 

observado que existe uma reduçao de até 33% no consumo de energia ao incrementar o set-

point de -2 para 2 °C, de forma similar, 𝜏 apresentou uma redução de ~80% para 55%. Assim, 

ao contrastar a temperatura média de saída da bebida do EB-1, ~2 °C (ver Figura 4.25 (b)), e 

a relação próxima entre set-point e a temperatura média de saída da bebida para o PCR, ver 

Figura 4.26 (b), é possível concluir que, para obter um rendimento similar entre os dois 

equipamentos, o PCR deve operar com um set-point de 2,0 °C, com o qual oferecerá um 

consumo de energia similar, com diferença máxima de1%, e uma temperatura média de sáida 

da bebida aproximadamente igual. Dentro da faixa de variação da temperatura do set-point, -

2 a 2 °C, não foi apresentado congelamento da serpentina em testes realizados com cerveja 

comercial de com baixo teór de álcool (2,5 %v/v).  

 

 
Figura 4.29 – (a) Consumo de energia e (b) 𝜏 em função do set-point do PCR.  
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readução da potência instanea consumida pelo equipamento que permitiu que o 𝐸𝐷 

permanece-se inferior à do EB-1.  

 

Tabela 4.15 – 𝐸𝐷 e 𝜏, para os equipamentos analisados na condição de 𝑇𝑎𝑚𝑏 = 24 °C. 

Equipamento 
𝐸𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝜏 

(%) 

EB-1 0,680 2,00 

PCR 0,490 2,82 

 

As emissões de CO2 equivalentes foram calculadas utilizando a mesma metodologia 

apresentada no item 4.1.2. A Tabela 4.16 apresenta os resultados dos testes que foram 

utilizados para o cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼. Detaca-se que esses resultados foram obtidos para a 

condição de teste padrão, ou seja, temperatura ambiente de 24 °C. Na tabela, pode ser 

observado que a redução de carga de ~40% é acompanhada com uma redução significativa 

no consumo de energia de aproximadamente 10%. Conforme pode ser observado na Tabela 

4.16, foi considerado um cenário de operação do equipamento no regime de capacidade de 

pico de 8 h por dia. Com esses parâmetros, foi determinado o consumo de energia atravéz da 

Eq. 4.3. Os parâmetros relacionados à emissão de CO2 pela geração de energia e às práticas 

de refrigeração dos cenários analisados, Brasil, China, EUA e Noruega foram listados na 

Tabela 4.4 e Tabela 4.5, respectivamente. 

 

Tabela 4.16 –Resultados dos equipamentos utilizados para o cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼. 

Equipamento 
ℎ  

(hora Dia-1) 

𝐸𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝐸𝐶𝑃 

(kWh h-1) 

𝐸 𝐷 

(kWh Dia-1) 

𝐸𝑎𝑛 𝑎  

 (kWh ano-1) 

EB-1 8 0,68 0,668 5,797 2116,0 

PCR 8 0,49 0,662 5,622 2052,3 

*Dados calculados para a condição de teste padrão, 𝑇𝑎𝑚𝑏 = 24 °C. 

 

A Figura 4.30 apresenta de forma separada as emissoes diretas e indiretas de CO2 

equivalente ao longo da vida útil do equipamento para os quatro cenários analisados. 

Destaca-se que as emissões diretas foram reduzidas significativamente em aproximadamente 

99% para todos os cenários. Esse fato se deve, principalmente à junção da substituição do 

R22 (GWP100 = 1200) pelo R290 (GWP100 ~3) fluido de trabalho do sistema e à elevada 

redução de carga atingida durante a conversão do equipamento. Já em relação às emissões 

indiretas, a redução das emissões encontradas durante o processo de conversão foi menor 
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para todos os quando comparada com as emissões direta, com um valor médio de 3% em 

relação ao EB-1. Destaca-se ainda, que as emissões totais foram reduzidas em mais ou 

menos uma percentagem similar à redução das emissões indirteas, uma vez que são elas as 

que possuem a maior ordem de grandeza no cálculo do 𝑇𝐸𝑊𝐼. A Tabela 4.17 apresenta as 

emissões totais de CO2 em toneladas encontradas para cada um dos cenários analisados de 

ambos os equipamentos e a diferenta entre as duas emissões.  

 

 
Figura 4.30 – Gráfico comparativo das Emissões de CO2 estimadas entre o EB-1 e o PCR. 

 

Tabela 4.17 – Emissões totais calculadas para ambos os equipamentos.  

Pais Emissões totais EB-1 

(TonCO2) 

Emissões totais PCR 

(TonCO2) 

Diferença 

(TonCO2) 

Brasil 2334,6 2247,2 87,36 

China 24489,4 23734,5 754,9 

Noruega 298,4 287,3 11,1 

EUA 10878,5 10548,7 329,9 
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5. CAPÍTULO V 

 

 

 

CONCLUSÕES E DESDOBRAMENTOS FUTUROS 
 
 
 
 

5.1. Conclusões 

O presente trabalho focou-se na redução das emissões diretas e indiretas geradas por 

refrigeradores de bebidas comerciais existentes, através da diminuição da quantidade de 

fluido refrigerantes sintéticos, HCFC e HFC, contido no sistema e no desenvolvimento de 

novas tecnologias de refrigeração que permitissem a operação desse tipo de equipamentos 

com baixas cargas de fluido refrigerante.  

Foi realizado um levantamento bibliográfico sobre a aplicação de fluidos refrigerantes 

alternativos e naturais, retrofit em sistemas de refrigeração comercial, métodos de 

determinação e redução de carga de fluido refrigerante. Do levantamento foi possível construir 

as bases teóricas e práticas que serviram para o desenvolvimento do presente trabalho.  

Um aparato experimental completamente instrumentado e automatizado foi construído 

para simular extração de bebidas a as condições externas de operação, temperatura e 

umidade. Com aparelho experimental desenvolvido foi possível aplicar e adaptar as 

metodologias em regime permanente e transiente para avaliar experimentalmente o 

desempenho dos refrigeradores de bebidas.  

A metodologia em regime permanente aliada com uma otimização de carga 

simplificada permite determinar reduções de carga de fluido refrigerante de 1620 g para 1360 

g. Essa redução de carga permitiu maximizar o coeficiente de desempenho do equipamento 

em até 3,9%, principalmente a causa da intensificação da capacidade de refrigeração do 

sistema. Por outro lado, essa metodologia se torna importante para determinar os principais 

parâmetros de operação e a carga mínima de fluido refrigerante necessária para realizar o 

arrasto do óleo ao compressor. Fator de alta importância para poder garantir a vida útil do 

equipamento. Por intermédio dessa metodologia, foram realizadas reduções de carga de 

fluido refrigerante em equipamentos de linha de duas empresas nacionais, dos quais foi 

possível atingir uma redução de carga de fluido refrigerante entre 20 e 45%.  
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A metodologia em regime transiente, por outro lado, permite validar a evolução das 

variáveis do sistema no tempo conforme um regime de aplicação mais real.  Além disso, 

permite a correta aplicações dos componentes do sistema de refrigeração, respeitando as 

restrições técnicas. Nesse regime de teste também é verificada a temperatura das bebidas e 

potenciais congelamentos. Maiores reduções de carga, de até ~40%, de foram possíveis 

utilizando essa metodologia acoplada à otimização da carga e tubo capilar.  Essa metodologia 

permitiu reduzir as emissões de carbono total em aproximadamente 10%. 

Das duas metodologias abordadas, é possível identificar que é necessário que as duas 

sejam aplicadas durante o desenvolvimento de um novo refrigerador. De forma inicial deve 

ser utilizada a metodologia em regime permanente para determinar a carga mínima de 

operação do sistema. Essa carga é definida como a menor carga de fluido refrigerante em 

que é visualizada a passagem de óleo no retorno do compressor. Após, determinada a carga 

mínima de operação, a carga de fluido refrigerante é incrementada em intervalos entre 100 e 

200 g para determinar a carga ótima de operação. Posteriormente, é aplicada a metodologia 

em regime transiente para validar a distribuição de fluido refrigerante dentro do sistema para 

as condições de baixa, alta e temperatura padrão. Durante esse procedimento, devem ser 

atingidos os parâmetros desejados de operação do sistema (ex. 𝑇𝐸𝑉, 𝑆𝐻, 𝑆𝐶 etc.). Destaca-se 

que o superaquecimento máximo para garantir o retorno de óleo ao compressor deve estar 

entre 4 e 7 K.  

Foi desenvolvido um protótipo de um refrigerador de bebidas de carga reduzida. Para 

atingir a redução de carga necessária foram utilizados de trocadores de calor de microcanal 

e foi desenvolvido um evaporador de expansão seca. Por intermédio do protótipo foi possível 

reduzir a carga de fluido refrigerante de 4500 g de R22 para 150 g de R290. Essa redução 

viabilizou a aplicação do propano (R290) ao estar dentro dos limites permitidos pelas normas 

de segurança. A carga com que o protótipo opera é o limite superior permitido pelas normas 

internacionais para que sistema não possua limitações de espaço ou requeira componentes 

com certificados de segurança intrínseca, sem impactar, significativamente, nos custos de 

produção do equipamento ao passar do R22 para o R290. O protótipo de carga reduzida 

apresenta-se com uma solução de longo prazo que permitirá reduzir em até 99% as emissões 

diretas de CO2 e em, aproximadamente, 3% as emissões totais geradas por esse 

equipamento em todos os cenários analisados.  

 

5.2.  Desdobramentos e trabalhos futuros 

O estudo da durabilidade do material intermediário utilizados no protótipo de carga 

reduzida, otimização de concentrações, variação de constituintes e novas aplicações 

proporcionam um vasto campo de estudo para trabalhos futuros. Outro ramo de estudo 
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potencial seria o desenvolvimento de novos sistemas para obter maiores capacidades de 

refrigeração específicas e permitir a aplicação de fluido refrigerante em sistemas comerciais 

de maior porte.  

Por outro lado, conforme evidenciado ao longo do texto, as emissões totais de CO2 

estimadas são altamente sensíveis ao consumo de energia e, consequentemente, o estudo 

de metodologias para redução do consumo de energia torna-se um alvo muito atrativo para 

trabalhos futuros. Assim podem ser destacados, substituição dos pressostatos analógicos em 

sistemas atuais por sistemas eletrônicos de baixo custo e com lógicas desenvolvidas para 

obter um menor consumo de energia. Principalmente, para o protótipo de carga reduzida, 

abre-se um grande campo com maior potencial de pesquisa em relação ao consumo de 

energia, compressores de velocidade variável, ventiladores de velocidade variável, 

controladores de temperatura eletrônicos com melhores lógicas etc. Atualmente, como 

desdobramento dessa pesquisa, no laboratório, já está sendo desenvolvido um trabalho 

relacionado à novas lógicas de controle de temperatura para o sistema original baseadas no 

padrão do consumo do usuário.  
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