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Resumo 

 

Apesar da refrigeração promover grandes benefícios sociais e econômicos, os impactos 

ambientais em larga escala têm despertado o interesse de pesquisadores em substituir os fluidos 

refrigerantes HCFC’s e CFC’s por fluidos refrigerantes naturais devido ao menor impacto 

ambiental e uma necessidade de atender a emenda de Kigali. Dentro dos refrigerantes 

alternativos aos convencionais se encontra o CO2, como fluido refrigerante tem atraído a 

atenção devido às suas propriedades termo físicas, um dos ciclos mais utilizados é o ciclo de 

compressão a vapor transcrítico com CO2. Diferentes estudos investigaram o uso de novos 

equipamentos promissores para aumentar o COP em um ciclo convencional transcrítico de CO2. 

Assim, novas tecnologias de aprimoramento têm surgido, entre elas destaca-se o ejetor, o qual 

é um equipamento que recupera parte do trabalho do compressor para diminuir a relação de 

compressão, resultando no aumento do desempenho do sistema. Desta forma, o objetivo do 

presente trabalho é simular computacionalmente o ciclo transcrítico convencional de CO2 com 

um ejetor e comparar os resultados obtidos com um ciclo convencional sem ejetor. Para a 

simulação são utilizados modelos e considerações obtidas de diferentes trabalhos encontrados 

na literatura. Os diferentes componentes do sistema são analisados termodinamicamente através 

de balanços de energia, massa e quantidade de movimento linear. Os resultados obtidos 

computacionalmente apresentam concordância satisfatória com os resultados experimentais, 

para o ejetor foram comparados dois modelos concluindo que o modelo de mistura a pressão 

constante apresentou a maior concordância com os dados experimentais, o modelo do 

compressor usou uma parede fictícia para considerar os ganhos e perdas da transferência de 

calor ao longo do processo de compressão, o modelo dos trocadores de calor utilizou pequenos 

volumes de controle os quais são considerados trocadores de calor independentes, a válvula de 

expansão foi modelada considerando os fatores de expansão para fluidos bifásicos. 

Numericamente, observou-se ganhos de entre 22 % e 25 % no COP quando implementado o 

ejetor. 

___________________________________________________________________________ 
Palavras-chave: Refrigeração, computacional, ejetor, R744, transcrítico.  
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Hernández, R. S. Computational study of a CO2 transcritical refrigeration cycle 

with and without ejector. 2025. 131 f. Master's dissertation, Federal University of Uberlândia, 

Uberlândia, Minas Gerais, Brasil. 
 

 

Abstract 

 

 

Despite the large social and economic benefits of refrigeration, large-scale environmental 

impacts have prompted researchers to replace HCFC and CFC refrigerants with natural 

refrigerants due to their lower environmental impact and the need to comply with the Kigali 

Amendment. Among the alternatives to conventional refrigerants, CO2 stands out. As a 

refrigerant, it has attracted attention due to its thermophysical properties, with one of the most 

used cycles being the transcritical vapor compression cycle with CO2. Different studies have 

investigated the use of promising new equipment to increase the COP in a conventional 

transcritical CO2 cycle. Thus, new enhancement technologies have emerged, among which the 

ejector stands out. It is equipment that recovers part of the compressor's work to decrease the 

compression ratio, resulting in improved system performance. Therefore, the aim of this work 

is to computationally simulate the conventional transcritical CO2 cycle with an ejector and 

compare the results obtained with a conventional cycle without an ejector. For the simulation, 

models and considerations obtained from different studies in the literature are used. The 

different components of the system are thermodynamically analyzed through energy, mass, and 

momentum balances. The computationally obtained results show satisfactory agreement with 

the experimental results. For the ejector, two models were compared, concluding that the 

constant pressure mixing model showed the highest agreement with the experimental data. The 

compressor model used a fictitious wall to account for the gains and losses in heat transfer 

during the compression process. The heat exchanger model used small control volumes, which 

are considered independent heat exchangers. The expansion valve was modeled considering the 

expansion factors for two-phase fluids. Numerically, gains between 22 % and 25 % in COP 

were observed when implementing the ejector. 
 

___________________________________________________________________________ 
Keywords: Refrigeration, computational, ejector, R744, transcritical.  
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CAPÍTULO I 
 

 

 

1 INTRODUÇÃO  

 

 

 
1.1 Motivação  

 

Segundo o Dupont (2019), estima-se que o número total de sistemas de refrigeração, ar-

condicionado e bombas de calor em operação no mundo seja de aproximadamente 5 bilhões. 

Além disso, mais de 15 milhões de pessoas trabalham no setor de refrigeração e cerca de 20% 

da energia elétrica total consumida no mundo é atribuída ao setor de refrigeração 

desempenhando um papel significativo na economia global, em setores como alimentício, saúde 

e industrial etc., (Paurine et al. 2021). Portanto os sistemas de refrigeração são essenciais para 

sociedade. No futuro é esperado que a demanda por esses sistemas continue a crescer, 

impulsionados pelo surgimento de novas tecnologias, aumento populacional e as 

transformações climáticas em andamento. Deste modo destaca-se a importância da refrigeração 

nesses setores, tendo influência direta no desenvolvimento econômico e na qualidade de vida 

das pessoas (Mclinden et al. 2020). 

Apesar dos benefícios sociais e econômicos promovidos pela refrigeração, os impactos 

ambientais em larga escala representam aproximadamente 7,8% do total de emissões globais 

de gases de efeito estufa. Dentro dessa porcentagem, deve-se distinguir entre emissões diretas 

e indiretas. As emissões diretas são produzidas pelos refrigerantes, liberados diretamente na 

atmosfera devido aos vazamentos na instalação, operação e manutenção dos equipamentos. As 

emissões indiretas, por sua vez, resultam da energia elétrica necessária para o funcionamento 

dos sistemas de refrigeração. Do total de emissões globais de gases de efeito estufa, 63% 

provêm das emissões indiretas, e os 37% restantes correspondem às emissões diretas dos 

refrigerantes como CFCs, HCFCs e HFCs (IIF-IIR et al., 2017). Por esse motivo, para reduzir 

as emissões diretas provenientes dos fluidos refrigerantes, é necessário adotar políticas que 
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diminuam o impacto na camada de ozônio e os gases de efeito estufa. O Protocolo de Montreal, 

ratificado pelo Brasil em 2019 com a Emenda de Kigali, tem como objetivo reduzir e eliminar 

gradualmente o consumo dos fluidos refrigerantes HFCs até 2045. Isso, além dos benefícios 

climáticos, permitirá que as indústrias brasileiras acessem recursos internacionais para atualizar 

suas linhas de produção (Brasil, 2019). 

A busca por fluidos refrigerantes com baixo potencial de aquecimento Global (GWP) e 

potencial nulo de destruição da camada de ozônio (ODP), levaram ao desenvolvimento de 

pesquisas com fluidos refrigerante naturais, Paula et al. (2020) e Diniz et al. (2023), 

demostraram que os fluidos naturais como o CO2, propano e Amônia são alternativas viáveis à 

substituição dos refrigerantes clássicos. O dióxido de carbono (CO2), tem atraído a atenção 

devido às suas propriedades termofísicas, como boa estabilidade em altas temperaturas, baixa 

toxicidade, anti-inflamável, ODP de zero e GWP de um. Além disso, o CO2 possui algumas 

caraterísticas importantes a serem consideradas, como foi discutido por Ehsan et al., (2023), 

entre elas o ponto crítico (temperatura e pressão crítica), que corresponde a 31°C e 73,8 bar. 

Quando comparado a outros fluidos refrigerantes, sua temperatura crítica é relativamente baixa; 

por isso, em climas quentes como no Brasil, os sistemas de refrigeração com CO2 operam acima 

de 31°C, entrando na região transcrítica (T-CO2). 

A utilização do CO2 como refrigerante foi patenteado pela primeira vez em 1850, 

posteriormente, nas décadas de 1930 e 1940 com a introdução dos fluidos refrigerantes CFCs 

sua utilização foi substituída. Depois disso os números de trabalhos publicados foram 

relativamente baixos, pois não era viável devido ao custo de fabricação dos equipamentos como 

compressores, trocadores de calor, tubulações, dispositivos de expansão e entre outros, por 

operarem em altas pressões. No entanto nos últimos anos o número de pesquisas focadas na 

utilização de CO2 transcrítico nos sistemas de refrigeração tem mostrado um aumento gradual 

em seu número como consta na Fig. 1.1, por causa das políticas globais e tendências na 

utilização de fluidos refrigerantes naturais sustentáveis.   
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Figure 1.1- Crescente aumento de publicações de T-CO2 em refrigeração no Science Direct. 

 

O CO2 possui propriedades que atendem às políticas sustentáveis, promovendo uma 

diminuição das emissões diretas. No caso das emissões indiretas, que representam uma maior 

porcentagem na contribuição total de emissões, é necessário realizar pesquisas sobre novas 

tecnologias que possam ser implementadas nos sistemas de refrigeração para aprimorar o 

desempenho energético (COP). Existem diferentes equipamentos que podem ser 

implementados nos sistemas de refrigeração, conforme a revisão bibliográfica levantada por 

Yu et al. (2019) foi destacando o ejetor, um equipamento que diminui a relação na taxa de 

compressão. Esta é a principal causa de perda de rendimento nos ciclos com CO2, pois no Brasil 

este refrigerante opera em altas pressões e temperaturas. No entanto, as desvantagens incluem 

seu alto custo e as complexas condições de fluxo interno. Como proposta, sugerem a realização 

de estudos com métodos avançados de modelagem para compreender o funcionamento do ejetor 

e determinar suas condições ótimas de operação. 

A simulação emerge como uma ferramenta essencial na avaliação do desempenho do 

sistema T-CO2. Possibilita a modelagem e a variação de diversas condições operacionais, as 

quais poderiam ser inviáveis em experimentos práticos devido às complexidades associadas à 

montagem de uma bancada experimental. Isso se deve não apenas à dificuldade em encontrar 

os equipamentos necessários no mercado brasileiro, mas também aos custos envolvidos na 

aquisição desses dispositivos.  

Assim, nesta dissertação se propõe avaliar computacionalmente o desempenho do ciclo 

transcrítico convencional de CO2 mediante um modelo matemático de sistema dinâmico 

Palavras-chave: transcritical + CO2 
+ Refrigeration. 
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considerando balanços de massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de 

transferência de calor, para contribuir com um melhor entendimento dos sistemas de 

refrigeração transcríticos de CO2 operando com e sem ejetor. 

 

1.2 Objetivos 
 

O objetivo principal deste trabalho é avaliar o desempenho do ciclo transcrítico 

convencional de CO2, por meio da modelagem matemática e simulação numérica, quando 

operando como um sistema transcrítico convencional (T-CO2) e como um sistema com ejetor 

(T-CO2-EJE). Serão desenvolvidos modelos dos seus principais componentes, compressor, 

trocadores de calor (resfriador de gases e evaporador) e o ejetor, considerando balanços de 

massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de transferência de calor, para contribuir 

com um melhor entendimento da operação destes sistemas de refrigeração transcríticos de CO2. 

Assim, como objetivos específicos, têm-se: 

 

a) Realizar a revisão bibliográfica sobre o uso do ejetor em sistemas transcríticos 

de compressão a vapor com CO2 operando com e sem ejetor sendo identificada as 

principais metodologias aplicadas na literatura; 

b) Simular o sistema T-CO2-EJE modificando diferentes condições de operação; 

c) Análise dos resultados. 

 

1.3 Organização do texto 
 

No capítulo 1 foi realizada uma breve introdução sobre os sistemas de refrigeração 

transcríticos de CO2 além da simulação computacional como ferramenta para comparar com 

bancadas experimentais, expondo a necessidade de estudar este tipo de ciclo alternativo para 

cumprir com o protocolo de Montreal o qual foi ratificado no Brasil. 

O capítulo 2 expõe o levantamento bibliográfico, iniciando com um breve contexto 

sobre a diferencia desde um ponto de vista ambiental entre os fluidos refrigerantes naturais, 

posteriormente será abordado o ciclo transcrítico convencional e as características a considerar 

ao trabalhar com CO2, depois disto o ejetor como componente para aprimorar o ciclo básico e 

a vantagem de analisar os ciclos mediante simulação.  
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O capítulo 3 foi reservado à explanação da metodologia numérica utilizada, para cada 

componente (compressor, trocadores de calor, válvula e ejetor) abordando as equações de 

balanços de massa, quantidade de movimento, energia e conceitos de transferência de calor. 

Neste capítulo, são descritos os modelos empregados para cada componente, este capítulo 

também mostra a metodologia usada para conectar os modelos. 

No capítulo 4, é mostrada a avaliação de cada componente comparando com dados 

experimentais disponíveis na literatura, são apresentados e discutidos os resultados obtidos 

neste trabalho. Foi feita uma comparação entre o ciclo com e sem ejetor, mostrando o 

desempenho sob diferentes condições de operação, variando a temperatura de evaporação, a 

temperatura de saída do resfriador de gases e a pressão de descarga do compressor.  

Por fim, no capítulo 5, são destacadas as conclusões alcançadas com os resultados 

obtidos e as recomendações para trabalhos futuros. 
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CAPÍTULO II 
 

 

 

2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
 
 
 

2.1 Fluidos refrigerantes naturais 
 

O setor de refrigeração e ar-condicionado está em fase de transição para o uso de 

refrigerantes mais amigáveis ao meio ambiente, devido às políticas ambientais que surgiram 

das preocupações mundiais com o aquecimento global e a destruição da camada de ozônio. 

Entre as alternativas mais promissoras estão os refrigerantes naturais, como o dióxido de 

carbono (CO₂), a amônia (NH₃) e o propano (C₃H₈).(CARAMASCHI et al., 2024). Esses fluidos 

não apenas têm um impacto ambiental menor, mas o uso de cada um deles oferece diferentes 

vantagens ou considerações técnicas. 

No caso do propano ou R290, seu uso como alternativa foi amplamente discutido nos 

trabalhos de IBRAHIM et al. (2024) y Yadav et al. (2022) estas revisões mostraram que os 

refrigerantes de hidrocarbonetos têm propriedades exclusivas em termos de desempenho 

térmico, o R290 possui um ODP de 0, GWP de 3, baixa toxicidade e inflamabilidade pelo que 

apresenta alguns desafios e limitações em seu uso. Assim, o R290 foi classificado por meio da 

norma ASHRAE 34, conforme mostrado na Fig. 2.1, obtendo uma classificação de A3, o que 

significa que ele tem alta inflamabilidade e baixa toxicidade. 

  

 

Figura 2.1 - Norma ASHRAE 34, classificação do grupo de segurança dos fluidos 
refrigerantes. Fonte: Adaptado de ASHRAE (2022) 
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Continuando com a Amônia ou R717, as principais características foram discutidas em 

detalhe no trabalho de Hu et al. (2024) onde o desempenho da amônia foi comparado ao 

trabalhar como um fluido puro, bem como com aditivos, destacando que a amônia tem um bom 

desempenho porque tem uma taxa de fluxo de massa mais baixa com a mesma capacidade de 

resfriamento em comparação com outros refrigerantes, no entanto, a amônia tem uma 

classificação de B2L, portanto, ao trabalhar com ela, deve-se considerar sua toxicidade e sua 

baixa inflamabilidade. 

Por fim, o CO2, ou R744, tem atraído a atenção devido às suas propriedades 

termofísicas, como sua estabilidade em altas temperaturas, baixa toxicidade, não 

inflamabilidade, ODP de zero e GWP de um. Conforme observado no trabalho de Ehsan et al. 

(2023), quem também indicou que, ao utilizar o CO2, devem ser consideradas suas 

características particulares, principalmente seu ponto crítico (temperatura e pressão críticas), 

que corresponde a 31 °C e 73,8 bar. Em comparação com outros fluidos refrigerantes, sua 

temperatura crítica é relativamente baixa, portanto, em climas quentes, os sistemas de 

refrigeração com CO2 operam acima de 31 °C, entrando na região transcrítica, além de possuir 

classificação A1 segundo a ASHRAE, de modo que, entre os fluidos refrigerantes apresentados, 

é o menos tóxico e não apresenta inflamabilidade. 

Para avaliar o desempenho ambiental desses fluidos refrigerantes, geralmente é usada a 

métrica TEWI (Total Equivalent Warming Impact), que abrange as emissões diretas e indiretas 

de gases de efeito estufa. Outras técnicas usadas são a análise financeira, o COP (Coeficiente 

de performance) e a análise de exergia. (Diniz et al. 2023b). No trabalho de (Staubach et al. 

(2023)) foi aplicada uma metodologia para selecionar um refrigerante com base no coeficiente 

TEWI. Essa metodologia considerou dados meteorológicos anuais em todo o continente 

europeu, resultando em um desempenho particularmente bom de todos os refrigerantes naturais 

em termos de TEWI e custo anual. No entanto, o autor ressalta que a metodologia seguida não 

considera a classificação de segurança dos refrigerantes, o que deve ser considerado em estudos 

futuros, além da realização de uma análise exergética. 

No estudo realizado por Paula et al. (2020b) foi feito uma análise em regime permanente 

de um ciclo de refrigeração por compressão a vapor em um sistema de ar-condicionado, com o 

objetivo de comparar o desempenho ambiental, energético e exegético do R290, R1234yf e 

R744 (CO2) em relação ao R134a, para isto foram usadas as métricas de TEWI, COP e 
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eficiência exergética. Com condições de evaporação de -3 °C, temperatura de condensação e 

resfriador de gases em 45 °C, os resultados são apresentados na Tab. 2.1. 

 

Tabela 2.1 - TEWI, COP e características de exergia dos refrigerantes testados. 

Refrigerante TEWI (kgCO2) COP (-) ηexergia (% 

R134a 1082 2,30 41,1 

R1234yf 943 1,98 35,6 

R290 808 2,32 41,5 

R744 976 2,19 39,8 

Fonte: Elaborado a partir dos dados de Paula et al. (2020b) 

 

Os autores observaram que o TEWI mostrou que os três fluidos refrigerantes são 

alternativas viáveis, pois suas contribuições nas emissões de CO2 são menores quando 

comparado com o TEWI do R134a. Na análise de COP indica que o R1234yf e R744 diminuem 

em 16,1% e 5%, enquanto o R290 incrementa em 0,8%. Diniz et al. (2023c) desenvolveram um 

modelo matemático para analisar o desempenho de uma bomba de calor de expansão direta 

assistida por energia solar, para avaliar o TEWI, COP e eficiência exergética. No estudo foram 

testados seis fluidos refrigerantes com baixo GWP: R152a, R744, R1234yf, R1234ze(E), R170 

e R290. Os autores encontram que o R744, R152a e R290 apresentam um desempenho 

ambiental superior em 51%, 47% e 33% respetivamente, enquanto o R744 destaca-se como 

melhor opção, apesar que exige uma maior quantidade de fluido refrigerante. Mesmo o R744 e 

R152a serem boas alternativas ambientais os autores concluíram que o mercado brasileiro não 

tem representantes comerciais para adquirir equipamentos adequados para trabalhar com esses 

fluidos refrigerantes. 

 

2.2 Propiedades dos fluidos refrigerantes 
 

O desempenho de cada fluido de resfriamento é determinado por uma série de 

características específicas que variam consideravelmente entre os diferentes tipos de fluidos. 

Essas diferenças são cruciais, pois influenciam diretamente a adequação do fluido a 

determinadas aplicações, bem como sua integração a diferentes equipamentos e sistemas. 

(Halimic et al. 2003).  
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De acordo com (Luyben 2019) cada fluido refrigerante deve ser cuidadosamente 

selecionado de considerando sua aplicação específica. Isso abrange uma ampla gama de setores, 

desde a refrigeração doméstica e industrial até os sistemas de ar-condicionado em edifícios 

comerciais e residenciais. A seleção adequada do fluido refrigerante não apenas garante o 

desempenho do sistema, mas também otimiza o dimensionamento de equipamentos como 

compressores, trocadores de calor, tamanho da tubulação, carga de fluido refrigerante etc. 

Conforme mencionado acima, a seleção do fluido refrigerante deve considerar as seguintes 

características: 

Massa específica [kg/m3]: Se o refrigerante tiver uma massa específica alta, isso 

significa que, por unidade de volume, há mais massa do refrigerante. Nesse caso, um 

compressor e uma tubulação menores podem ser usados, pois mais energia térmica pode ser 

transferida com um volume menor de fluido. 

Viscosidade [Pa-s]: Para valores altos de viscosidade, a queda de pressão nos trocadores 

de calor aumenta incrementando a razão de pressão no compressor afetando negativamente o 

desempenho do sistema. 

Condutividade térmica [W/K-m]:  Em geral, uma condutividade térmica mais alta 

resulta em um coeficiente de transferência de calor mais alto. 

Calor específico [J/(kg-K)]: Quando o calor específico é baixo, o trabalho de 

compressão será alto, com uma temperatura de descarga mais alta e eficiência térmica reduzida. 

Por outro lado, para alta capacidade de calor, pode haver compressão úmida. Portanto, é 

necessário um equilíbrio no valor da capacidade de calor. 

Razão de pressão [-]: É a relação entre a pressão de sucção e a pressão de descarga do 

compressor; quanto maior essa relação, menor a eficiência do compressor. 

Temperatura e pressão crítica: esses parâmetros são importantes, pois determinam se o 

fluido refrigerante está operando na região de saturação.  

 

2.3 Dióxido de carbono ou R744 
 

Em comparação com outros refrigerantes, sua temperatura crítica é relativamente baixa 

e por isso, em climas quentes, os sistemas de refrigeração de CO₂ operam acima de 31 °C, 

entrando na região transcrítica. Nessa região, a transferência de calor ocorre acima do ponto 

crítico, pelo qual o condensador é chamado resfriador de gases, pois o fluido refrigerante não 

entra na região de condensação durante todo o processo de troca de calor. Nesta região além da 
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alta pressão, as características termofísicas, como a baixa massa molecular, resultam em uma 

maior capacidade volumétrica. Isso significa uma maior capacidade de resfriamento em 

comparação com outros fluidos com a mesma quantidade de refrigerante, permitindo o uso de 

compressores menores. A baixa viscosidade do CO₂ resulta em alta difusividade, o que significa 

que o compressor exige menos trabalho. Esse recurso reduz os custos operacionais devido ao 

menor consumo de energia, aumentando assim o COP (Coeficiente de Desempenho) do sistema 

de refrigeração. (Jabardo et al. 2018). 

No trabalho de Illán-Gómez et al. (2021) foi demonstrado que a temperatura e a pressão 

são desacopladas na região transcrítica. Isso significa que, para uma temperatura de rejeição no 

resfriador de gás, há uma pressão ideal na qual o sistema atinge o COP máximo. Como pode 

ser visto na Fig 2.2 há um ponto de operação ideal do sistema que fornece o maior COP. Em 

outras palavras, a relação entre a capacidade de resfriamento (Qevap) e o trabalho do compressor 

(W) atinge o ponto ótimo. Observa-se também que a tendência dos COPs é convergir à medida 

que a pressão de descarga aumenta. 

 

 

Figura 2.2 - Variação do COP com a pressão de descarga sob diferentes temperaturas do 
resfriador de gases. Fonte: Wang et al. (2024b) 

 

Essa característica do CO₂ levou a linhas de pesquisa que buscam encontrar uma 

correlação entre a pressão e a temperatura ideais, como no trabalho de Wang et al. (2024b) 

quem abordara o tema desde dois perspectivas, a primeira perspectiva considera a diferença de 

entalpia na região supercrítica, enquanto a segunda se concentra na pressão de descarga em 
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baixas temperaturas de entrada de água próximas ao ponto crítico. Os resultados mostram que 

as propriedades físicas do CO2 e os pontos de estrangulamento no resfriador de gás são 

determinantes para a pressão de descarga ideal. Liao et al. (2000) desenvolveram um estudo 

simulando um ciclo de compressão de vapor, revelando que a pressão de descarga ideal depende 

principalmente da temperatura de saída do resfriador de gás, da temperatura de evaporação e 

do desempenho do compressor. Com base nessas simulações, foi obtida a correlação mostrada 

na Tab. 2.2, junto com algumas outras correlações encontradas na literatura. 

 

Tabela 2.2 - Correlações encontradas na literatura para o cálculo da pressão de descarga ideal. 

Autores Correlação 

Liao et al. (2000) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = (2,788 − 0,0157𝑇𝑒)𝑇𝑔𝑐 + 0,381𝑇𝑒 − 9,34 

Sarkar et al. (2006) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = 85,45 + 0,77𝑇𝑤,𝑖 

Aprea et al. (2009) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = (2,788 − 0,0157𝑇𝑒)𝑇𝑔𝑐 + 0,381𝑇𝑒 − 0,003𝑇𝑔𝑐 − 9,166 

Kim et al. (2009) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = 1,938𝑇𝑔𝑐 + 9,872 

Wang et al. (2013) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = 10,9799 + 1,0644𝑇𝑤,𝑜 + 1,014𝑇𝑎𝑚𝑏 − 0,01021𝑇𝑎𝑚𝑏
2  

Yang et al. (2015) 𝑃𝑜𝑝𝑡 = 2,918𝑇𝑔𝑐 + 0,471𝑇𝑒 − 0,018𝑇𝑒𝑇𝑔𝑐 − 13,955 

 

Como pode ser visto na Tab. 2.2, para cada trabalho encontrado, há uma correlação 

diferente. Isso indica que não há uma correlação geral que possa ser aplicada, pois cada sistema 

é diferente, desde seus componentes até suas faixas de operação e aplicação. 

No estudo de Wang et al. (2021s) foi demonstrado que, com um aumento na temperatura 

de saída do resfriador de gás, a pressão ideal do resfriador de gás aumenta, resultando em uma 

grande perda de estrangulamento devido à alta pressão, o que leva a uma diminuição na 

eficiência de conversão de energia do sistema no sistema convencional de compressão de vapor. 

 

2.4 Ciclo de refrigeração transcrítico por compressão a vapor  
 

Um ciclo de refrigeração é um processo termodinâmico no qual o calor é transferido de 

um corpo ou espaço que está em uma temperatura alta para outro corpo ou espaço que está em 

uma temperatura menor, de modo que a temperatura é reduzida. Esse tipo de ciclo é usado em 

sistemas de ar-condicionado, processos industriais, supermercados, entre outros. (Dincer 2017). 

Para realizar esse trabalho de resfriamento, existem diferentes tipos de ciclos de refrigeração, 
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sendo o ciclo de refrigeração por compressão de vapor um deles, composto por quatro 

componentes: compressor, condensador (resfriador de gás para CO2), válvula de expansão e 

evaporador. O esquema de um ciclo de compressão de vapor, juntamente com seu diagrama de 

pressão e entalpia (P-h), é mostrado na Fig. 2.3. 

 

 

Figura 2.3 - a) Ciclo de convencional transcrítico de CO2, b) diagrama P-h. fonte: SONG et 
al. (2022) 

 

Observando o diagrama P-h, pode-se ver que quatro processos ocorrem durante a 

operação do ciclo de refrigeração: (1-2) compressão do fluido refrigerante no compressor; (2-

3) rejeição de calor para o ambiente no resfriador de gases; (3-4) expansão do fluido refrigerante 

na válvula; (4-1) Absorção de calor no evaporador. 

O princípio operacional do sistema é o seguinte: o vapor saturado (ponto 1) é 

comprimido em um fluido transcrítico. Isso ocorre acima do ponto crítico de temperatura 

(31°C) e pressão (73,77 bar) até o ponto 2. Em seguida, ele passa pelo resfriador de gases, onde 

o calor é rejeitado para o ambiente (ponto 3). Logo, o fluido sofre uma queda de pressão através 

da válvula de expansão (ponto 4) para entrar no evaporador, onde ocorre o efeito de refrigeração 

(ponto 1). Isso completa o ciclo de refrigeração. 

Esse ciclo foi inicialmente estudado por meio da análise de exergía por Robinson e Groll 

(1998) onde foram avaliadas as porcentagens de irreversibilidade dos componentes do ciclo 

transcrítico, concluindo que a válvula de expansão era o componente com a maior 

irreversibilidade. No trabalho de Song et al. (2021) foi realizada uma análise de energia e 

exergía, adicionando um trocador de calor intermediário para melhorar o desempenho do 
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sistema, pois, conforme destacado pelo autor, o ciclo convencional tem um desempenho baixo 

ao trabalhar em altas temperaturas ambientes, já que para uma temperatura de 35 °C o COP foi 

de 2,88 e para uma temperatura de 45 °C o COP diminui para 1,87. 

Yang et al. (2005) compararam o desempenho do ciclo de compressão de vapor 

operando com uma válvula de expansão e um expansor. A comparação foi realizada com a 

primeira e a segunda lei da termodinâmica, observando que a válvula de expansão tem a maior 

irreversibilidade; no ciclo com expansor, essa irreversibilidade no dispositivo de expansão foi 

reduzida em 50%. 

Gullo et al. (2016) estudaram o ciclo usando um método avançado de análise de exergia, 

isso para um ciclo booster, com compressão paralela, descobrindo que os componentes com 

maior irreversibilidade eram os compressores; no entanto, a contribuição da válvula de 

expansão também é considerável. Esse mesmo autor estudou posteriormente em GULLO 

(2021) diferentes variações do ciclo de compressão de vapor, incluindo o ciclo de compressão 

paralela e o ciclo de ejetor duplex, sendo que o último ciclo teve o melhor desempenho em 

condições ambientais de alta temperatura. 

Song et al. (2022) investigaram a razão pela qual o ciclo de compressão de vapor 

transcrítico de CO2 apresenta baixo desempenho quando a temperatura ambiente é elevada, para 

isso foi utilizada uma análise exergética avançada, constatando que a principal causa é a válvula 

de expansão, pois esta contribui com 36 % das irreversibilidades do ciclo, porém os resultados 

sugerem que o evaporador e o resfriador de gás são os principais responsáveis das 

irreversibilidades na válvula e no compressor, concluindo que o potencial de otimização destes 

é até 4 vezes maior e, portanto, devem ser realizados estudos para otimizá-los. Um trabalho 

sobre a otimização do resfriador de gases foi desenvolvido por GE et al. (2015) que construíram 

dois resfriadores a gás de tubo aletado com diferentes desenhos estruturais, descobriram que 

90% da transferência de calor ocorre nos primeiros 17 % do comprimento dos trocadores e 

propuseram o uso de um controle de fluxo de ar como a forma mais eficaz de controlar o 

desempenho do resfriador a gases. 

Em Vaccaro et al. (2023) foi analisado por meio de simulações o desempenho do ciclo 

transcrítico com diferentes configurações, incluindo o ciclo de compressão de vapor, usando 

diferentes misturas de CO2 com os seguintes fluidos refrigerantes: R1234yf, R1233zd(E), 

R1234ze(E), pentano, propano, isobutano e éter dietético. O autor conclui que os resultados 

comprovam que o uso de misturas de CO2 aumenta o desempenho do sistema.  
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Resultados semelhantes são obtidos em Sun et al. (2023) quem avaliaram o desempenho 

do R744 e da mistura R744/R41(25/75) em quatro ciclos transcríticos, destacando que o ciclo 

base apresenta o desempenho mais baixo e concluindo que tanto a mistura quanto o expansor 

são opções que melhoram esse desempenho, concluindo que novos estudos devem ser 

realizados investigando mais tecnologias. Além disso, no trabalho de Zhang et al. (2013a) foi 

demonstrado numérica e experimentalmente que o uso de uma mistura de R744/R290 na qual 

a proporção de R744 é maior do que 78 % reduzindo a pressão de descarga ideal do compressor, 

constatando que essa pressão depende principalmente da temperatura do resfriador de gases, da 

proporção dos fluidos refrigerantes e da temperatura de evaporação, enquanto variáveis como 

superaquecimento e desempenho do compressor têm pouca influência. Experimentalmente, o 

mesmo comportamento da pressão de descarga ideal foi encontrado por Cabello et al. (2008) 

onde o autor conclui que este tipo de ciclo de refrigeração requer um controle preciso da pressão 

de descarga do compressor, pois um pequeno erro na pressão causa uma forte redução na 

eficiência e se o erro não pode ser evitado, ele deve ser superestimado, pois então a redução no 

COP é menor do que se a pressão ótima for subestimada. 

Casi et al. (2022) Foram investigadas experimentalmente duas tecnologias para 

aprimorar o desempenho do ciclo base transcrítico de CO2: o trocador de calor interno (IHX) e 

o sub-resfriador termoelétrico (TESC). Os resultados obtidos mostram que ambas as 

tecnologias são promissoras para melhorar o ciclo, pois, sob as temperaturas ambientes testadas 

de 25 °C, 30 °C e 35 °C, o COP foi superior em todos os casos, alcançando uma melhoria 

máxima de 13,3 % e 16,2 % para o IHX e o TESC, respectivamente. A implementação de um 

TESC também foi estudada experimentalmente em Sánchez et al. (2020) quem investigaram 

para temperaturas ambientais de 25 °C e 30 °C, mantendo a temperatura de evaporação em -10 

°C, os resultados mostram melhoras de até 6,3 % e 9,9 % para as duas condições ambientais 

testadas.  

Em Baheta et al. (2015) foi constatado mediante uma série de simulações o efeito do 

COP na temperatura de saída do resfriador de gases e a temperatura de evaporação, os 

resultados são apresentados na Fig. 2.4. 
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Figura 2.4 - Variação do COP para diferentes: a) temperaturas do resfriador de gás, b) 
temperaturas de evaporação Fonte: Baheta et al. (2015) 

 

Como pode ser observado, o ciclo de compressão de vapor transcrítico de CO2 apresenta 

uma diminuição no COP quando a temperatura de saída do resfriador de gases aumenta e a 

temperatura de evaporação diminui, concluindo o autor que o ciclo pode ser adequado para 

aplicações de ar-condicionado porque a temperatura de evaporação utilizada nestas aplicações 

não compromete o rendimento do sistema transcrítico, além disto o autor espera que trabalhos 

futuros sejam realizados para aprimorar o ciclo base. 

 

2.5 Ciclo de refrigeração transcrítico por compressão a vapor com ejetor 
 

Como foi visto no ciclo de refrigeração por compressão de vapor, o seu desempenho é 

penalizado ao trabalhar sob condições de operação nas quais a temperatura ambiente é alta ou 

quando são necessárias temperaturas de evaporação muito baixas, além da alta pressão de 

operação, de forma que a maioria dos trabalhos encontrados busca ou destaca a necessidade de 

encontrar formas de melhorar esse baixo desempenho, investigando desde novos componentes, 

modificações do ciclo e trabalhos de otimização, na revisão bibliográfica de YU et al. (2019b) 

foram realizadas uma análise detalhada das diversas tecnologias, bem como dos seus 

fundamentos de funcionamento, características técnicas e desempenho, além de resumos de 

estudos anteriores. As tecnologias encontradas pelo autor são: o trocador de calor interno, o 

ejetor, tubo de vórtice, expansor, sub-resfriamento, desvio de gás de flash, compressão paralela, 

resfriamento evaporativo e mistura de CO2 com outros fluidos refrigerantes. Os autores 

observaram que o ejetor, ao aumentar a pressão de sucção do compressor, melhora a taxa de 

compressão e, consequentemente, aumenta a eficiência do ciclo. No entanto, destacam como 
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desvantagens o seu alto custo e as complexas condições de fluxo interno. Como proposta, 

sugerem a realização de estudos com métodos avançados de modelagem para compreender o 

funcionamento do ejetor e determinar suas condições ótimas de operação. O ciclo de 

refrigeração por compressão de vapor com ejetor é composto por cinco componentes: 

compressor, condensador (resfriador de gases para o CO2), válvula de expansão, evaporador e 

ejetor. O esquema deste, juntamente com seu diagrama de pressão e entalpia (P-h), é mostrado 

na Fig. 2.5. 

 

Figura 2.5 – (a) ciclo de compressão de vapor de CO2 transcrítico com ejetor, (b) diagrama P-
h. fonte: adaptado de Surwase et al. (2023a) 

 

Ao observar o diagrama P-h, podem evidenciar-se os seguintes processos: (1-2) 

compressão do fluido refrigerante no compressor; (2-3) Rejeição de calor para o ambiente no 

resfriador de gases; (3-p) expansão do fluido refrigerante no bocal primário do ejetor; (8-s) 

expansão do fluido refrigerante no bocal secundário do ejetor; (p,s -m) mistura dos fluidos 

primário e secundário na câmara de mistura do ejetor; (m-5) aumento de pressão no difusor; (5-

1,6) vapor e líquido separado para o compressor e válvula de expansão; (6-7) expansão do fluido 

refrigerante na válvula de expansão e (7-8) absorção de calor no evaporador. 

O princípio de funcionamento do sistema é o seguinte: vapor de CO2 subcrítico entra 

no compressor (ponto 1), neste é comprimido acima do ponto crítico (31 °C e 73,77 bar) até a 

entrada do resfriador de gases (ponto 2), logo o fluido transcrítico é resfriado ao longo do 

resfriador de gases até a entrada do bocal primário do ejetor (ponto 3), o fluido é então 

expandido e passa a ser uma mistura (ponto p), simultaneamente vapor superaquecido 

proveniente do evaporador (ponto 8) é succionado no bocal secundário do ejetor para ser 
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expandido (ponto s), dessa forma as duas vazões provenientes dos bocais primário e secundário 

são misturadas dentro do ejetor na câmara de mistura (ponto m), assim a mistura que deixa a 

câmara de mistura entra no difusor, lugar do ejetor que aumenta sua pressão (ponto 5), saindo 

como fluido saturado para ser recebido e dividido pelo tanque separador de fases, o vapor 

saturado vai para o compressor (ponto 1), o liquido saturado (ponto 6) experimenta um processo 

de expansão na válvula (ponto 7) para entrar no evaporador, onde o efeito de refrigeração é 

produzido (ponto 8), completando assim o ciclo. 

 O uso do ejetor foi investigado por Yu et al. (2008) quem, através de simulações, 

compararam o desempenho de um ciclo em cascata com e sem ejetor, com uma temperatura de 

descarga do resfriador de gases superior a 40 °C, obtendo uma melhoria no COP de 19,1 % ao 

implementá-lo. Resultados similares foram obtidos de forma experimental por Nakagawa et al. 

(2011) obtendo uma melhoria no COP de cerca de 27 %, que, além do ejetor, usaram um 

trocador de calor interno, concluindo que as condições de entrada do fluido refrigerante no 

bocal primário do ejetor mostraram a maior influência na eficiência deste. Em simulação de 

Huang et al. (2018a) foi avaliado o desempenho de um ciclo booster e um ciclo com ejetor, 

concluindo o autor que o COP apresenta baixa sensibilidade a parâmetros como o 

superaquecimento, além disso a carga de refrigerante do ciclo com ejetor foi maior, apesar 

disso, os ganhos em COP são mais significativos, pois o CO2 é um refrigerante natural seguro 

para o meio ambiente, de baixo custo e alta disponibilidade. 

A fim de garantir que apenas vapor chegue ao compressor e líquido ao evaporador, um 

separador de fases é introduzido, como foi visto no diagrama da Fig. 2.5. No entanto, para que 

apenas vapor chegue ao compressor, é necessário que o fluido refrigerante à saída do ejetor 

satisfaça um certo título e taxa de arrastamento. Esses parâmetros serão discutidos em capítulos 

posteriores. Experimentalmente, conseguir esse nível de controle é difícil, por isso, em alguns 

trabalhos, é introduzido um trocador de calor na saída do ejetor, e adicionalmente é usada a 

linha de retorno de óleo para aumentar a temperatura à entrada do compressor e assegurar a 

presença de vapor superaquecido, tal como foi implementado no trabalho experimental de 

Lucas e Koehler (2012a) que obteve um aumento no COP de até 17 % em relação ao ciclo 

transcrítico base de CO2. No entanto, as diferenças na capacidade de refrigeração não são 

significativas. 

Como foi visto no capítulo anterior, a válvula de expansão é o principal componente 

que contribui para as irreversibilidades. Neste ciclo, uma análise de exergia foi realizada em 

Liu et al. (2020) em este, o autor constata que o COP e a eficiência exergética são melhorados 
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em relação ao ciclo convencional em 19,6 % e 15,9 % respectivamente. Apesar disso, a 

destruição de exergia continua sendo atribuída aos dispositivos de expansão, apenas em menor 

grau para o ciclo com ejetor. 

Bai et al. (2017a) propôs um ciclo com dois ejetores, que foi validado por meio de 

simulações. As análises mostraram que, ao usar dois ejetores, o resfriador de gases apresenta o 

maior percentual de destruição de exergia. Além disso, o COP foi melhorado em comparação 

ao ciclo convencional entre 5,26 % e 25,5 %, dependendo das condições dadas. O uso de um 

trocador interno em um ciclo com ejetor foi estudado por Zhang et al. (2013b) os resultados do 

autor permitem concluir que o IHX melhora a eficiência do ejetor, assim como também aumenta 

sua taxa de arraste. No entanto, isso não é verdade para todas as condições testadas, portanto, o 

autor destaca a necessidade de realizar mais pesquisas para entender o funcionamento ótimo 

desses componentes. A seguir, na Tab. 2.3, é apresentado um resumo de mais pesquisas 

encontradas que utilizam ejetor. 

Tabela 2.3 - Resumo dos trabalhos com ejetor transcrítico de CO2. 

Autores 
Tipo de 

trabalho 

Configuração do 

ciclo 
Destaque 

Li et al. (2022) T EJE 

Compressão de duas etapas, aplicada 

para temperaturas de [-25 a -35] °C, 

COPmax = 1,13 para Te = -35 °C. 

Zhu et al. (2017) E 
T-CO2 

EJE 

Aumento do COP de 11 % a 18,9 %, em 

relação ao ciclo sem ejetor. 

Liu et al. 

(2019a) 
T 

T-CO2 

EJE 

TES 

EJE-TES 

A pressão de descarga ótima aumenta 

com a Tamb, o COP aumento entre 24 % 

- 39 % para o ciclo EJE-TES. 

Zhu e Elbel 

(2020) 
E 

EJE 

EJE-CV 

O controle de vórtice no bocal primário 

aumenta o COP entre 8,1 % a 11 %. 

Deng et al. 

(2007) 
T 

T-CO2 

IHX 

EJE 

A taxa de arrastamento e título do ejetor 

Tem uma relação inversa, o ejetor 

aumenta COPmax em 19 % e 21 % para 

T-CO2-IHX e T-CO2. 
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Elbarghthi et al. 

(2021) 
E 

T-CO2 

EJE 

COPmax = 11 % no ciclo com ejetor, 

redução do consumo de energia do 

compressor em 18%.  

Lee et al. (2011) E 
T-CO2 

EJE 

Aplicação para ar-condicionado, 

COPmax de até 15% com ejetor, há uma 

condição ideal do ejetor para cada teste. 

Manjili e Yavari 

(2012) 
T 

EJE-IHX 

EJE 

EJE-MIC 

O ciclo T-CO2-EJE-MIC aumento o 

COP em 15,3 % e 19,6 % com relação 

ao ciclo T-CO2-IHX-EJE e T-CO2-EJE. 

Eskandari et al. 

(2019a) 
T 

T-CO2 

EJE 

O consumo de energia do compressor ao 

usar um ejetor é reduzido em até 50%, o 

ciclo do ejetor melhorou o COP em 

todas as condições. 

Li e Groll 

(2005) 
T 

T-CO2 

EJE 

Aplicação de ar-condicionado, o ciclo 

do ejetor melhorou o COP em até 16%. 

 

Legenda 
T: Teórico     

E: Experimental     

T-CO2: Ciclo de refrigeração transcrítico por compressão a vapor 

EJE: Ciclo de refrigeração transcrítico com ejetor 

EJE-TES: Ciclo de refrigeração transcrítico com ejetor e subresfriamento termoelétrico 

EJE-CV: Ciclo de refrigeração transcrítico com ejetor e controle de vórtice 

IHX: Ciclo de refrigeração transcrítico com trocador de calor interno 

EJE-IHX: Ciclo de refrigeração transcrítico com trocador de calor interno e ejetor 

EJE-MIC: Ciclo de refrigeração transcrítico com ejetor e resfriamento intermediário múltiplo 

 

2.6 Revisão ejetor 
 

Como foi visto em capítulos anteriores, o ejetor é um componente usado em sistemas 

de refrigeração, cujo objetivo é reduzir a relação de compressão e por consequência, reduzir o 

consumo elétrico do compressor, aumentando assim o COP. Seu desenho esquemático é 

mostrado na Fig. 2.6, este é composto por: um bocal primário, um bocal secundário, uma 

câmara de mistura e um difusor. 
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Figura 2.6 - Desenho esquemático do ejetor e perfil de pressão ao longo do ejetor. fonte: 
adaptado de Ameur et al. (2016a) 

 

O funcionamento do ejetor é o seguinte, como pode ser evidenciado na figura anterior: 

o fluido refrigerante primário entra no bocal primário, onde é estrangulado devido à redução da 

área transversal, diminuindo assim a pressão enquanto a velocidade aumenta. Ao mesmo tempo, 

o fluido secundário é sugado no bocal secundário, À medida que o fluido percorre a câmara de 

mistura este experimenta um processo de desaceleração promovido por ondas de choque, estas 

ondas de choque acontecem porque a velocidade do fluido refrigerante é maior que a velocidade 

do som, essa desaceleração tem o efeito de aumentar a pressão estática antes de entrar no difusor 

aprimorando a eficiência do ejetor, no entanto com o aumento da pressão na saída do difusor 

estas ondas de choque tendem a se deslocar para a saída da garganta do bocal primário como 

foi constatado em trabalhos de Zhu et al. (2024a) e Wang et al. (2017a), esta perturbação afeta 

a taxa de arrastamento de forma negativa, se a perturbação for muito elevada o ejetor entra a 

operar em modo de fluxo reverso impactando de forma negativa o funcionamento do sistema 

de refrigeração, por fim, o fluido refrigerante misturado entra no difusor, onde, devido ao 

aumento da área da seção transversal, a pressão é aumentada enquanto a velocidade diminui. 

Como foi encontrado em Li et al. (2017) e mostrado na Fig. 2.7, o ejetor possui três modos de 

operação. Esses modos de operação estão relacionados com o efeito de fluxo estrangulado, que 
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ocorre em gargantas de bocais convergente-divergente ou em válvulas. É um efeito limitante 

relacionado ao efeito Venturi, pois a velocidade do fluido aumenta e a pressão diminui devido 

à menor área de seção transversal no estrangulamento. No entanto, quando a velocidade do 

fluido atinge a velocidade do som no fluido, o fluxo de massa não aumentará mais com reduções 

adicionais de pressão. modo crítico: double-choking no fluxo primário e secundário, modo 

subcrítico: Single-choking no fluxo primário e modo de refluxo (Back-flow): não existe 

nenhum fenômeno de choking 

 

 

Figura 2.7 - Modos de operação do ejetor. fonte: adaptado de LI et al. (2017) 

 

Como foi visto, o modo de funcionamento do ejetor depende principalmente da taxa de 

arraste e da contrapressão. A taxa de arraste é definida por Surwase et al. (2023a) como 

 

𝜇 =
𝑣𝑎𝑧ã𝑜 𝑚á𝑠𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑏𝑜𝑐𝑎𝑙 𝑠𝑒𝑐𝑢𝑛𝑑á𝑟𝑖𝑜

𝑣𝑎𝑧ã𝑜 𝑚á𝑠𝑠𝑖𝑐𝑎 𝑏𝑜𝑐𝑎𝑙 𝑝𝑟𝑖𝑚á𝑟𝑖𝑜
=
𝑚̇𝑠

𝑚̇𝑝
 (2.1) 

 

Onde está representa a razão entre o fluxo de massa que entra no bocal secundário e o bocal 

primário. Outros parâmetros usados para avaliar o desempenho do ejetor são mostrados nas 

Eqs. (2.2 - 2.3): 

 

𝑃𝐿𝑅 = 
𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜 𝑑𝑒 𝑠𝑎í𝑑𝑎 𝑑𝑜 𝑒𝑗𝑒𝑡𝑜𝑟

𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑏𝑜𝑐𝑎𝑙 𝑠𝑒𝑐𝑢𝑛𝑑á𝑟𝑖𝑜
 (2.2) 
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𝑃𝐿 =  𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜 𝑑𝑒 𝑠𝑎í𝑑𝑎 𝑑𝑜 𝑒𝑗𝑒𝑡𝑜𝑟− 𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑏𝑜𝑐𝑎𝑙 𝑠𝑒𝑐𝑢𝑛𝑑á𝑟𝑖𝑜  (2.3) 

 

Pressure Lift (PL) refere-se à diferença de pressão entre a entrada e a saída do fluido 

refrigerante, ou seja, a quantidade de pressão que o ejetor pode aumentar. Pressure Lift Ratio 

(PLR) é a relação entre a pressão na saída do difusor e a pressão na entrada do bocal secundário. 

Outro parâmetro para avaliar o desempenho é a eficiência do ejetor, a qual foi estudada 

extensivamente por Liu (2014), quem realizara uma revisão bibliográfica sobre este conceito e 

as diferentes equações propostas por diversos autores. Para o ciclo transcrítico com CO2, é 

usada Eq. 2.4, proposta por Köhler et al. (2007) que se mostra a continuação 

 

𝜂𝑒𝑗𝑒 = 𝜇
(ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑒

′ − ℎ𝑠)

(ℎ𝑝 − ℎ𝑝,𝑖𝑠𝑒
′ )

 (2.4) 

 

A contrapressão foi discutida por Wang et al. (2017a) destacando que é um parâmetro 

pouco estudado, que está ligado à pressão de entrada do bocal primário, pois ao aumentar esta, 

a taxa de arraste diminui, afetando negativamente a eficiência do ejetor, concluindo que a 

contrapressão deve ser controlada precisamente para estabelecer os valores ótimos de operação 

do ejetor. Em Guangming et al. (2010) foi constatado, tanto de forma experimental quanto 

numericamente, que ao diminuir a contrapressão, a taxa de arrastamento aumenta. No entanto, 

uma vez que a taxa de arrastamento atinge um ponto crítico, ela permanece constante, 

independentemente de diminuições adicionais na contrapressão. 

A modelagem mais confiável para estudar o ejetor é a abordagem experimental, pois ela 

fornece os resultados mais precisos, entretanto estudar de forma experimental os parâmetros 

geométricos, o desempenho e o complexo fluxo interno do ejetor, se torna um trabalho que 

enfrenta limitações, isto devido a maior complexidade para implementar o sistema, o alto custo 

dos equipamentos e a disponibilidade deles, como foi constatado pôr o trabalho experimental 

de Pardiñas et al. (2023) quem modificaram um sistema booster adicionando novas tecnologias, 

por conseguinte aumentando o desempenho do sistemas, mas aumentando também sua 

complexidade e custo de investimento. Na parte experimental forma estudadas as condições 

dos fluxos internos dentro do ejetor como pesquisado por Palacz et al. (2022) neste trabalho foi 

construído um ejetor transparente equipado com uma câmera de alta velocidade, observando 

com êxito fenômenos como as ondas de choque dentro da câmara de mistura, entretanto, os 

fluxos primários e secundários foram dificilmente identificáveis devido a intensa mistura deles. 
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Desta forma, a modelagem matemática oferece uma abordagem eficiente para estudar o 

desempenho e comportamento do ejetor, pois uma abordagem experimental com objetivo de 

modificar parâmetros geométricos, estudar o complexo fluxo interno dentro do ejetor, converte-

se em um trabalho complexo, além do risco que envolve trabalhar com este sistema que trabalha 

em altas pressões.  

 

2.6.1 Modelagem matemática 
 

O primeiro modelo do ejetor encontrado na literatura foi proposto por Keenan et al. 

(1950) quem desenvolveu os modelos unidimensionais de mistura a pressão constante (M.P.C.) 

e mistura em área constante (M.A.C.), o primeiro assume que o processo de mistura dos fluidos 

primário e secundário acontece sem mudanças de pressão na câmara de mistura, o segundo 

considera que existe mudança de pressão, mas a área ocupada pelos fluidos primário e 

secundário na câmara de mistura permanece constante, esta primeira abordagem foi utilizada 

como referência para futuros trabalhos quem modificaram estes modelos para aumentar sua 

complexidade ou diminui-la, dentro da literatura encontrada, observasse que o modelo de 

mistura a pressão constante é mais utilizado, isto pode ser devido a que este modelo tem menor 

complexidade além de que experimentalmente foi demostrado que os ejetores de área constante 

tem um menor desempenho como foi evidenciado em Chen et al. (2014). Geralmente estes 

modelos avaliam o desempenho do ejetor utilizando laços iterativos da taxa de arrastamento. 

Tanto o modelo de mistura a pressão e área contante assumem um valor inicial da 

pressão na câmara de mistura, como norma este valor sempre é igual ou menor a pressão de 

evaporação como foi evidenciado em Chen et al. (2014), porque em caso contrário o fluido 

refrigerante não poderia escoar para o difusor, a Tab. 2.4 mostra os valores assumidos desta 

pressão de acordo com vários estudos. 
 

Tabela 2.4 - Valor da pressão assumida na entrada da câmara de mistura reportada na 
literatura. 

Autores Valor da Pmix Modelo ejetor 

Liu et al. (2019a) Peva M.P.C. 

Cen et al. (2012) Peva - 0.3 bar M.A.C. 

Surwase et al. (2023) Peva - 0.3 bar M.P.C 



41 
 

Manjili et al. (2019) Peva M.A.C. 

Lawrence et al. (2018) Psat,eva -1 °C M.P.C 

 

Uma das considerações mais relevantes na modelagem do ejetor é garantir que a 

descarga do ejetor proporcione vapor ao compressor, geralmente na saída do ejetor é colocado 

um tanque separador de fases ou um evaporador adicional, quando colocado um tanque 

separador de fases é preciso que a taxa de arrastamento satisfaça a Eq. 2.5 esta equação é 

derivada de um balanço de vazão mássica no tanque como utilizado em Ameur et al. (2016),  

Surwase et al. (2023). 
 

𝑋𝑜𝑢𝑡𝑙𝑒𝑡,𝑒𝑗𝑒 =
1

1 + 𝜇
 (2.5) 

 

Quando colocado um trocador de calor na saída do ejetor, este garante que o fluido 

refrigerante que entra no compressor se encontra superaquecido, em trabalho experimental de 

Lucas et al. (2012) além do evaporador o fluido refrigerante foi superaquecido em 20 K 

aproveitando a linha de retorno de óleo do compressor. Dito isto, os modelos de M.P.C. e 

M.A.C. foram utilizados para o ejetor em diferentes sistemas e configurações. Em Udroiu et al. 

(2023) foi utilizado o M.P.C. para o ejetor em um ciclo cascata utilizando o ejetor no ciclo de 

alta temperatura atingindo melhoras no COP de até 38%. Em trabalho de Megdouli et al. (2017) 

foi simulado um ciclo de refrigeração cascata para baixas temperaturas utilizando CO2 no ciclo 

de alta temperatura e N2O no ciclo de baixa temperatura, junto com um ejetor M.P.C. tanto no 

ciclo de baixa e alta temperatura. Bai et al. (2017) propuseram um ciclo modificado de dois 

estágios com dois ejetores M.P.C. obtendo uma melhora de até 25,5 % no COP e aprimorando 

taxa de elevação de pressão em 12,2 %. Manjili et al. (2019) utilizaram o modelo M.A.C. para 

um ciclo de dois estágios com dois ejetores adicionando uma linha de desvio na entrada do 

compressor para evitar fluxo extra no compressor. Os anteriores trabalhos assumem que a 

mudança de fase no ejetor ocorre em equilíbrio homogêneo termodinâmico. No trabalho de 

Huang et al. (2018) foi simulado um ejetor de mistura a pressão constante, no qual a pressão de 

entrada na câmara de mistura é calculada em lugar de ser assumida, para isto foi proposta a Eq. 

2.6, para utilizar esta equação deve se assumir o comportamento do gás ideal e a expansão 

isentrópica. 

 



42 
 

𝑃2,4 = 𝑃3 (
2

1 + 𝑘
)

𝑘
𝑘−1

 (2.6) 

 

Diferentes autores podem considerar fenômenos físicos dentro do ejetor como visto no 

trabalho de Zhu et al. (2018) neste foi proposto uma metodologia de ejetor de mistura constante 

considerando que não existe equilíbrio na mudança de fase, para isto foram utilizados os dados 

de 130 casos com três diferentes ejetores resultando em uma correlação para calcular a pressão 

na garganta primaria, além disto este modelo modificado permite predizer a vazão mássica do 

sistema, por fim os autores concluem que sua correlação não pode ser utilizada quando o título 

na garganta supera 65 % pois o erro aumenta drasticamente. Em Purjam et al. (2021) foi 

considerado um modelo termodinâmico do ejetor independente das áreas e razões de área, nesta 

modelagem o autor considera a onda de choque que acontece no interior da câmara de mistura 

quando a velocidade do fluido refrigerante supera a velocidade do som do fluido, apesar disto 

o autor conclui que o modelo utilizado não pode predizer ondas de choques oblíquas ou pseudo 

ondas de choques, mas também retorna resultados questionáveis sobre as ondas de choque 

normais. No trabalho de Jin et al. (2019) o autor desenvolve o modelo de mistura a área 

constante assumindo que os efeitos da onda de choque se encontram considerados dentro das 

eficiências isentrópicas do ejetor. 

Como visto na anteriormente o ejetor tem três modos de operação, o seguinte modelo 

considera estes modos, este foi introduzido por Huang et al. (1999) com base no trabalho de 

Monday et al. (1977), o modelo assume “choked flow” dos fluxos primário e secundário na 

garganta e câmara de sucção respetivamente, este é um efeito que ocorre em estrangulamentos, 

como a garganta de um bocal convergente-divergente ou uma válvula. Este se encontra 

relacionado ao efeito de Venturi, pois a velocidade do fluido aumenta e a pressão diminui 

devido à menor área de seção transversal no estrangulamento. No entanto, quando a velocidade 

do fluido atinge a velocidade do som no fluido, o fluxo de massa não aumentará mais com 

reduções adicionais de pressão como foi explicado por os trabalhos de Hammer et al. (2022) e 

Peris Pérez et al. (2021). Deste modo o ejetor é modelado para trabalhar no modo transcrítico, 

como mostrado em trabalho de Tashtoush et al. (2024) quem modela o ejetor implementado em 

um ciclo de compressão paralela, as propriedades do fluido primário na garganta são calculadas 

por meio de laços iterativos e expansão isentrópica atualizando a pressão na garganta Pt, até 

que a diferença entre a velocidade do fluido e do som sejam aproximadamente zero. Para o 

choked flow do fluido secundário um processo similar é seguido assumindo a pressão na entrada 
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da câmara de mistura Pm,in, as secções restante do ejetor são calculadas mediante balanços de 

massa, de energia e de quantidade de movimento linear, por causa disto o modelo precisa dos 

diâmetros das diferentes seções do ejetor e tem maior complexidade quando comparado com 

os modelos M.P.C. e M.A.C., pois além disso também considera a onda de choque que acontece 

na câmara mistura. 

Esta onda de choque na câmara de mistura é um fenômeno físico importante a ser 

considerado pois a medida que o fluido percorre a câmara de mistura este experimenta um 

processo de desaceleração promovido por ondas de choque, estas ondas de choque acontecem 

porque a velocidade do fluido refrigerante é maior que a velocidade do som, essa desaceleração 

tem o efeito de aumentar a pressão estática antes de entrar no difusor aprimorando a eficiência 

do ejetor, no entanto com o aumento da pressão na saída do difusor estas ondas de choque 

tendem a se deslocar para a saída da garganta do bocal primário por causa da contrapressão 

como foi constatado em trabalhos de Zhu et al. (2024) e Wang et al. (2017), esta perturbação 

afeta a taxa de arrastamento de forma negativa, se a perturbação foi muito elevada o ejetor entra 

a operar em modo de fluxo reverso impactando de forma negativa o funcionamento do sistema 

de refrigeração. 

O modelo de Taslimi Taleghani et al. (2018a) considera que existe equilíbrio 

homogêneo para o fluxo bifásico, isto significa que as duas fases se encontram em equilíbrio 

dinâmico e térmico, e todas as propriedades são constantes ao longo das secções transversais, 

essa suposição foi comprovada de forma experimental por Chaiwongsa et al. (2007) concluído 

que essa suposição é razoável devido as altas velocidades do fluido dentro do ejetor e suas 

pequenas dimensões, este modelo considera os comprimentos e ângulos além dos diâmetros, 

pode ser usado para calcular o desempenho quando os parâmetros geométricos são fixos ou 

para projetar o ejetor quando os parâmetros de operação são conhecidos. Devido a que o fluido 

refrigerante dentro do ejetor se encontra em estado bifásico o cálculo da velocidade do som 

requere uma atenção especial, em trabalhos anteriores foram utilizadas diferentes correlações 

da literatura, em Ameur et al. (2016b) além da metodologia que busca maximizar o fluxo de 

massa o autor propõe a Eq. 2.7 para o CO2, o resultado desta com outras correlações e dados 

experimentais é comparada concluindo o autor que pode a equação proposta pode predizer de 

forma correta o valor da velocidade do som. 

 

𝑎2 =
1

𝜌̅2
[𝑋

1

𝜌𝑣
2 (
𝜕𝜌𝑣
𝜕𝑃

)
𝑠
+ (1 − 𝑋)

1

𝜌𝑙
2 (
𝜕𝜌𝑙
𝜕𝑃
)
𝑠
]

−1

 (2.7) 
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Por outro lado, as perdas causadas por um processo de expansão foram identificadas 

como uma das maiores irreversibilidades dos ciclos de refrigeração transcrítico, como nos 

sistemas de refrigeração transcrítico de CO2 o ejetor é proposto como um dispositivo de 

expansão, estas perdas são consideradas por meio de valores assumidos para os componentes 

do ejetor como são o bocal primário, o bocal secundário, a câmara de mistura e o difusor, a Tab. 

2.5 mostra os valores encontrados na literatura para ejetores bifásicos de CO2. 

Tabela 2.5 - Resumo das eficiências isentrópicas assumidas na literatura para os componentes 
do ejetor. 

Autores ηp ηs ηm ηd 

Udroiu et al., (2023) 0,80 0,80 0,80 0,80 

Liu et al. (2019) 0,90 0,90 - 0,80 

Cen et al. (2012) 0,90 0,90 0,90 0,80 

Manjili et al. (2019) 0,90 0,90 0,90 0,80 

Megdouli et al, (2017) 0,75 0,75 0,80 0,75 

Bai et al. (2017) 0,80 0,80 0,85 0,80 

Peris Pérez et al. (2021) 0,90 0,90 0,95 0,80 

Tashtoush et al. (2024) 0,93 0,92 - 0,92 

Zhu et al. (2018) 0,95 0,95 - 0,90 

Huang et al. (2018) 0,90 0,90 0,88 0,85 

Surwase et al. (2023) 0,90 0,90 - 0,80 

Ameur et al. (2016b) 0,85 0,85 - 0,70 

JIN et al. (2019) 0,60 0,60 - 0,70 

 

Em lugar de assumir um valor destas eficiências no trabalho de Liu e Groll (2013) foi 

proposta uma metodologia para determinar as eficiências dos componentes do ejetor bifásico 

de CO2 por meio de dados experimentais, propondo equações empíricas destas eficiências em 

função do diâmetro da câmara de mistura, diâmetro da garganta, a pressão do bocal primário e 

secundário, baseado neste trabalho Zheng et al. (2015) propus as correlações mostradas nas Eq. 

2.8  e 2.9 isto porque o trabalho no qual se encontra baseado não fornece os limites das variáveis 

independentes. 
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𝜂𝑝 = 0,7797 + 0,5822
𝐷𝑡
𝐷𝑚𝑖𝑥

− 0,1306
𝑃𝑝

𝑃𝑠
 

 

(2.8) 

𝜂𝑠 = −1,2075 − 0,1014
𝐷𝑡
𝐷𝑚𝑖𝑥

+ 0,9709
𝑃𝑝

𝑃𝑠
+ 0,7318 (

𝐷𝑡
𝐷𝑚𝑖𝑥

)
2

− 0,1214 (
𝑃𝑝

𝑃𝑠
)
2

 (2.9) 

 

Sendo estas correlações validas para os seguintes limites 0,45 ≤ Dt / Dmix ≤ e 2 ≤ Pp / Ps ≤ 4,5. 

Por fim o último modelo encontrado foi proposto por Zhu et al. (2007) este modelo recebe o 

nome de Shock circle model, sendo este o único modelo 2D entre os modelos matemáticos 

mostrados no presente trabalho, os autores propõem uma metodologia na qual o cálculo do 

desempenho do ejetor é independente dos fluxos na câmara de mistura e do difusor, 

consequentemente os autores afirmam que o cálculo realizado é ainda mais simples comparado 

com os modelos 1D e com maior precisão, este modelo foi validado por meio de dados 

experimentais. Na literatura foi utilizado para um sistema de liquefação com dois ejetores de 

CO2 no trabalho de Khalili et al. (2023) validando os resultados com dados experimentais da 

literatura conseguindo um erro máximo de 6 %. 
 

2.6.2 Modelagem CFD 
 

A dinâmica de fluidos computacional (CFD) é uma poderosa ferramenta numérica que 

pode simular o comportamento do fluxo a nível local, fornecendo informações mais precisas e 

fisicamente mais realista pois pode predizer fenômenos físicos como as ondas de choque 

obliquas e pseudo onda de choques. Além disso a complexidade é muito maior assim como o 

custo computacional, outra vantagem é que o CFD não depende de parâmetros tomados de 

forma experimental por que a aplicabilidade dos modelos é maior Ringstad et al. (2020). Como 

visto na secção anterior a grande maioria dos modelos matemáticos consideram que existe 

equilíbrio, tanto termodinâmico como mecânico, ou seja, as duas fases do fluido refrigerante 

têm a mesma pressão, temperatura, velocidade, energia cinética e potencial. Sendo está uma 

suposição razoável comprovada experimentalmente por Chaiwongsa et al. (2007), no entanto a 

condição sem equilíbrio, foi mais extensamente discutido por Li et al. (2023) e Berana et al. 

(2009) sugerindo que no caso das ondas de choques estas são mais fracas e espessas que as 
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ondas de choque quando considerado equilíbrio, pois a velocidade do som muda quando não 

existe este equilíbrio.  

A comparação entre a abordagem homogênea e heterogênea foi discutida de forma 

preliminar em Bulinski et al. (2010) o autor tem observado uma concordância 

consideravelmente melhor para o modelo heterogéneo, apesar disto o perfil da pressão predito 

pelo modelo homogêneo concordo razoavelmente com os dados medidos, no caso da taxa de 

arrastamento o modelo homogêneo não chegou predizer com êxito o valor experimental, 

mostrando que a taxa de arrastamento é sensível a abordagem utilizada, isto levou o autor a 

concluir que os modelos implementados não podem reproduzir os dados experimentais 

sugerindo que o modelo homogêneo deve ser baseado na pressão e entalpia total, como foi 

implementado no trabalho de Palacz et al. (2015) quem implementara um modelo HEM para 

quatro ejetores bifásicos de CO2 considerando equilíbrio termodinâmico, avaliando os 

resultados de forma experimental encontrando que o modelo mostra um erro menor de 10 % 

baixo certas condições de operação, evidenciando que a medida que a temperatura e pressão de 

entrada do bocal primário diminui a precisão do modelo descresse, afirmando que isto acontece 

porque quanto mais longe do ponto crítico é errado assumir este equilíbrio termodinâmico, 

concluindo a necessidade de prosseguir o trabalho implementando modelos de maior 

complexidade como o homogeneous relaxation model (HRM). Além disto, a modelagem HEM 

mostra ser o mais utilizado na literatura para ejetores de CO2. Dado que fornece um equilíbrio 

entre a complexidade, custo computacional e resultados, em trabalho de Liu et al. (2022) 

aplicando a metodologia HEM foram estudados os parâmetros de posição do bocal primário 

(NXP), a razão de área (Amix/At) e comprimento do difusor (Ld) em um sistema com um ejetor 

transcrítico de CO2, concluindo que existem valores ótimos na geometria do ejetor e valores 

que induzem um mal funcionamento do ejetor. Apesar disto diferentes trabalhos têm sido 

desenvolvidos com o intuito de diminuir o tempo de computo como mostrado em Haida et al. 

(2018) quem combinaram a metodologia HEM com um modelo de ordem reduzida (ROM) e 

um modelo de decomposição ortogonal (POD) obtendo resultados no rango de 10 % para a 

vazão mássica e diminuindo o tempo de simulação de 1800 segundos para um máximo de 11.61 

segundos. Em Ringstad et al. (2021) o ejetor de CO2 foi abordado com um modelo de machine 

learning para o mapeamento do ejetor quando diferentes condições de operação e parâmetros 

geométricos, utilizando dados provenientes de trabalhos CFD disponíveis na literatura para 

alimentar o modelo, predizendo a eficiência, a vazão mássica assim como os perfiles de 

velocidade e pressão no interior do ejetor. No trabalho de Xia et al. (2024) foi modificado o 
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modelo HEM para obter a distribuição do ruido ao longo do ejetor utilizando o modelo 

broadband noise simulation (BNS) concluindo que a principal fonte de ruido do fluxo se 

encontra na secção de pré-mistura e no difusor atribuindo esta ao cisalhamento e separação do 

fluxo respetivamente, a contrapressão afeta o ruido do fluxo no difusor, encontrando que a 

medida que aumenta o ruido no difusor diminui, em consequência aumentado a taxa de 

arrastamento, os autores afirma que este método precisa de maior desenvolvimento pois este 

método pode ser uma forma eficaz de monitorizar o funcionamento dos ejetores. 

O modelo homogeneous relaxation model (HRM) a diferença do modelo HEM assume 

que não existe equilíbrio termodinâmico e trata a mudança de fase como um processo de 

relaxamento em direção ao equilíbrio da qualidade de vapor, introduzindo um atraso no início 

da mudança de fase, sendo este parâmetro de suma importância como constatado no trabalho 

de Palacz et al. (2017) quem comparara a exatidão dos modelos HEM e HRM para ejetores 

bifásicos de CO2 usados em sistemas de supermercado e dados experimentais, encontrando que 

o erro do HRM foi apenas 5 % menor que do HEM, atribuindo isto a formulação do tempo de 

relaxamento do modelo HRM. 
 

2.7 Revisão compressor 
 

Desde que os sistemas de refrigeração com CO2 transcrítico operam em altas pressões, 

o compressor é um componente de suma importância, pois, como foi destacado por Kus e Neksa 

(2013) um compressor eficiente e confiável é a chave para popularizar esses sistemas de 

refrigeração. Inicialmente, no trabalho de Süss e Kruse (1998) foi investigada a eficiência dos 

compressores de CO2, desde um ponto de vista experimental e teórico, concluindo o autor que 

existem desafios técnicos que devem ser superados para garantir uma operação eficiente e assim 

conseguir popularizar este tipo de sistemas de refrigeração. Sendo assim, mais recentemente, 

no trabalho de Kus e Neksa (2013) foi estudada numericamente a viabilidade de substituir 

equipamentos de compressão lubrificados a óleo em sistemas de refrigeração baseados em CO2 

por turbo máquinas sem óleo, avaliando os resultados em termos de eficiência obtida. Os 

resultados mostram que, para pressões intermediárias em torno de 30-40 bar, a eficiência é boa, 

sendo superior a 70%. No entanto, quando essa pressão é aumentada para 77 bar ou mais, essa 

eficiência é penalizada, chegando a cair para 50%. 

Baek et al. (2014) realizaram um trabalho de otimização de um compressor rotativo 

duplo, variando a relação de volume dos cilindros. Os resultados mostram que, ao aumentar 
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essa relação de 0,6 para 0,8, tanto a capacidade calorífica quanto o COP do sistema foram 

melhorados em 10,4% e 6,7%, respectivamente. Uma análise termodinâmica e de instabilidade 

de um compressor Scroll de CO2 transcrítico foi desenvolvida por  Zheng et al. (2020) que 

realizaram uma análise extensa utilizando simulações CFD, o que permitiu estudar fenômenos 

como a pré-compressão. Os resultados mostram as fortes flutuações nas propriedades que o 

CO2 experimenta ao passar pelos pontos críticos.Além disso, foi observado que o fenômeno de 

pré-compressão induz um vórtice na entrada das câmaras de sucção, bloqueando o fluxo e 

afetando negativamente o desempenho do compressor Scroll. Em Wang et al. (2020) foi 

estudado o processo de transporte de massa interna no compressor de pistão de CO2 transcrítico. 

Os autores propõem um modelo termodinâmico desse compressor a partir de diagramas de 

pressão e volume. Este modelo, pode analisar eficazmente o processo de transporte de CO2 no 

cilindro. Os resultados mostram que a massa residual de CO2 está estreitamente relacionada 

com o tempo de fechamento retardado da válvula de descarga e a velocidade de rotação do 

compressor. 

Outro modelo foi proposto por Wang et al. (2024a) que desenvolveram um modelo FSI 

(Fluid–Structure Interaction) para um compressor de pistão de CO2 transcrítico, com o objetivo 

de estudar o estresse na válvula de descarga, pois esta frequentemente é quebrada ao operar em 

frequências maiores que 3000 rpm/min. Eles encontraram que o impacto da placa no limitador, 

mas principalmente o estresse de flexão no orifício de descarga causado pela diferença de 

pressão na placa, são as principais causas. Os resultados também mostram que reduzir o 

diâmetro do orifício de descarga é uma forma eficaz de reduzir o estresse dinâmico. 

No estudo realizado por Mastrullo et al. (2015), foi desenvolvido um modelo semi-

empírico do compressor para analisar os efeitos da velocidade do compressor no desempenho 

de um sistema de refrigeração transcrítico de CO2, mostrando uma melhoria entre 12 % e 60 % 

no consumo de energia elétrica. Mesmo assim, o intervalo de velocidade do compressor se torna 

mais reduzido à medida que a temperatura ambiente aumenta. EmPeng et al. (2020) foi proposto 

um modelo termodinâmico de um compressor rotativo duplo de CO2 com e sem injeção de 

vapor. Os resultados mostram que essa tecnologia pode melhorar o desempenho em até 30 %. 

Este modelo considera a velocidade do compressor, bem como a pressão ótima de injeção de 

vapor. 

Winandy et al. (2002b) propuseram um modelo para o compressor scroll hermético. 

Este modelo assume que o fluido refrigerante é aquecido e resfriado na sucção e descarga do 

compressor, devido a uma parede fictícia do compressor, como mostrado na Fig.2.8. Este 
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modelo é capaz de calcular variáveis como: a vazão mássica, a potência elétrica, a temperatura 

de descarga, o aquecimento na sucção, o resfriamento na descarga e as perda de calor para o 

ambiente. 

 

Figura 2.8 - Diagrama conceitual do compressor scroll. Fonte: Adaptado de Winandy et al. 

(2002b) 
 

O modelo anterior foi modificado por Heo et al. (2013) para modelar um compressor 

rotativo duplo. Este modelo foi usado para analisar as características de desempenho do 

compressor em função da relação de volume dos cilindros do compressor, sugerindo valores 

ótimos de relação para diferentes condições de operação. 
 

2.8 Revisão resfriador de gases e evaporador 
  

Dentro dos tipos de trocadores de calor, encontra-se o trocador de calor a placas (Plate 

Heat Exchanger), sendo esses dispositivos usados para aquecer, resfriar e recuperar calor. Os 

trocadores de calor a placas apresentam bom desempenho tanto com fluidos monofásicos 

quanto bifásicos, ganhando popularidade nos últimos anos, principalmente devido ao seu custo 

relativamente baixo, desenho compacto e integridade estrutural, segundo (Mastani Joynari et 

al. 2022).  No trabalho de revisão bibliográfica de Borjigin et al. (2025) foram classificados os 

tipos de trocadores de calor, destacando-se o trocador de placas soldados como um dos mais 

comumente usados. Isso ocorre porque, sendo um trocador soldado, permite suportar pressões 

maiores, como as requeridas em aplicações com CO2 transcrítico. 
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Na Fig. 2.9, são apresentados os parâmetros físicos de um típico trocador de calor a 

placas soldadas. Esses parâmetros incluem: os canais para ambos os fluidos, a abertura e o 

espaço médio do canal, a espessura das placas, os diâmetros das portas e as tampas do trocador 

(frontal e traseira). Também pode ser observado o princípio de funcionamento, que consiste em 

dois circuitos de refrigerantes, um quente e um frio, que fluem em canais alternados entre as 

placas onduladas. Assim, a transferência de calor ocorre do fluido quente, através da placa de 

separação, para o fluido frio em um arranjo de contracorrente. 

 

 

Figura 2.9 - Parâmetros físicos típicos do trocador de calor de placas. Fonte: Adaptado de 
Mayta Tito et al. (2011) 

 

Como foi visto nas revisões anteriores e conforme destacado por Eelbel e Lawrence 

(2016), a maioria dos estudos sobre CO2 transcrítico costuma se concentrar no desenho e 

desempenho do ejetor e seu impacto no ciclo. No entanto, pesquisas recentes como Song et al. 

(2022) demonstraram que tanto o evaporador quanto o resfriador de gases têm um potencial 

maior de melhoria. Seguindo essa ideia, no trabalho de Lawrence e Elbel (2018b), foi 

investigado numericamente o impacto de diferentes dimensões de um evaporador de 

microcanais em um ciclo de refrigeração com ejetor usando como refrigerantes R410A e R744. 

Para modelar o evaporador, foram usados volumes finitos juntamente com equações de 
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conservação de massa, momento e energia, conseguindo avaliar a capacidade de refrigeração e 

as perdas de pressão. Os resultados dos autores levam a sugerir um diâmetro grande de 

microcanal para otimizar o fluxo de massa. 

Artuso et al. (2020) modelaram um evaporador e um resfriador de gases, ambos do tipo 

serpentina com aletas, considerando-os como um tubo reto em contracorrente, dividindo o 

trocador em 6 volumes. Cada volume, por sua vez, foi dividido em volumes finitos, e o número 

de volumes finitos foi selecionado até que a simulação mostrasse insensibilidade ao número 

destes. Para cada volume discretizado, é possível identificar três nós: um nó referido ao fluxo 

de refrigerante, um nó referido ao estado da parede do tubo e das aletas, e um nó referido ao 

estado do ar. 

Em Cui et al. (2023) foi utilizado o método de volumes finitos para um resfriador de 

gases de tubos estriados, com o objetivo de obter as diferenças de temperatura na transferência 

de calor ao longo do resfriador de gases. O trocador foi dividido em 100 elementos, e como 

hipótese simplificadora, foi estabelecido que a transferência de calor era a mesma para cada 

elemento. Por fim, a perda de pressão não foi considerada. 

Zhang et al. (2020) , avaliaram o desempenho de um resfriador de gases de CO2 de tubo 

com aletas, utilizando modelagem de volumes finitos em conjunto com modelagem CFD 1D e 

3D. Este método proposto permite obter informações adicionais e resultados que outras 

metodologias não poderiam fornecer, como, por exemplo, os perfis de temperatura, pressão, 

velocidade e capacidade de refrigeração, ao longo da malha construída. O autor conclui que 

uma distribuição uniforme de ar produz os melhores resultados em termos de COP do sistema.   

Rossetti et al. (2018) simularam um resfriador de gases de CO2. Para isso, os autores 

propõem uma metodologia CFD com um enfoque equivalente que permite reproduzir os efeitos 

de uma superfície aletada estendida, reduzindo drasticamente o esforço computacional. O 

modelo proposto permite avaliar os efeitos tridimensionais da má distribuição do ar em termos 

de temperatura, coeficientes de transferência de calor e capacidade de refrigeração. 
 

2.9 Revisão válvula de expansão 
 

Os dispositivos de expansão são componentes-chave tanto em aplicações de bomba de 

calor quanto em sistemas de refrigeração. Sua função é regular a quantidade de fluido 

refrigerante que entra no evaporador. Os dispositivos de expansão comuns incluem o tubo 

capilar, o tubo curto, a válvula de expansão termostática (TEV) e a válvula de expansão 
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eletrônica (EEV) (RABELO et al., 2023). Por sua vez, uma válvula de expansão eletrônica 

(EEV) tem um intervalo de trabalho mais amplo, maior precisão de controle e resposta mais 

rápida em comparação com outros dispositivos, o que levou a um aumento de sua popularidade 

e uso nos sistemas de refrigeração transcríticos de CO2 (Hou et al., 2014b). 

Chen et al. (2004) propuseram uma correlação para um sistema transcrítico de CO2 que 

opera com um tubo curto. Os resultados mostraram que a taxa de fluxo de massa dependia em 

grande medida do diâmetro do dispositivo de expansão e, por sua vez, apresentava uma relação 

proporcional à pressão de entrada. Posteriormente, no trabalho de García-Valladares (2006) foi 

realizada uma investigação mais extensa para um tubo curto utilizando volumes finitos em uma 

malha unidimensional, obtendo resultados com alto grau de concordância com os resultados 

experimentais, permitindo prever o comportamento interno do dispositivo de expansão. Um 

trabalho similar foi realizado por Yang e Zhang (2009) que modelaram o fluxo de massa 

transcrítico em tubos curtos e capilares, treinando redes neurais para modelar o fluido bifásico 

com equilíbrio termodinâmico, obtendo resultados satisfatórios dentro de uma margem de 10% 

de erro. 

Liu et al. (2016) investigaram as características do fluxo bifásico transcrítico de CO2 

através de uma válvula de expansão eletrônica. Os autores propuseram uma correlação, baseada 

na equação de Bernoulli, que permite prever a taxa de fluxo de massa com um erro relativo 

máximo de 10%. Em Liu et al. (2018) foram estudados os parâmetros geométricos da válvula 

de expansão eletrônica sobre a taxa de fluxo de massa de CO2. Foram testadas três diferentes 

geometrias de válvula de expansão, e os resultados dos autores levaram à conclusão de que a 

abertura da válvula tem o maior efeito sobre a taxa de fluxo de massa, enquanto a pressão de 

saída tem uma influência baixa.  
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CAPÍTULO III 
 

 

 

3 ABORDAGEM NUMÉRICA 
 

 

 

 
Para alcançar o objetivo geral de simular tanto o sistema transcrítico por compressão a 

vapor com e sem ejetor, os esquemas dos sistemas a serem modelados são mostrados na Fig. 

2.3 e 2.5. É necessário modelar cada componente do sistema separadamente, para 

posteriormente unir estes e assim, avaliar o desempenho dos ciclos. Neste capítulo, será descrita 

a metodologia utilizada para cada componente. Os componentes que serão modelados são: o 

compressor, o resfriador de gases, o evaporador, o ejetor e a válvula de expansão. Por último, 

será descrita a metodologia usada para unir os componentes e fazer que estes funcionem como 

um único sistema. Os dados experimentais usados para comparar e modelar os resultados 

numéricos são extraídos do trabalho de Zhu et al. (2017).  As propriedades termodinâmicas e 

de transporte do fluido refrigerantes são calculadas usando o pacote REFPROP versão 10 junto 

com a linguagem de programação Python. 

 

3.1 Compressor 
 

O compressor para o ciclo com e sem ejetor é um compressor a pistão semi-hermético 

de dois pistões para R744, da marca Dorin, série CD, modelo 180H. De acordo com os dados 

técnicos do fabricante, ele tem um deslocamento volumétrico de 1,12 m³/h a uma velocidade 

de 1450 rpm, alimentado por 380 V/50 Hz. Uma das dificuldades ao modelar compressores é a 

determinação dos parâmetros do compressor. Esses parâmetros são difíceis de identificar e 

raramente são fornecidos pelo fabricante. Entre esses parâmetros estão, por exemplo: 

coeficientes convectivos de troca de calor, coeficientes politrópicos de compressão ou fatores 

de inércia relacionados à abertura e fechamento das válvulas, entre outros. Além desses 

parâmetros, existem parâmetros associados à geometria do compressor, como as dimensões das 
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válvulas e dos cilindros, parâmetros aos quais apenas os fabricantes têm acesso. (Santos e 

Hernandez, 2002a).  

O modelo utilizado no presente trabalho está baseado no proposto por Winandy et al. 

(2002a), este modelo foi modificado por Santos e Hernandez (2002b) que adicionaram duas 

válvulas na sucção e descarga do compressor, tornando o modelo válido para compressores do 

tipo pistão. O modelo conceitual está mostrado na Fig. 3.1. Além disso, o autor adicionou 

parâmetros para poder simular o compressor em um regime transiente. 

 

Figura 3.1 - Diagrama conceitual do compressor de pistão. Fonte: Adaptado de Santos e 

Hernandez (2002b) 
 

De acordo com o esquema anterior, pode-se identificar que o fluido refrigerante 

experimenta 5 processos ao longo do compressor. Esses processos são: 

 

a) Queda de pressão na sucção (su – su1) 

b) Aquecimento na sucção (su1 – su2) 

c) Compressão isentrópica (su2 – ex2) 

d) Resfriamento na descarga (ex2 - ex1) 

e) Perda de pressão na descarga (ex1 - ex) 
 

Quando o fluido refrigerante escoa através de uma válvula, sempre existe uma força de 

mola que tenta fechar a passagem. Este fenômeno foi evidenciado por Belman-Flores et al. 

(2015) que concluíram que este fenômeno provoca uma perda de pressão ao longo da válvula 



55 
 

de sucção e descarga. Para quantificar essa perda de pressão Winandy et al. (2002b) propôs as 

Eqs. 3.1 e 3.2 para a sucção e descarga, respectivamente 
 

∆𝑃𝑠 = (
4𝑚̇

0,0196𝜋𝑉𝑠
)
2

 (3.1) 

 

Δ𝑃𝑑 = 100 + 300 (
𝑚̇

0,02
)
2

 
(3.2) 

 

A perda de calor nas válvulas é um processo que implica uma expansão isentrópica: 

quando o fluido perde pressão (su – su1) e uma difusão de calor isobárica (su1 – su2). Esta é 

considerada através da introdução de uma parede isotérmica fictícia que contabiliza essas trocas 

de calor mediante parâmetros globais. Essa mesma abordagem foi utilizada em estudos 

anteriores semelhantes, como Yang et al. (2018) Wang et al. (2023). Para um gás perfeito, a 

pressão pode ser expressa em função do número de Mach. No entanto, se a perda de pressão 

for muito pequena, como é o caso das válvulas fictícias implementadas, conforme evidenciado 

na literatura com valores que variam entre 5-200 kPa, o fluido pode ser considerado 

incompressível, resultando na Eq. 3.3.  
 

𝑚̇ =
𝜋𝑑𝑠𝑢

2

4
√2 ∙ 𝜌𝑠𝑢 ∙ ∆𝑃𝑠𝑢 

(3.3) 

 

Onde: dsu é o diâmetro da garganta fictícia da válvula de sucção, ṁ é a vazão mássica do 

refrigerante, ∆𝑃𝑠𝑢 é a queda de pressão na sucção e 𝜌𝑠𝑢 a massa específica do fluido refrigerante 

na sucção.  

O modelo da válvula na descarga do compressor é realizado de maneira análoga à 

válvula de sucção, usando a Eq. 3.3. Dessa forma, tem-se dois parâmetros referentes ao 

compressor que devem ser identificados: os diâmetros das válvulas 𝑑𝑠𝑢 e 𝑑𝑒𝑥.  

O modelo de transferência de calor dentro do compressor é realizado por meio de uma 

parede fictícia para a troca de calor. Devido ao fato de que a temperatura do fluido refrigerante 

na descarga é a mais alta de todo o processo de compressão, este deve dissipar calor para a 

parede fictícia. Da mesma forma, essa parede troca esse calor com o ambiente e, por sua vez, 

com o fluido refrigerante na sucção, aumentando a temperatura na entrada. A troca de calor é 
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modelada por meio do balanço de energia. Dessa forma, para o processo de sucção (su1 – su2), 

o aumento de energia pode ser calculado como segue: 
 

𝑄̇𝑠𝑢 = 𝑚̇(ℎ𝑠𝑢1 − ℎ𝑠𝑢2) (3.4) 

 

Onde hsu1 e hsu2 são a entalpia do fluido refrigerante, após a perda de pressão e após o 

aquecimento devido à parede fictícia. Para determinar a troca de calor entre a parede e o fluido 

refrigerante, supõe-se a existência de um trocador de calor fictício onde a temperatura na parede 

(Tw) é uniforme. As Eq. 3.5 e 3.6 para o fluxo de calor e a eficiência do trocador de calor são 

mostradas a seguir. 
 

𝑄̇𝑠𝑢 = 𝜀𝑠𝑢𝑚̇𝐶𝑝,𝑠𝑢(𝑇𝑤 − 𝑇𝑠𝑢1) (3.5) 

  

𝜀𝑠𝑢 = 1 − 𝑒
−
𝐴𝑈𝑠𝑢
𝑚̇𝐶𝑝 ,𝑠𝑢  (3.6) 

 

Onde Tsu1 é a temperatura do fluido refrigerante, Tw a temperatura da parede, 𝜀𝑠𝑢 é a eficiência 

do trocador fictício, Cp,su é o calor específico do fluido refrigerante, ṁ é a vazão massica e AUsu 

é o coeficiente de transferência de calor, que deve ser identificado, segundo Yang et al. (2018), 

Lemort et al. (2009) e Wang et al. (2023) se calcula usando a Eq. 3.7. 
 

𝐴𝑈𝑠𝑢 = 𝐴𝑈𝑠𝑢,𝑛 (
𝑚̇

𝑚̇𝑛
)
0,8

 (3.7) 

 

Na equação anterior AUsu,n e ṁn são parâmetros correspondentes à vazão de fluxo de 

massa nominal. No presente trabalho, este foi considerado como o fluxo de massa máximo 

dentro dos dados experimentais. As perdas para o meio ambiente são dadas pela Eq. 3.8. 
 

𝑄̇𝑎𝑚𝑏 = 𝐴𝑈𝑎𝑚𝑏(𝑇𝑤 − 𝑇𝑎𝑚𝑏) (3.8) 

 

Onde 𝐴𝑈𝑎𝑚𝑏  é o coeficiente de troca térmica para o ambiente e Tamb a temperatura ambiental. 

De forma análoga, na descarga, são usadas as Eqs. 3.9, 3.10 e 3.11. 
       

𝑄̇𝑒𝑥 = 𝑚̇(ℎ𝑒𝑥1 − ℎ𝑒𝑥) (3.9) 
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𝑄̇𝑒𝑥 = 𝜀𝑒𝑥𝑚̇𝐶𝑝,𝑒𝑥(𝑇𝑒𝑥1 − 𝑇𝑤) 
(3.10) 

 

𝜀𝑒𝑥 = 1 − 𝑒
−
𝐴𝑈𝑒𝑥
𝑚̇𝐶𝑝 ,𝑒𝑥  

(3.11) 

 

Sendo assim, os parâmetros a serem identificados no processo de troca de calor dentro 

do compressor são: AUsu, AUamb e AUex. No presente modelo, a potência elétrica do compressor 

é considerada igual à soma de dois componentes, conforme mostrado na Eq. 3.12.  
 

𝑊̇ =  (1 + 𝛼)𝑊̇𝑖𝑠𝑒+ 𝑊̇𝑙𝑜𝑠𝑠 (3.12) 

 

Onde 𝑊̇𝑖𝑠𝑒 é a variável associada a potência de compressão isentrópica, 𝑊̇𝑙𝑜𝑠𝑠 p 

parâmetro associado a ineficiência do motor eléctrico e as partes mecânicas deste e 

𝛼  Representa a dependência simples e lineal das perdas eletromecânicas com a 

potência interna do compressor. o cálculo de 𝑊̇𝑖𝑠𝑒 usa a Eq. 3.13: 
 

 

𝑊̇𝑖𝑠𝑒= 𝑚̇(ℎ𝑒𝑥2 − ℎ𝑠𝑢2) (3.13) 

 

𝑊̇𝑙𝑜𝑠𝑠 foi definido por Wang et al. (2023) como mostrado a continuação: 
 

𝑊̇𝑙𝑜𝑠𝑠 = 2 ∙ 𝜋 ∙ 𝑁 ∙ 𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠 (3.14) 

 

Onde N é a velocidade do compressor e Tloss é a temperatura perdida devido às ineficiências. 

Os parâmetros que devem ser identificados para determinar a potência do compressor são: 𝛼  y 

𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠.  

Para o cálculo da taxa de fluxo de massa do compressor, primeiro deve-se considerar o 

conceito de eficiência volumétrica, o qual foi definido por Ren et al. (2022) como uma medida 

de quão efetivamente um compressor pode preencher seu vapor durante o processo de sucção. 

Ou seja, indica quanto vapor realmente ingressa em comparação à quantidade máxima possível. 

Pode-se definir isso como a razão entre a vazão volumétrica de gás aspirado pelo compressor 

(𝑉̇) e o volume varrido pelo pistão por unidade de tempo (𝑉𝑠̇), conforme especificado na Eq. 

3.15: 
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𝜀𝑣𝑜𝑙 =
𝑉̇

𝑉̇𝑠
 (3.15) 

 

Como mostrado na Fig. 3.2, o processo real de compressão pode ser dividido em 4 fases: 

fase de compressão (B - C), fase de descarga (C - D), fase de expansão (D - A) e fase de sucção 

(A - B). No presente modelo, esses processos serão considerados ideais a fim de modelar a taxa 

de fluxo de massa do compressor. Dessa forma, o ciclo mecânico ideal é composto pelos 

seguintes processos: sucção isobárica (A - B), compressão isentrópica (B - C), descarga 

isobárica (C - D) e expansão isentrópica (D - A). 
 

 

Figura 3.2 - Diagrama P-V de um compressor transcrítico de CO2. Fonte: Adaptado de Wang 
et al. (2020) 

 

A taxa de fluxo de massa é afetada principalmente pela expansão do gás aprisionado 

dentro do espaço morto do compressor, fenômeno discutido na literatura por Silva e Dutra 

(2021) e definido como o volume residual de vapor que fica aprisionado dentro do cilindro 

quando o pistão está em sua posição mais alta. Usando a figura anterior, esse espaço morto pode 

ser definido pela Eq. 3.16. Da mesma forma, a eficiência volumétrica também pode ser definida 

conforme mostrado na Eq. 3.17. 
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𝐶𝑓 =
𝑉𝐷

𝑉𝐵 − 𝑉𝐷
 (3.16) 

 

𝜀𝑣𝑜𝑙 =
𝑉𝐵 − 𝑉𝐴
𝑉𝐵 − 𝑉𝐷

 
(3.17) 

 

Combinando as equações anteriores, pode-se expressar a eficiência volumétrica em 

função do espaço morto, como mostrado a continuação: 
 

𝜀𝑣𝑜𝑙 = 1 − 𝐶𝑓 (
𝑉𝐴
𝑉𝐷
− 1) (3.18) 

 

Combinando a Eq. 3.15 e 3.18, pode-se calcular a vazão volumétrica, conforme 

mostrado na Eq. 3.19, redefinindo também 𝑉𝐴  y 𝑉𝐷. 

 

𝑉̇ = 𝑉̇𝑠 [1 − 𝐶𝑓 (
𝑉𝑠𝑢2
𝑉𝑒𝑥2

− 1)] (3.19) 

 

Por último, a taxa de fluxo de massa pode ser calculada através da equação 3.20, onde 

(𝜌𝑠𝑢2) é a massa específica do refrigerante na entrada do cilindro. Dessa forma, os parâmetros 

𝑉̇𝑠 e 𝐶𝑓 são os que devem ser identificados para determinar a taxa de fluxo de massa. 

 

𝑚̇ = 𝑉̇ ∙ 𝜌𝑠𝑢2 (3.20) 

 

Portanto, o modelo do compressor requer a identificação de 9 parâmetros: 𝑑𝑠𝑢, 𝑑𝑒𝑥., 

𝐴𝑈𝑠𝑢, 𝐴𝑈𝑎𝑚𝑏 , 𝐴𝑈𝑒𝑥, 𝛼 , 𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠, 𝑉̇𝑠 e 𝐶𝑓. Para calcular esses parâmetros, foi utilizado um algoritmo 

genético para otimizar estes e encontrar a solução que melhor se ajusta aos dados experimentais. 

A Fig. 3.3 descreve de forma resumida esse processo. 
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Figura 3.3 - Fluxograma de identificação de parâmetros do compressor. 
 

3.2 Trocadores de calor 
 

O resfriador de gases é um trocador de calor de placas de fluxo contracorrente, com 

água utilizada como fluido secundário, e sua capacidade é de 7,5 kW. Por outro lado, o 

evaporador é um trocador de calor de micro canais de fluxo paralelo com uma capacidade de 

refrigeração de 5 kW. O tamanho desses componentes não é fornecido em Zhu et al. (2017), 

portanto, o tamanho será encontrado através da técnica de algoritmo genético. A metodologia 

para a modelagem desses trocadores de calor é baseada principalmente nos trabalhos de Mayta 

Tito et al. (2011) y Zhou et al. (2018) 
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O modelo utilizado segue o método de análise local, onde o trocador de calor é dividido 

em uma série de pequenos volumes de controle, que são tratados como trocadores de calor 

independentes, aos quais são aplicadas as equações de transferência de calor e conservação de 

massa e energia. Para o cálculo dos coeficientes locais de transferência de calor e do fator de 

atrito, foram utilizadas correlações disponíveis na literatura, considerando as regiões de fluxo 

monofásico ou bifásico em cada um dos trocadores. 

O uso de pequenos volumes de controle proporciona resultados de forma local e mais 

precisos, como foi destacado por Rodrigues e Srivastava (2025) que também destacou que esse 

método pode ser custoso do ponto de vista computacional. O modelo de simulação leva em 

consideração as características geométricas dos trocadores de calor, que são utilizadas para 

calcular as áreas de troca de calor, tanto do lado do refrigerante quanto do fluido secundário. A 

figura 3.4 mostra os parâmetros geométricos e a seção transversal de uma placa. 

 

Figura 3.4 - Parâmetros geométricos trocador de calor: (a) placa (b) seção transversal. Fonte: 
Adaptado de Mayta Tito et al. (2011) 

 

A área real de uma placa do trocador de calor pode ser calculada conforme a equação 

seguinte. 
 

𝐴𝑟𝑒𝑎𝑙 = 𝜙  ∙ 𝐿𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 ∙ 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  (3.21) 
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Onde 𝜙  é o fator de ampliação devido à corrugação da placa, 𝐿𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  e 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  são a altura e 

largura da placa, conforme consta na Fig. 3.4, estes podem ser calculados por: 
 

𝐿𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 = 𝐿𝑣 −𝐷𝑝 (3.22) 

 

𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 = 𝐿ℎ − 𝐷𝑝 
(3.23) 

 

A área da seção transversal é: 
 

𝐴𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 ∙ 𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  (3.24) 

 

Onde 𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  é o espaço médio do canal e é calculado da seguinte forma: 

 

𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 = 𝑝 − 𝑡𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  (3.25) 

 

O parâmetro 𝑝 a altura da corrugação e 𝑡𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  é a espessura da placa, o perímetro da 

seção transversal é: 
 

𝑃𝑤 = 2(𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 + 𝜙 ∙ 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒) (3.26) 

 

Este perímetro é usado para calcular o diâmetro hidráulico do refrigerante e do fluido 

secundário, como mostrado na equação a seguir: 
 

𝐷ℎ =
4 × 𝐴𝑟𝑒𝑎 𝑑𝑎 𝑠𝑒𝑐çã𝑜 𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠𝑣𝑒𝑟𝑠𝑎𝑙 𝑑𝑜 𝑐𝑎𝑛𝑎𝑙

𝑃𝑒𝑟í𝑚𝑒𝑡𝑟𝑜 𝑚𝑜𝑙ℎ𝑎𝑑𝑜
=
4 × 𝐴𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠

𝑃𝑤
 (3.27) 

 

Combinando a Eq. 3.24 e 3.26 com a Eq.  3.27, obtemos o diâmetro hidráulico: 
 

𝐷ℎ =
4𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 ∙ 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒

2(𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 + 𝜙𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒)
 (3.28) 

 

A área total do trocador de calor é então definida como: 
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𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = (𝑁𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒𝑠 − 2) ∙ 𝐴𝑟𝑒𝑎𝑙  (3.29) 

 

Onde 𝑁𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒𝑠  é o número de placas do trocador, para cada volume de controle elementar, leva-

se em conta o comprimento de cada elemento, e este é definido por: 
 

𝐿𝑒𝑙𝑒 =
𝐿𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒

𝑁𝑑𝑖𝑣
 3.30 

 

O parâmetro 𝑁𝑑𝑖𝑣 indica o número de divisões que formam o volume de controle do 

trocador de calor, por fim, a área total de um volume de controle é definida como: 
 

𝐴𝑒𝑙𝑒 = (𝑁𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒𝑠 − 2) ∙ 𝜙 ∙ 𝐿𝑒𝑙𝑒 ∙ 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  3.31 

 

A fim de resolver o modelo matemático dos trocadores de calor, são necessárias 

hipóteses simplificadoras, para diminuir a complexidade dos processos físicos que ocorrem. 

Tanto para o resfriador de gases e evaporador, as hipóteses são: operam em regime permanente, 

cada volume de controle elementar é um trocador de calor independente, os valores dos 

coeficientes convectivos de transferência de calor, tanto do refrigerante quanto do fluido 

secundário, estão uniformemente distribuídos em cada volume de controle, são usados valores 

médios de entrada e saída de cada volume elementar para o cálculo das propriedades 

termofísicas, tanto do refrigerante quanto do fluido secundário, não há deposição nos trocadores 

e a variação das energias cinéticas e potenciais é desprezível, assim como o efeito da gravidade. 
 

A equação de balanço de massa para um volume de controle é mostrada a seguir: 

 
𝑑𝑚𝑣𝑐

𝑑𝑡
=∑𝑚̇𝑖𝑛−∑𝑚̇𝑜𝑢𝑡 (3.32) 

 

Aplicando as hipóteses simplificadoras, a vazão mássica de entrada e saída para cada 

volume de controle permanece constante. 
 

𝑚̇𝑖𝑛= 𝑚̇𝑜𝑢𝑡 = 𝑚̇ (3.33) 
 

A equação de balanço de energia em regime permanente é: 
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𝑄̇ − 𝑊̇ = 𝑚̇𝑜𝑢𝑡 (ℎ𝑜𝑢𝑡 +
1

2
𝑢𝑜𝑢𝑡
2 + 𝑔∆𝑧𝑜𝑢𝑡) − 𝑚̇𝑖𝑛(ℎ𝑖𝑛+

1

2
𝑢𝑖𝑛
2 + 𝑔∆𝑧𝑖𝑛) (3.34) 

 

Quando esse balanço de energia é aplicado ao fluido refrigerante, seja do resfriador de 

gases ou evaporador e considerando as hipóteses simplificadoras, a Eq. 3.34 pode ser reduzida. 
 

𝑄̇ = 𝑚̇ = (ℎ𝑜𝑢𝑡 − ℎ𝑖𝑛) (3.35) 

 

Aplicando o balanço de energia ao fluido secundário, tanto do resfriador de gases quanto 

do evaporador, onde não há mudança de fase, tem-se. 

 

𝑄̇ = 𝑚 ∙̇ 𝐶𝑝 ∙ (𝑇𝑜𝑢𝑡 − 𝑇𝑖𝑛) (3.36) 

 

O cálculo da transferência de calor para cada volume de controle elementar baseia-se 

no método da eficácia NTU (Número de Unidades de Transferência), o qual é descrito em Zhao 

(2025) e Incropera et al. (2011). Para definir a eficácia de um trocador de calor, primeiro deve-

se definir a quantidade máxima possível de transferência de calor deste. Isso, em princípio, é 

conseguido em um arranjo de contracorrente, pois nesse arranjo o fluido a resfriar ou aquecer 

experimenta a máxima diferença de temperatura possível. A máxima transferência de calor é 

então definida pela Eq. 3.37: 
 

𝑄̇𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑚𝑖𝑛 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡,𝑖𝑛− 𝑇𝑐𝑜𝑙𝑑,𝑖𝑛) (3.37) 

 

Onde 𝐶𝑚𝑖𝑛 é igual a 𝐶ℎ𝑜𝑡 ou 𝐶𝑐𝑜𝑙𝑑, dependendo de qual possui o menor valor: 
 

𝐶ℎ𝑜𝑡 = 𝑚̇ℎ𝑜𝑡 ∙ 𝐶𝑝,ℎ𝑜𝑡 (3.38) 

 

𝐶𝑐𝑜𝑙𝑑 = 𝑚̇𝑐𝑜𝑙𝑑 ∙ 𝐶𝑝,𝑐𝑜𝑙𝑑 (3.39) 

 

A efetividade de um trocador de calor é então definida como: 

 

𝜀 =
𝑄̇𝑟𝑒𝑎𝑙

𝑄̇𝑚𝑎𝑥
 (3.40) 
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Combinando as Eq. 3.37 e 3.40, obtemos a taxa real de transferência de calor para um 

trocador de calor. 
 

𝑄̇𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑚𝑖𝑛 ∙ 𝜀 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡,𝑖𝑛− 𝑇𝑐𝑜𝑙𝑑,𝑖𝑛) (3.41) 

 

Em Incropera et al. (2011) o cálculo de 𝜀 da disposição do fluxo. Para o trocador de 

calor a contracorrente na região bifásica, tem-se: 
 

𝜀 = 1 − 𝑒−𝑁𝑇𝑈   (3,42) 
 

Para a região monofásica: 

 

𝜀 =
1 − 𝑒−𝑁𝑇𝑈 (1−𝐶)

1 − 𝑐 ∙ 𝑒−𝑁𝑇𝑈 (1−𝐶)
 (3.43) 

 

Para um trocador de calor de fluxo paralelo: 
 

𝜀 =
1 − 𝑒−𝑁𝑇𝑈 (1+𝐶)

1 + 𝐶
 (3.44) 

 

Nas equações anteriores, NTU é o número de unidades de transferência de calor, é um 

parâmetro adimensional amplamente utilizado na análise de trocadores de calor, definido como. 
 

𝑁𝑇𝑈 =
𝑈𝐴

𝐶𝑚𝑖𝑛
 (3.45) 

 

Onde 𝑈𝐴  é a condutância global, este é calculado conforme a Eq. 3.46, O esquema desse 

conceito é similar ao utilizado para o cálculo de resistências elétricas e é mostrado na Fig. 3.5. 

∝ℎ𝑜𝑡 e ∝𝑐𝑜𝑙𝑑 são os coeficientes convectivos de troca de calor, 𝑡𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  é a espessura da placa e 

𝑘𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒  é a condutividade térmica. Devido à hipótese simplificadora, não são considerados 

fatores de incrustação. 
 

1

𝑈𝐴
=

1

𝐴 ∝ℎ𝑜𝑡
+

1

𝐴 ∝𝑐𝑜𝑙𝑑
+

𝑡𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒

𝐴 ∙ 𝑘𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒
 (3,46) 
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Figura 3.5 - Circuito térmico para trocadores de calor. Fonte: Adaptado de Incropera et al. 

(2011) 
 

À medida que o fluido refrigerante e secundário percorre o trocador de calor, a perda de 

pressão é inevitável, pois existe perda por atrito (∆𝑃𝑓), perda relativa à aceleração do 

escoamento ou variação da quantidade de movimento linear (∆𝑃𝑚𝑜𝑛) e perda relativa à 

aceleração da gravidade (∆𝑃𝑠𝑡𝑎 )  (KILIÇ, 2024), conformando a equação a seguir. 
 

∆𝑃𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = ∆𝑃𝑠𝑡𝑎 + ∆𝑃𝑚𝑜𝑚 + ∆𝑃𝑓 (3.47) 

 

No presente trabalho, não foi considerada a perda de pressão por gravidade (∆𝑃𝑠𝑡𝑎 ) 

devido a uma hipótese simplificadora, o cálculo de ∆𝑃𝑚𝑜𝑚 e ∆𝑃𝑓 usan las correlaciones de Han 

et al. (2003), ∆𝑃𝑚𝑜𝑚 é calculado com a Eq. 3.48, no caso de fluidos monofásicos, será 

considerado como zero. 
 

∆𝑃𝑚𝑜𝑚 = (
𝐺𝑒𝑞
2 ∙ 𝑥𝑟𝑒𝑓

𝜌𝑙𝑣
)
𝑜𝑢𝑡

− (
𝐺𝑒𝑞
2 ∙ 𝑥𝑟𝑒𝑓

𝜌𝑙𝑣
)
𝑖𝑛

 (3.48) 

 

∆𝑃𝑓 é: 

 

∆𝑃𝑓 = [𝑓𝑡𝑝 (
𝑁𝑐ℎ𝑎𝑛 ∙ 𝐿𝑝

𝐷ℎ
) (
𝐺 2

𝜌𝑙
)] (3.49) 
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Onde 𝐺  é o fluxo de massa, calculado como segue. 
 

𝐺 =
𝑚̇

𝑁𝑐ℎ𝑎𝑛 ∙ 𝑏𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒 ∙ 𝑊𝑝𝑙𝑎𝑡𝑒
 (3.50) 

 

Por sua parte 𝐺𝑒𝑞 é calculado como segue: 

 

𝐺𝑒𝑞 = 𝐺 ∙ [(1 − 𝑋) + 𝑋 (
𝜌𝑙
𝜌𝑣
)
0,5

] (3.51) 

 

Os coeficientes convectivos de troca de calor e o fator de atrito (𝑓𝑡𝑝) são característicos 

de cada trocador de calor e do fluido refrigerante, serão mostrados nas subseções seguintes. 
 

3.2.1 Resfriador de gases 
 

O resfriador de gases recebe CO2 transcrítico do compressor, o qual troca calor com um 

fluido secundário que está a uma temperatura mais baixa. No resfriador de gases, o fluido 

secundário utilizado é água. A Fig. 3.6 mostra o perfil de temperatura do fluido refrigerante ao 

longo deste processo, durante o qual o fluido está em fase supercrítica. No entanto, se a 

temperatura de saída for menor que 31 °C, o fluido atinge a fase líquida. 

 

 

Figura 3.6 - Diagramas de temperaturas no resfriador de gases. 
 

O coeficiente local de transferência de calor para o CO2 transcrítico usado no presente 

trabalho provém da correlação proposta por Zendehboudi et al. (2021) e é mostrada na Eq. 3.52: 
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𝛼𝑔𝑐 = 0,33 ∙ 𝑘 ∙ 𝑅𝑒
0,804 ∙ 𝑃𝑟̅̅ 𝑚̅

0,1 (
𝜌𝑤
𝜌𝑚
)
−0,1

(
𝐶𝑝̅

𝐶𝑝,𝑚
)

−0,3

(
𝐺𝑟

𝑅𝑒2,7
)
0,1

𝐷ℎ⁄  (3.52) 

 

Onde 𝐶𝑝̅ é o calor específico médio e 𝑃𝑟̅̅ 𝑚̅ é o número de Prandtl calculado com 𝐶𝑝̅. 

 

𝐶𝑝̅ =
ℎ𝑤 − ℎ𝑚
𝑇𝑤 − 𝑇𝑚

 (3.53) 

 

Por sua parte o fator de atrito (𝑓𝑡𝑝) no resfriador de gases para água, é calculado com a 

correlação proposta por Wanniarachchi et al. (1995). 
 

𝑓𝑡𝑝 = (𝑓𝑙
3 + 𝑓𝑡

3)1 3⁄  (3.54) 

 

Onde: 
 

𝑓𝑙 = 1774 ∙ 𝛽
−1,026 ∙ 𝜙 2 ∙ 𝑅𝑒−1 (3.55) 

 

𝑓𝑡 = 46,6 ∙ 𝛽−1,08 ∙ 𝜙 1+𝑝 ∙ 𝑅𝑒−𝑝 (3.56) 

 

𝑝 = 0,00423 ∙ 𝛽 + 0,0000223 ∙ 𝛽2 (3.57) 

 

O coeficiente local de transferência de calor para a água é tomado de Talik et al. (1995). 

 

𝛼𝑎𝑔𝑢𝑎 =
0,248 ∙ 𝑘 ∙ 𝑅𝑒0,75 ∙ 𝑃𝑟0,4

𝐷ℎ
 (3.58) 

 

O método de solução para o modelo do resfriador de gases adota uma estrutura 

sequencial iterativa, resolvendo cada volume de controle individualmente, de forma que a saída 

de um volume de controle é a entrada do próximo. O algoritmo para o resfriador de gases é o 

seguinte: 
 

a) Leitura das condições de operação para o fluido refrigerante e secundário; 

b) Cálculo das áreas:  𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 , 𝐴𝑒𝑙𝑒 e 𝐷ℎ; 
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c) Cálculo da distribuição da taxa de fluxo de massa (G) para refrigerante e fluido 

secundário; 

d) Valor inicial da temperatura de saída do fluido secundário, como hipótese é igual 

à temperatura de entrada (𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑜𝑢𝑡 = 𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑖𝑛); 

e) Inicia-se o primeiro volume elementar; 

f) Cálculo das propriedades termodinâmicas e de transporte do fluido secundário; 

g) Valor inicial da taxa de transferência de calor 𝑄̇𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙 para o volume elementar, 

este valor serve para calcular os números adimensionais, depois será recalculado no 

processo iterativo; 

h) Cálculo dos números adimensionais; 

i) Cálculo dos coeficientes de transferência de calor para ambos os fluidos (𝛼𝑔𝑐 e 

𝛼𝑎𝑔𝑢𝑎 ) e cálculo do coeficiente global local 𝑈; 

j) Solução das equações de troca de calor e balanço de energia; 

k) Cálculo da queda de pressão ∆𝑃𝑟𝑒𝑓 e ∆𝑃𝑓𝑙𝑢 e a pressão de saída do volume 

elementar; 

l) Verifica-se o critério de convergência; 

 

|
𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑐𝑎𝑑𝑜 − 𝑄̇𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙

𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜
| ≤ 0,001 (3.59) 

 

m) Se a convergência foi obtida, pode-se continuar, caso contrário deve-se retornar 

ao ponto (g) e substituir o valor de 𝑄̇𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙= 𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜 ; 

n) Satisfazer o critério de convergência significa que se tem a solução do volume 

de controle elementar, continuando com a solução do próximo elemento; 

o) Uma vez resolvidos todos os volumes de controle, procede-se à soma do valor 

de  𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜  de cada elemento para conhecer o valor total de transferência do 

resfriador de gases, outras variáveis como entalpia e pressão também são 

armazenadas; 

p) Com a temperatura de entrada do fluido secundário calculada, procede-se a 

aplicar o seguinte critério de convergência; 

 

|𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑖𝑛,𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜 − 𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑖𝑛| ≤ 0,01 𝐾  (3.60) 



70 
 

 

q) Desta forma verifica-se que o valor calculado corresponde ao experimental. Se 

esta convergência for satisfeita, tem-se a solução do trocador de calor. Caso contrário, 

o processo deve retornar ao ponto (d) e recalcular a temperatura de saída do fluido 

secundário, usando a Eq. 3.61. 
 

𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑜𝑢𝑡,𝑟𝑒𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜 = 𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑖𝑛− 𝑄̇𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 𝑚̇⁄ ∙ 𝐶𝑝 (3.61) 

 

Com isso, finaliza-se o algoritmo de solução para o resfriador de gases. 
 

3.2.2 Evaporador 
 

O evaporador recebe CO2 da válvula de expansão, este troca calor com um fluido 

secundário que está a uma temperatura mais alta. No evaporador, o fluido secundário utilizado 

é ar. A Fig. 3.7 mostra o perfil de temperatura do fluido refrigerante ao longo do processo de 

troca de calor, durante o qual o fluido refrigerante se encontra na região de saturação para 

posteriormente mudar para vapor superaquecido. 
  

 

Figura 3.7 - Diagramas de temperaturas no evaporador. 
 

O coeficiente local de transferência de calor para o evaporador de microcanais é uma 

correlação experimental proposta por Lazarek e Black (1982) mostrada a seguir.  
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𝛼𝑒𝑣𝑎 =
30 ∙ 𝑘 ∙ 𝑅𝑒0,857 ∙ 𝐵𝑜0,714

𝐷ℎ
 

(3.62) 

 

O fator de atrito (𝑓𝑡𝑝) para o evaporador é calculado usando a correlação proposta por 

Yan e Lin (1999): 
 

𝑓𝑡𝑝 = {
6,947 × 105 ∙ 𝑅𝑒𝑒𝑞

−1,109 ∙ 𝑅𝑒−0,5          𝑅𝑒𝑒𝑞  < 6000
𝑛 

31,21 ∙ 𝑅𝑒𝑒𝑞
0,04557 ∙ 𝑅𝑒−0,5                    𝑅𝑒𝑒𝑞 ≥ 6000

 (3.63) 

 

O coeficiente local de transferência de calor do fluido secundário é calculado usando a 

Eq. 3.58 e o fator de atrito é calculado com a Eq. 3.54. O método de solução para o modelo do 

evaporador, assim como o resfriador de gases, adota uma estrutura sequencial iterativa, 

resolvendo cada volume de controle individualmente, de forma que a saída de um volume de 

controle é a entrada do próximo. O algoritmo para o evaporador é o seguinte: 
 

a) Leitura das condições de operação para o fluido refrigerante e secundário; 

b) Cálculo das áreas:  𝐴𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 , 𝐴𝑒𝑙𝑒 e 𝐷ℎ; 

c) Cálculo da distribuição da taxa de fluxo de massa (G) para refrigerante e fluido 

secundário; 

d) Valor inicial da temperatura de saída do fluido secundário, como hipótese é igual 

à temperatura de entrada (𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑜𝑢𝑡 = 𝑇𝑓𝑙𝑢,𝑖𝑛); 

e) Inicia-se o primeiro volume elementar; 

f) Cálculo das propriedades termodinâmicas e de transporte do fluido secundário; 

g) Valor inicial da taxa de transferência de calor 𝑄̇𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙 para o volume elementar, 

este valor serve para calcular os números adimensionais, depois será recalculado no 

processo iterativo; 

h) É calculada a fase do refrigerante, pode ser bifásico ou monofásico;  

i) Cálculo dos números adimensionais; 

j) Cálculo dos coeficientes de transferência de calor para ambos os fluidos (𝛼𝑒𝑣𝑎𝑝  

e 𝛼𝑎𝑔𝑢𝑎 ) e cálculo do coeficiente global local 𝑈; 

k) Solução das equações de troca de calor e balanço de energia; 
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l) Cálculo da queda de pressão ∆𝑃𝑟𝑒𝑓 e ∆𝑃𝑓𝑙𝑢 e a pressão de saída do volume 

elementar; 

m) Verifica-se o critério de convergência com a Eq. 3.59; 

n) Se a convergência foi obtida, pode-se continuar, caso contrário deve-se retornar 

ao ponto (g) e substituir o valor de 𝑄̇𝑖𝑛𝑖𝑐𝑖𝑎𝑙= 𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜 ; 

o) Satisfazer o critério de convergência significa que se tem a solução do volume 

de controle elementar, continuando com a solução do próximo elemento; 

p) Uma vez resolvidos todos os volumes de controle, procede-se à soma do valor 

de  𝑄̇𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑜  de cada elemento para conhecer o valor total de transferência do 

evaporador, outras variáveis como entalpia e pressão também são armazenadas; 

q) Com a temperatura de entrada do fluido secundário calculada, procede-se a 

aplicado o critério de convergência da Eq. 3.60; 

r) Desta forma verifica-se que o valor calculado corresponde ao experimental. Se 

esta convergência for satisfeita, tem-se a solução do trocador de calor. Caso contrário, 

o processo deve retornar ao ponto (d) e recalcular a temperatura de saída do fluido 

secundário, usando a Eq. 3.61; 

 

Com isso, finaliza-se o algoritmo de solução para o resfriador de gases. 

 

3.3 Ejetor 
 

Na modelagem do ejetor foram investigadas duas metodologias, que serão descritas nos 

subcapítulos seguintes: 
 

3.3.1 Modelo de mistura a pressão constante (M.P.C.) 
 
 

Para modelar o ejetor, utilizou-se o modelo de mistura a pressão constante, esta 

metodologia está descrita nos trabalhos de Deng et al. (2007), Ahammed et al. (2014) e Surwase 

et al. (2023a). Este modelo assume que os fluxos primário e secundário permanecem à mesma 

pressão durante todo o processo de mistura. A velocidade nos bocais e no difusor é considerada 

zero na entrada e na saída do ejetor e, por fim, o valor da pressão na câmara de mistura é 

assumido. O modelo baseia-se em laços iterativos da Eq. 3.64, para assegurar que o título do 
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fluido refrigerante na saída do ejetor satisfaça a condição de vapor e líquido saturados no 

separador de fases 
 

𝑋5 =
1

1 + 𝜇
 (3.64) 

 

Para entender a equação anterior deve-se considerar o separador e estabelecer um 

volume de controle, como mostrado na Fig. 3.8. 
 

 

Figura 3.8 - Volume de controle do separador de fases. 

 

Para encontrar o valor do título que satisfaz a equação da conservação da massa para o 

processo em regime permanente: 

 

𝑥5 =
𝑚𝑣𝑎𝑝𝑜𝑟

𝑚𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙
=
𝑚̇1

𝑚̇5
=

𝑚̇1

𝑚̇1 + 𝑚̇6
 (3.65) 

 

Dividendo pela massa 𝑚̇1 tanto o numerador como o denominador e substituindo pela 

taxa de arrastamento obtemos. 

 

𝑥5 =
1

1 + 𝑚̇6 𝑚̇1⁄
=

1

1 + 𝜇
 (3.66) 

 

O ejetor possui quatro seções, cada uma com parâmetros e características que devem ser 

analisadas separadamente. Essas seções são: bocal primário, o bocal secundário, a câmara de 

mistura e o difusor. As propriedades do fluxo na saída do bocal primário (ponto p) são 

calculadas considerando a eficiência do bocal em relação a um processo isentrópico desde (3) 

até (p). Isso permite calcular a entalpia no estado p utilizando as Eq. 3.67 e 3.68. 
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ℎ𝑝 = ℎ3 − 𝜂𝑝(ℎ3 − ℎ𝑝,𝑖𝑠𝑒) (3.67) 

 

ℎ𝑝,𝑖𝑠𝑒= 𝑓(𝑆3,𝑖𝑠𝑒, 𝑃𝑚) (3.68) 

 

Aplicando o balanço de energia através do bocal primário, obtém-se a velocidade do 

fluxo primário na entrada da seção de mistura, como mostrado a seguir. 

 

𝑢𝑝 = √2(ℎ3 − ℎ𝑝) 
(3.69) 

 

Para o bocal secundário o processo realizado é análogo ao bocal primário, de esta forma 

obtemos. 

 

ℎ𝑠 = ℎ8 − 𝜂𝑠(ℎ8 − ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑒) (3.70) 

 

ℎ𝑠,𝑖𝑠𝑒= 𝑓(𝑆8,𝑖𝑠𝑒, 𝑃𝑚) (3.71) 

 

𝑢𝑠 = √2(ℎ8 − ℎ𝑠) (3.72) 

 

O processo na câmara de mistura ocorre sob pressão constante, ou seja, (𝑃𝑝 = 𝑃𝑠 = 𝑃𝑚) 

Nesta seção, uma equação adicional é derivada do balanço de quantidade de momento linear, 

conforme mostrado na Equação. 

 

𝑚̇𝑝𝑢𝑝 + 𝑚̇𝑠𝑢𝑠 = (𝑚̇𝑝 + 𝑚̇𝑠)𝑢𝑚 (3.73) 

 

Expressando as vazões mássicas em termos da taxa de arrastamento calculamos a 

velocidade do fluido refrigerante na saída da seção de mistura. 

 

𝑢𝑚 = 𝑢𝑝
1

1 + 𝜇
+ 𝑢𝑠

𝜇

1 + 𝜇
 (3.74) 
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Aplicando o balanço de energia na seção de mistura, obtém-se a entalpia de saída (ponto 

m), conforme mostrado na Eq. 3.75. 

 

ℎ𝑚 = [(ℎ𝑝 + 0,5 ∙ 𝑢𝑝
2)

1

1 + 𝜇
] + [(ℎ𝑠 + 0,5 ∙ 𝑢𝑠

2)
𝜇

1 + 𝜇
] − 0,5 ∙ 𝑢𝑚

2  (3.75) 

 

Na seção do difusor, a entalpia de saída é calculada usando o balanço de energia com as 

entradas do ejetor, resultando na seguinte expressão. 

ℎ5 = ℎ3
1

1 + 𝜇
+ ℎ8

𝜇

1 + 𝜇
 (3.76) 

 

Por último, a pressão de descarga do difusor é calculada. 

 

ℎ5,𝑖𝑠𝑒= ℎ𝑚 − 𝜂𝑑(ℎ5 − ℎ𝑚) (3.77) 

 

𝑃5 = 𝑓(𝑆𝑚, ℎ5,𝑖𝑠𝑒) (3.78) 

  

3.3.2 Modelo 1D double choking 
 

Este se encontra baseado nas seguintes referências: Zheng et al. (2015b), Ameur et al. 

(2016a) e Taslimi Taleghani et al. (2018b), este modelo considera que existe equilíbrio 

homogêneo para o fluxo bifásico, isto significa que as duas fases se encontram em equilíbrio 

dinâmico e térmico, e todas as propriedades são constantes ao longo das secções transversais, 

essa suposição foi comprovada de forma experimental por Chaiwongsa e Wongwises (2007b). 

São consideradas as áreas de diferentes componentes do ejetor, assim como as pressões internas 

do ejetor são calculadas com laços iterativos, de forma que o modo de operação do ejetor seja 

crítico, como descrito no capítulo 2.6. Para esta modelagem são requeridos dados geométricos 

do ejetor, os quais podem ser encontrados em Zhu et al. (2017) y Zhu e Jiang (2018b), estes são 

resumidos na Tab. 3.1. 
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Tabela 3.1 - Parâmetros geométricos do ejetor. 

Parâmetro Unidade Valor 

𝐷𝑡 mm  0,8 

𝐷𝑚 mm 2 

𝐷𝑝, 𝐷𝑠 mm 8 

𝐷𝑑 mm 7 

𝐿𝑚 mm 18 

𝜃𝑑 ° 7 

𝜃𝑚 ° 40 

 

Da mesma forma como foi realizado no modelo anterior, este modelo divide o ejetor em 

secções (bocal primário, bocal secundário, câmara de mistura e difusor), no bocal primário é 

calculada a pressão onde o fluido primário experimenta o efeito de choking descrito no capitulo 

2.6.1, para isto é realizado um processo iterativo assumindo a pressão na garganta (𝑃𝑡) e 

calculando o fluxo de massa, usando a Eq. 3.79, proposta por Whitfield e Baines et al. (1976) 

o coeficiente de perdas 𝜁𝑡  se encontra na Eq. 3.80. 
 

𝐺 =
𝑚̇

𝐴
=

𝑃𝑒𝛾

√𝛾𝑅𝑇𝑒
𝑀(1 +

𝛾 − 1

2
𝑀2)

−
1
2
𝛾+1
𝛾−1

(1 −
𝛾 − 1

2
𝜁𝑡𝑀

2)

𝛾
𝛾−1

 (3.79) 

 

𝜁𝑡 =
ℎ𝑠 − ℎ𝑠,𝑖𝑠
0,5𝑢𝑠2

 (3.80) 

 

Como exemplo na Fig. 3.9 é apresentado o fluxo de massa obtido na garganta para uma 

temperatura e pressão de entrada no bocal primário de 75 bar e 40 °C, as propriedades do fluido 

na garganta são calculadas nesse ponto de fluxo máximo. 
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Figura 3.9 - Fluxo de massa na garganta do bocal primário. 

 

Neste ponto de fluxo de massa máximo é calculada a vazão mássica primaria, conforme 

o mostrado na Eq. 3.81. 

 

𝑚̇𝑝 = 𝜌𝑡𝑢𝑡𝐴𝑡 (3.81) 

 

 A seção do bocal secundário é solucionada da mesma forma que a secção do bocal 

primário, assumindo a pressão (𝑃𝑠), as propriedades do fluido serão calculadas para esse ponto 

de fluxo mássico máximo, adicional a isto assume-se um valor da taxa de arrastamento para 

calcular a vazão mássica secundária. 

 

𝑚̇𝑠 = 𝜇 ∙ 𝑚̇𝑝 (3.82) 

 

Na seção de entrada da câmara de mistura, o processo iterativo assume inicialmente a 

pressão de entrada (𝑃𝑚) para calcular a velocidade do fluido (𝑢𝑚) usando a equação de balanço 

de quantidade de movimento linear. 

 

(𝑃𝑡𝐴𝑡 + 𝜌𝑡𝐴𝑡𝑢𝑡
2) + (𝑃𝑠𝐴𝑠 + 𝜌𝑠𝐴𝑠𝑢𝑠

2) = (𝑃𝑚𝐴𝑚 + 𝜌𝑚𝐴𝑚𝑢𝑚
2 ) (3.83) 

 

Com a velocidade (𝑢𝑚) é calculada a entalpia da câmara de mistura (ℎ𝑚). 

 



78 
 

𝑚̇𝑝(ℎ𝑡 + 0,5 ∙ 𝑢𝑡
2) + 𝑚̇𝑠(ℎ𝑠 + 0,5 ∙ 𝑢𝑠

2) = (𝑚̇𝑝 + 𝑚̇𝑠)(ℎ𝑚 + 0,5 ∙ 𝑢𝑚
2 ) (3.84) 

 

Verifica-se se a equação de balanço de massa mostrada na Eq. (3.85) for satisfeita, se 

não for satisfeita, um novo valor de 𝑃𝑚 deve ser assumido. 

 

(𝑚̇𝑝 + 𝑚̇𝑠) = 𝜌𝑚𝐴𝑚𝑢𝑚
2  (3.85) 

 

À medida que o refrigerante flui através da câmara de mistura, ele pode experimentar o 

fenômeno das ondas de choque, que foi discutido na seção 2.6, essas ondas de choque ocorrem 

porque a velocidade do refrigerante é maior que a velocidade do som, para verificar isso a 

velocidade do som é calculada usando a equação de Wood e Lindsay (1956) para fluidos 

bifásicos. 
 

𝑎2 =
1

𝜌
(
𝛼

𝜌𝑣𝑎𝑣
2
+
1 − 𝛼

𝜌𝑙𝑎𝑙
2 )

−1

 (3.86) 

 

Onde ∝ é a fração de vazio  

 

𝛼 =
𝑋𝜌𝑙

𝑋𝜌𝑙 + (1 − 𝑋)𝜌𝑣
 (3.87) 

 

Se a velocidade do fluido refrigerante for maior que a velocidade do som (𝑢𝑚 > 𝑎𝑚) 

deve assumir-se um valor para a pressão após a onda de choque 𝑃𝑠𝑤, logo disto é calculada a 

velocidade do fluido refrigerante, usando a Eq. 3.88. 

 

(𝑃𝑚𝐴𝑚 + 𝜌𝑚𝐴𝑚𝑢𝑚
2 ) = (𝑃𝑠𝑤𝐴𝑚 + 𝜌𝑠𝑤𝐴𝑚𝑢𝑠𝑤

2 ) (3.88) 

 

Com a velocidade (𝑢𝑠𝑤) é calculada a entalpia da câmara de mistura (ℎ𝑠𝑤): 

 

(ℎ𝑚 + 0,5 ∙ 𝑢𝑚
2 ) = (ℎ𝑠𝑤 + 0,5 ∙ 𝑢𝑠𝑤

2 ) (3.89) 

 

Verifica-se se o balanço de massa da Eq. 3.90 foi satisfeito, se não for satisfeito um 

novo valor de 𝑃𝑠𝑤 deve ser assumido. 
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(𝑚̇𝑝 + 𝑚̇𝑠) = 𝜌𝑠𝑤𝐴𝑚𝑢𝑠𝑤
2  (3.90) 

 

Na seção final do difusor, a entalpia de saída do difuso (ℎ5), é calculado com balanço 

de energia: 

 

(ℎ𝑠𝑤 + 0,5 ∙ 𝑢𝑠𝑤
2 ) = (ℎ5 + 0,5 ∙ 𝑢5

2) (3.91) 

 

É calculado ℎ5,𝑖𝑠𝑒 y 𝑃5 usando as Eq. 3.77 e 3.78. Por último, se verifica que o balanço 

de massa no separador de fases satisfaz a Eq. 3.63, se esta condição não for satisfeita um novo 

valor da taxa de arrastamento deve ser assumido na Eq. 3.82, caso seja satisfeito, obtém-se a 

solução do ejetor. Na Fig. 3.10 se mostra o fluxograma geral deste modelo. 
 

 

Figura 3.10 - Fluxograma modelo 1D double choking ejetor. 
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3.4 Válvula de expansión 
 

Para modelar a vazão mássica de um fluido monofásico, a Eq. 3.92 é comumente usada 

na literatura, esta é derivada da equação de Bernoulli para fluidos incompressíveis (LI, 2013). 

 

𝑚̇ = 𝐶 ∙ 𝐴√2𝜌𝑖𝑛− (𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑜𝑢𝑡) (3.922) 

 

Onde 𝐴  é a área da garganta, 𝜌𝑖𝑛a massa específica do fluido de entrada, 𝑃𝑖𝑛 y 𝑃𝑜𝑢𝑡 as pressões 

de entrada e saída, 𝐶𝑑 é o coeficiente de correção. 

O coeficiente de correção é constante para fluidos incompressíveis monofásicos. Como 

esta equação não pode descrever corretamente o comportamento da vazão mássica para fluidos 

bifásicos, uma modificação foi introduzida por (HOU et al., 2014a) como se mostra na Eq. 3.93. 

 

𝑚̇ = 𝐶𝑑 ∙ 𝐴 ∙ 𝑌√2𝜌𝑖𝑛− (𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑜𝑢𝑡) (3.93) 

 

Este novo termo Y é chamado de fator de expansão e é responsável pelos efeitos da 

vaporização parcial do fluido refrigerante dentro do dispositivo de expansão. Em Rabelo et al. 

(2023) uma nova modificação foi realizada conforme segue. 

 

𝑚̇ = 𝐶𝑑 ∙ 𝐴 ∙ 𝑌√2𝜌𝑖𝑛𝑃𝑖𝑛𝑋 (3.94) 

 

𝑋 é a razão de pressão diferencial, para CO2 foi definida por Hou et al. (2014c) como 

segue na Eq. 3.95. 

 

𝑋 =

{
 
 

 
 (𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑜𝑢𝑡)

𝑃𝑖𝑛
     →       (𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑜𝑢𝑡)  < ∆𝑃𝑐𝑟

∆𝑃𝑐𝑟
𝑃𝑖𝑛

       →      (𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑜𝑢𝑡)  ≥ ∆𝑃𝑐𝑟

 (3.95) 

  

Onde 

 

∆𝑃𝑐𝑟 = 0,952 [𝑃𝑖− 𝑃𝑠𝑎𝑡 (0,96 − 0,28√
𝑃𝑠𝑎𝑡
𝑃𝑐𝑟

)] (3.96) 
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O fator de expansão Y é calculado como segue: 

 

𝑌 = 1 −
𝑋

3∆𝑃𝑐𝑟 𝑃𝑖𝑛⁄
 (3.97) 

 

O coeficiente de correção 𝐶𝑑 é calculado usando a equação de Hou et al. Hou et al. 

(2014c) para dióxido de carbono: 

 

𝐶𝑑 = 𝑎(𝑍)𝑏 (
𝜌𝑖𝑛
𝜌𝑠𝑎𝑡

)
𝑐

(
𝑃𝑖𝑛− 𝑃𝑠𝑎𝑡
𝑋 ∙ 𝑃𝑖𝑛

)
𝑑

 (3.98) 

 

Onde Z é a abertura da válvula e devem ser identificados os coeficientes a, b, c e d, no presente 

trabalho estes foram otimizados por algoritmo genétic. 
 

3.5 Solução sistema completo 
 

A simulação para a solução do sistema completo é baseada nos submodelos mostrados 

acima, esses componentes são acoplados e interagem conforme mostrado na Fig. 3.11. 

 

 

Figura 3.11 - Acoplamento e interação dos modelos. 
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Para simplificar a interação entre cada componente, são utilizadas as seguintes hipóteses 

simplificadoras: Não há transferência de calor para o ambiente, exceto para os trocadores de 

calor, não há perda de pressão nas tubulações, todos os modelos estão em regime permanente e 

o fluido refrigerante está em equilíbrio homogêneo. Para resolver este ciclo, a simulação inicia 

com o modelo do compressor, no qual são calculados a vazão mássica primária, pressão de 

descarga e temperatura de descarga, estes parâmetros de saída do compressor serão as variáveis 

de entrada do modelo do resfriador de gases, cuja solução fornece os dados para o modelo do 

ejetor, após isto são resolvidos o modelo da válvula de expansão e do evaporador nesta ordem, 

com isto o modelo do ejetor já possui todos os dados de entrada e pode ser resolvido, 

completando assim o ciclo. Para garantir a estabilidade dos resultados e a solução numérica dos 

modelos foi implementado um método de relaxação (Press et al, 2007), que utiliza laços 

iterativos da vazão mássica conforme equação a seguir: 

 

𝑚̇ = (1 − 𝐶𝑅) ∙ 𝑚̇𝑐𝑎𝑙𝑐 + (𝐶𝑅 ∙ 𝑚̇𝑒𝑥𝑝) (3.99) 

 

Onde 𝐶𝑅 é o coeficiente de relaxamento, no presente trabalho foi utilizado inicialmente 

um valor de 0,8 que diminui à medida que a vazão mássica calculada converge com o resultado 

experimental. 
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CAPÍTULO IV 
 

 

 

4 RESULTADOS E DISCUSSÕES 
 

 

 

Neste capítulo serão apresentados os resultados obtidos para cada componente do 

sistema, avaliando-os com a literatura inicialmente de forma individual e posteriormente com 

o sistema trabalhando como um todo. Para comparar os modelos, foram utilizados os dados 

disponíveis na literatura Zhu et al. (2017), de forma que cada modelo é verificado usando os 

dados experimentais. 
 

4.1 Resultados da simulação do compressor 
 

Como descrito no capítulo 3.1, os parâmetros identificados para o compressor foram 

otimizados através da técnica de algoritmo genético, os valores obtidos são mostrados na Tab. 

4.1. 

Tabela 4.1 - Parâmetros identificados do compressor 

Parâmetro Valor 

𝑑𝑠𝑢 0,0384 [m] 

𝑑𝑒𝑥 0,0953 [m] 

𝐴𝑈𝑠𝑢 1,3 [W/K] 

𝐴𝑈𝑎𝑚𝑏  4,5 [W/K] 

𝐴𝑈𝑒𝑥 5,7 [W/K] 

𝛼  0,9047 [-] 

𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠 0,4986 [K] 

𝑉̇𝑠 9,76 [cm3] 

𝐶𝑓 0,084524 [-] 
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É importante ressaltar que os parâmetros identificados são parâmetros fictícios, ou seja, 

não correspondem exatamente aos valores físicos reais, pois existem hipóteses simplificadoras 

dentro do modelo, além de não contemplarem efeitos como o refluxo através das válvulas do 

compressor. Apesar disso, se espera que esses valores estejam na mesma ordem de grandeza 

dos parâmetros físicos. Para avaliar esses resultados, a Fig. 4.1 mostra a comparação da potência 

consumida pelo compressor experimental versus a numérica, os resultados permitem concluir 

que existe boa concordância entre o simulado e o experimental, pois o erro relativo médio foi 

de 4,78%, mantendo-se dentro de intervalos entre -3,73% e -6,11%. Nesses resultados, pode-se 

também observar uma tendência da potência ser menor que a potência real, assim como uma 

dispersão muito baixa. 

 

 

Figura 4.1 - Comparação da potência real consumida pelo compressor e a potência calculada.  
 

Os resultados da comparação da vazão mássica predita são encontrados na Fig. 4.2. 

Pode-se observar uma maior dispersão, assim como uma leve tendência do modelo para 

superestimar a taxa de fluxo de massa para os valores mais baixos. Para esta simulação, o erro 

relativo médio foi de 3,04%, com um erro relativo máximo de 15,33% e um erro relativo 

mínimo de -5,51%. A faixa do erro relativo foi de 15,33 % e -5,51 %. Considerando isto os 

resultados mostram boa concordância com os dados experimentais. 
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Figura 4.2 - Comparação da vazão mássica simulada com os dados experimentais. 

 
Os resultados da simulação para a temperatura de descarga do compressor são 

observados na Fig. 4.3. Neste caso, pode-se observar uma tendência do modelo para sobrestimar 

e subestimar a temperatura de descarga do compressor para valores baixos e altos de 

temperatura respectivamente. Apesar disso, está simulação apresenta a menor média de erro 

relativo, com 0,75%, um erro relativo máximo de 1,16% e mínimo de -3,33%, respectivamente. 

Em termos de erro absoluto, a temperatura de descarga do compressor mantém-se com um erro 

absoluto entre 4 K e 12 K durante toda a faixa de operação. 
 

 

Figura 4.3 - Comparação da temperatura de descarga com os dados experimentais. 
 

As principais variáveis de saída do compressor são mostradas na Tabela 4.2. 
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Tabela 4.2 - Resultados obtidos para cada teste do compressor. 

Teste P_ex [bar] T_ex [bar] P_su [bar] T_su [K] T_calc [K] Erro [%] W [W] W_calc [W] Erro [%] ṁ [kg/h] ṁ_calc [kg/h] Erro [%] 

1 85,80 351,85 39,7 278,75 354,83 0,84 1090,67 1095,93 -5,49 71,28 77,47 7,99 

2 88,30 357,45 38,5 277,55 359,40 0,54 1306,32 1246,39 -5,22 77,55 80,87 4,11 

3 92,30 361,25 38,7 277,75 362,89 0,45 1500,48 1472,04 -4,74 85,78 88,17 2,71 

4 95,10 364,85 38,1 277,15 366,55 0,46 1684,23 1652,57 -4,51 92,38 92,56 0,19 

5 97,00 367,85 38 276,95 368,22 0,10 1861,65 1786,64 -4,31 97,47 96,42 -1,09 

6 99,90 373,25 38,1 276,95 370,37 -0,78 2159,29 1992,71 -4,04 103,80 102,48 -1,29 

7 82,40 349,65 39,5 278,65 351,85 0,63 913,68 924,07 -6,11 60,07 70,95 15,33 

8 85,80 352,05 40,5 279,55 353,50 0,41 1121,71 1084,71 -5,45 72,15 78,10 7,62 

9 88,90 356,15 38,6 277,65 359,81 1,02 1253,51 1277,95 -5,14 77,71 82,02 5,25 

10 92,40 361,85 38,5 277,45 363,12 0,35 1513,25 1490,33 -4,71 85,28 88,66 3,81 

11 94,30 365,15 37,9 276,95 366,18 0,28 1698,72 1605,64 -4,60 91,73 90,90 -0,91 

12 95,50 364,45 38,2 277,15 366,51 0,56 1678,74 1686,69 -4,43 93,09 93,93 0,90 

13 99,10 373,75 37,7 276,55 370,41 -0,90 2193,99 1942,99 -4,14 103,93 100,44 -3,47 

14 83,00 348,65 39,6 278,95 352,73 1,16 889,10 938,54 -6,09 61,35 71,19 13,82 

15 85,40 354,75 37,8 277,15 358,41 1,02 1110,21 1083,40 -5,79 68,74 74,04 7,16 

16 88,80 360,85 36,9 276,15 363,28 0,67 1391,11 1283,90 -5,35 78,38 79,46 1,36 

17 94,00 365,35 37,4 276,45 366,83 0,40 1680,87 1594,85 -4,67 90,48 89,82 -0,74 

18 94,70 366,45 37,7 276,75 366,92 0,13 1738,32 1633,59 -4,58 91,79 91,39 -0,44 

19 95,80 368,15 37,5 276,55 368,29 0,04 1844,65 1706,06 -4,49 95,29 93,12 -2,33 

20 98,00 379,45 37,3 276,45 370,84 -2,32 2349,96 1841,45 -4,35 100,27 96,29 -4,13 

21 88,70 357,45 38,4 277,45 359,98 0,70 1305,31 1269,88 -5,18 78,08 81,49 4,18 

22 88,60 358,85 38,8 277,75 358,95 0,03 1361,89 1266,52 -5,12 77,87 82,15 5,21 

23 88,30 357,45 38,5 277,55 359,40 0,54 1306,32 1246,39 -5,22 77,55 80,87 4,11 

24 88,20 356,85 37,9 276,95 360,39 0,98 1273,62 1250,01 -5,28 77,24 80,17 3,66 

25 88,50 357,55 38,3 277,35 359,96 0,67 1309,50 1260,36 -5,21 77,97 81,05 3,80 

26 88,60 355,05 38,7 277,75 359,34 1,19 1224,69 1259,88 -5,17 77,79 81,58 4,65 

27 88,40 357,55 38,3 277,35 359,86 0,64 1308,22 1254,87 -5,22 77,77 80,87 3,84 
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28 88,90 356,15 38,6 277,65 359,81 1,02 1253,51 1277,95 -5,14 77,71 82,02 5,25 

29 88,00 357,65 37,8 276,85 360,38 0,76 1302,47 1240,65 -5,31 77,20 79,74 3,18 

30 88,50 356,55 38,4 277,35 359,57 0,84 1257,10 1266,82 -5,16 76,50 81,61 6,26 

31 88,40 360,65 36,4 275,45 363,44 0,77 1359,06 1284,88 -5,37 76,48 79,19 3,43 

32 87,90 360,85 36,1 275,75 364,81 1,08 1356,10 1222,00 -5,68 77,01 75,75 -1,66 

33 95,10 364,85 38,1 277,15 366,55 0,46 1684,23 1652,57 -4,51 92,38 92,56 0,19 

34 94,90 364,75 38,1 277,05 366,15 0,38 1680,25 1650,09 -4,49 91,85 92,73 0,94 

35 95,30 365,15 38 277,05 366,91 0,48 1690,55 1666,69 -4,50 92,42 92,80 0,41 

36 94,30 365,15 37,9 276,95 366,18 0,28 1698,72 1605,64 -4,60 91,73 90,90 -0,91 

37 94,90 364,75 38,1 277,05 366,15 0,38 1688,48 1650,09 -4,49 92,30 92,73 0,46 

38 94,10 366,15 37,2 276,25 367,30 0,31 1708,95 1604,17 -4,68 90,64 89,77 -0,96 

39 100,30 374,05 38,6 277,25 369,38 -1,26 2239,05 2039,75 -3,91 105,29 105,19 -0,10 

40 101,20 376,15 39,6 278,55 369,07 -1,92 2405,32 2051,54 -3,86 109,45 106,45 -2,81 

41 100,00 377,35 38,6 277,55 369,78 -2,05 2351,80 1980,57 -4,03 104,37 102,76 -1,56 

42 101,10 379,35 39,7 278,75 369,04 -2,79 2497,64 2029,77 -3,89 107,28 105,75 -1,45 

43 102,10 381,05 40,1 278,95 368,78 -3,33 2559,77 2123,92 -3,73 106,82 109,63 2,56 

44 95,60 365,65 38,4 278,05 367,75 0,57 1739,58 1619,61 -4,64 95,67 90,67 -5,51 

45 95,30 365,85 38,2 277,25 366,55 0,19 1734,36 1663,68 -4,48 93,07 93,03 -0,04 

46 95,30 365,85 38,3 277,35 366,37 0,14 1740,14 1662,18 -4,47 93,28 93,15 -0,14 

47 95,20 365,85 38,4 277,35 365,88 0,01 1739,77 1664,71 -4,44 92,76 93,62 0,92 

48 95,20 365,55 38,9 277,85 364,99 -0,15 1758,63 1657,57 -4,40 93,91 94,21 0,32 

49 94,80 363,95 38,3 277,25 365,70 0,48 1683,29 1640,87 -4,49 93,46 92,78 -0,74 

50 95,10 364,85 38,1 277,15 366,55 0,46 1684,23 1652,57 -4,51 92,38 92,56 0,19 

51 95,60 365,65 39,2 278,15 364,83 -0,22 1805,55 1678,87 -4,34 96,39 95,31 -1,13 
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4.2 Resultados da simulação dos trocadores de calor 
 
Devido ao fato de que o resfriador de gases e o evaporador estão discretizados em 

pequenos volumes de controle, existe uma variação do resultado com o número de divisões. 

para verificar o número de divisões no qual o resultado mostra insensibilidade, foram realizados 

testes de sensibilidade em relação às variáveis de taxa de transferência de calor e temperatura 

de saída do fluido refrigerante. A Fig. 4.4 mostra o teste de malha para o resfriador de gases. 
 

 

Figura 4.4 - Teste de malha para o resfriador de gases. 
 

Como se pode ver na figura anterior, a partir de 100 divisões o modelo para o resfriador 

de gases se estabiliza, obtendo espalhamentos menores que 0,08%. 

 

 

Figura 4.5 - Teste de malha para o evaporador. 
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Na Figura 4.5 é mostrado o resultado do teste de malha para o evaporador, atingindo a 

estabilidade a partir de 20 divisões, com variações menores que 0,07%. 

 

4.2.1 Resultados resfriador de gases 
 
Na Fig. 4.6 podem ser vistos os valores numéricos obtidos para a taxa de transferência 

de calor total. Os resultados mostram que o modelo desenvolvido consegue calcular a taxa de 

transferência do resfriador de gases com boa concordância, não sendo evidente alguma 

tendencia não resultado. 
 

 

Figura 4.6 - Comparação da taxa de transferência de calor numérica vs experimental no 
resfriador de gases. 

 
Para a taxa de transferência de calor, o erro relativo máximo foi de 12,05% e o mínimo 

de -7,56%. Como mostrado na Fig 4.7, onde é comparado o erro relativo da taxa de transferência 

de calor e a vazão mássica, pode-se observar também uma tendência no modelo, pois à medida 

que a vazão mássica aumenta, a taxa de transferência de calor tende a ser subestimada. 
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Figura 4.7 - Comparação do erro relativo da taxa de transferência de calor vs a vazão mássica 
do refrigerante no resfriador de gases. 

 

Na Fig. 4.8 se mostra o erro absoluto da temperatura de descarga do resfriador de gases 

e a vazão mássica. O limite superior do erro foi de 1,14 K e o inferior foi de 3,56 K, ou seja, os 

resultados previstos para a temperatura estão contidos neste intervalo, o que significa que o 

modelo consegue prever com alta concordância a temperatura de descarga. Além disso, pode-

se observar uma tendência da temperatura de descarga em ser subestimada à medida que 

aumenta a vazão mássica do refrigerante.  
 

 

Figura 4.8 - Comparação do erro relativo da temperatura de saída do refrigerante vs a vazão 
mássica do refrigerante no resfriador de gases. 

-10.00

-5.00

0.00

5.00

10.00

15.00

50.00 60.00 70.00 80.00 90.00 100.00 110.00

Er
ro

 Q
 [%

]

Vazão mássica do refrigerante [kg/h] 

-4.00

-3.50

-3.00

-2.50

-2.00

-1.50

-1.00

-0.50

0.00

0.50

1.00

50.00 60.00 70.00 80.00 90.00 100.00 110.00 120.00

Er
ro

 Δ
T 

[K
]

Vazão mássica do refrigerante [kg/h]



91 
 

 

4.2.2 Resultados evaporador 
 
Na Fig. 4.9 podem ser vistos os valores numéricos obtidos para a taxa de transferência 

de calor total. Os resultados mostram que o modelo desenvolvido consegue calcular a taxa de 

transferência do resfriador de gases com boa concordância. Assim como uma tendencia a 

subestimar a taxa de transferência de calor. 
 

 

Figura 4.9 - Comparação da taxa de transferência de calor numérica vs experimental no 
evaporador. 

 

O limite máximo do erro relativo foi de -2,56% e o mínimo de -4,95%, como mostrado 

na Fig. 4.10, onde é comparado o erro relativo da taxa de transferência de calor com a vazão 

mássica. Esses resultados também indicam que existe uma tendência do modelo a subestimar a 

taxa de transferência de calor a medida que incrementa a vazão mássica, além de estar todos os 

valores abaixo da linha de zero. 
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Figura 4.10 - Comparação do erro relativo da taxa de transferência de calor vs a vazão 
mássica do refrigerante no evaporador. 

 
Os resultados do erro absoluto na temperatura de descarga do evaporador em relação à 

vazão mássica são mostrados na Fig. 4.11. Similar aos dados obtidos na figura anterior, observa-

se uma tendência da temperatura ser subestimada, assim como uma leve tendência na 

diminuição da temperatura calculada à medida que a vazão mássica aumenta. Os limites 

superior e inferior são 8,10 K e 3,51 K, respectivamente, o que indica que o modelo 

desenvolvido permite calcular com boa concordância a temperatura de saída do evaporador. 

 

 

Figura 4.11 - Comparação do erro relativo da temperatura de saída do refrigerante vs a vazão 
mássica do refrigerante 
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4.3 Resultados da simulação do ejetor 
 

Para o ejetor, foram desenvolvidas duas metodologias, a primeira chamada de mistura 

a pressão constante e a segunda 1D double choking. os resultados para cada metodologia serão 

apresentados nos subcapítulos seguintes. 
 

4.3.1 Resultados modelo de mistura a pressão constante 
 

Como visto em seções anteriores, este modelo não requer dados geométricos do ejetor, 

considera as perdas e os diferentes fenômenos físicos internos usando o conceito de eficiência 

isentrópica. Com o objetivo de obter o melhor resultado possível, este modelo foi utilizado em 

conjunto com um algoritmo genético para otimizar esses valores de eficiência, além da queda 

de pressão de mistura. Cabe ressaltar que essa abordagem é possível devido ao baixo custo 

computacional que envolve este modelo. Desta forma, as eficiências identificadas são 

mostradas na Tab. 4.3. 

 

Tabela 4.3 - Eficiências isentrópicas identificadas do ejetor. 

Componente ejetor Eficiência  

Bocal primário  𝜂𝑝 = 0,67 

Bocal secundário 𝜂𝑠 = 0,89 

Difusor 𝜂𝑑 = 0,83 

Pressão câmara de mistura 𝑃𝑚 = 𝑃𝑠 − 0,97 𝑏𝑎𝑟  

 

A Fig. 4.12 compara os resultados obtidos para a pressão de descarga do ejetor. Esses 

resultados permitem concluir que o modelo calcula com bastante precisão a pressão de 

descarga, pois mais de 90% dos resultados estão contidos dentro de um intervalo de erro de ± 

3%, com um erro relativo máximo de 8,06%. Observam-se dados distribuídos sem nenhuma 

tendência clara nos resultados. 
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Figura 4.12 - Comparação da pressão de saída do ejetor para o modelo M.P.C. 
 
Na Fig. 4.13, pode-se ver a comparação dos resultados para a temperatura de descarga 

prevista em relação à temperatura experimental, observando um erro relativo em um intervalo 

de ± 1%, com um erro absoluto máximo de 1,72 K, o que implica uma alta concordância nos 

resultados. 
 

 

Figura 4.13 - Comparação da temperatura de saída do ejetor para o modelo M.P.C. 
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Na Fig. 4.14, podem ser vistos os resultados do modelo para a taxa de arrastamento em 

relação à experimental. Os resultados apresentam uma boa concordância com uma média de 

erro relativa de 3,95%. Adicionalmente, pode-se observar um teste para o qual o erro relativo 

foi de -19,08%, o que pode ser devido que as variáveis otimizadas apresentam pouca influência 

para essa condição de operação. 
 

 

Figura 4.14 - Comparação da taxa de arrastamento experimental vs numérica modelo M.P.C. 
 

A relação entre a taxa de arrastamento e a pressão de entrada do bocal primário pode ser 

observada na Fig. 4.15, sendo vista uma leve tendência da taxa de arrastamento a diminuir para 

valores altos de pressão de entrada do bocal primário.  

 

 

Figura 4.15 - Pressão do bocal primário vs taxa de arrastamento para o modelo M.P.C. 
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A Fig. 4.16 mostra os resultados para a pressão de entrada do bocal primário em relação 

ao título de descarga do ejetor. Neste caso, pode-se observar uma tendência do título a diminuir 

conforme aumenta a pressão de entrada no bocal primário. 
 

 

Figura 4.16 - Pressão do bocal primário vs título de saída do ejetor para o modelo M.P.C. 
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Tabela 4.4 - Resultados obtidos para cada teste do ejetor modelo M.P.C. 

Teste P_p [bar] T_p [bar] P_s [bar] T_s [bar] P5 [bar] P5_cal [bar] Erro [%] T5 [K] T5_cal [K] Erro [%] 𝜇 [−] 𝜇𝑐𝑎𝑙𝑐  [−] Erro [%] 

1 84,3 308,35 36 295,95 40,5 40,0 -1,14 279,65 278,493 -0,42 0,81 0,74 -8,75 

2 86,6 308,25 36 295,35 40 40,1 0,22 279,05 278,537 -0,18 0,78 0,77 -2,52 

3 90,4 308,55 35,9 294,85 39,8 40,3 1,24 278,95 278,741 -0,07 0,74 0,73 -1,33 

4 93 308,65 36 295,05 40,3 40,7 1,08 279,55 279,169 -0,14 0,69 0,66 -4,11 

5 94,5 308,35 35,8 294,45 39,4 40,8 3,32 278,45 279,180 0,26 0,65 0,67 3,23 

6 97,1 308,55 36,1 293,75 39,9 41,4 3,69 279,05 279,829 0,28 0,61 0,62 0,90 

7 81 308,15 36,2 295,55 42 41,1 -2,13 280,85 279,540 -0,47 0,69 0,68 -1,56 

8 84,4 308,15 36,2 295,15 41,9 41,1 -2,04 280,85 279,480 -0,49 0,64 0,63 -1,15 

9 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 41,2 -1,74 280,75 279,594 -0,41 0,62 0,61 -1,89 

10 90,5 308,85 36,2 295,55 42,2 41,6 -1,53 281,15 279,960 -0,43 0,59 0,56 -3,91 

11 92,2 308,45 36,2 295,55 42 41,6 -0,99 280,95 279,983 -0,35 0,58 0,56 -4,16 

12 93,3 308,65 36,2 294,75 42,1 41,6 -1,19 280,95 279,999 -0,34 0,59 0,55 -6,98 

13 96,7 308,25 36,2 294,95 42,1 42,1 0,11 280,95 280,508 -0,16 0,53 0,52 -1,55 

14 81,5 308,45 36,3 297,15 43 43,8 1,94 281,95 282,089 0,05 0,38 0,37 -2,55 

15 83,9 308,65 35,9 295,55 42,5 42,6 0,30 281,55 280,962 -0,21 0,43 0,36 -19,09 

16 87,1 308,45 36,3 293,85 43 42,6 -1,04 281,85 280,897 -0,34 0,47 0,47 -0,29 

17 91,9 308,35 36 295,95 42,7 42,0 -1,61 281,65 280,392 -0,45 0,50 0,52 3,07 

18 92,6 308,65 36 295,95 42,7 42,0 -1,66 281,65 280,375 -0,45 0,51 0,51 0,20 

19 93,4 308,15 36,3 295,25 42,9 42,3 -1,49 281,65 280,627 -0,36 0,51 0,52 1,20 

20 95,7 308,55 36 294,35 43 42,4 -1,30 281,85 280,791 -0,38 0,48 0,48 0,04 

21 86,9 308,45 35,9 294,95 39,5 39,8 0,80 278,45 278,273 -0,06 0,83 0,81 -3,02 

22 86,9 308,45 36 295,35 39,8 40,0 0,61 279,05 278,491 -0,20 0,80 0,78 -2,80 

23 86,6 308,25 36 295,35 40 40,1 0,22 279,05 278,537 -0,18 0,78 0,77 -2,52 

24 86,5 308,35 35,9 295,45 40,3 40,1 -0,49 279,25 278,550 -0,25 0,76 0,74 -3,22 

25 86,8 308,35 36,1 295,35 40,6 40,4 -0,55 279,55 278,819 -0,26 0,75 0,72 -4,47 

26 86,8 308,45 36,1 294,65 40,9 40,5 -0,89 279,95 278,976 -0,35 0,72 0,69 -4,45 

27 86,7 308,35 36,2 295,55 41 40,6 -0,97 279,95 279,039 -0,33 0,72 0,69 -4,50 
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28 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 41,2 -1,74 280,75 279,594 -0,41 0,62 0,61 -1,89 

29 86,3 308,25 36,3 295,65 42,2 41,5 -1,79 281,05 279,858 -0,43 0,59 0,62 3,97 

30 86,8 308,65 36,2 293,85 42,6 42,2 -0,90 281,45 280,578 -0,31 0,50 0,46 -7,99 

31 86,7 308,65 36 294,55 42,8 42,5 -0,73 281,65 280,832 -0,29 0,45 0,46 2,64 

32 86,2 308,25 36,1 294,05 43,3 44,2 1,97 282,05 282,381 0,12 0,31 0,33 4,00 

33 93 308,65 36 295,05 40,3 40,7 1,08 279,55 279,169 -0,14 0,69 0,66 -4,11 

34 92,7 308,45 36,2 295,05 40,7 41,0 0,66 279,65 279,393 -0,09 0,68 0,64 -5,80 

35 93,1 308,75 36,1 294,95 41,1 41,1 -0,04 280,05 279,500 -0,20 0,65 0,61 -6,70 

36 92,2 308,45 36,2 295,55 42 41,6 -0,99 280,95 279,983 -0,35 0,58 0,56 -4,16 

37 92,7 308,45 36,3 295,15 42,7 42,1 -1,36 281,55 280,490 -0,38 0,53 0,52 -1,64 

38 92,1 308,55 36,2 296,15 43,1 42,4 -1,61 281,95 280,763 -0,42 0,48 0,51 5,05 

39 97,7 308,45 36,4 294,75 40,1 41,7 3,94 279,45 280,130 0,24 0,61 0,63 2,64 

40 98,4 308,15 36,6 294,25 40,9 42,2 3,12 279,95 280,576 0,22 0,58 0,59 1,87 

41 97,6 308,75 36,3 293,85 42 42,3 0,65 280,95 280,632 -0,11 0,54 0,51 -5,95 

42 98,3 308,55 36,5 294,85 42,7 42,9 0,37 281,65 281,176 -0,17 0,50 0,48 -4,24 

43 99,2 308,95 36,7 294,55 43,5 44,0 1,03 282,45 282,186 -0,09 0,43 0,40 -6,07 

44 93,5 308,25 29,8 294,45 39,1 42,5 8,06 279,15 280,866 0,61 0,14 0,17 16,80 

45 93 308,45 31,8 295,15 39,2 39,1 -0,16 278,55 277,599 -0,34 0,39 0,41 6,94 

46 93 308,45 32,4 295,15 39,4 39,3 -0,31 278,55 277,739 -0,29 0,42 0,43 2,45 

47 93 308,45 33,1 295,15 39,5 39,1 -1,13 278,65 277,520 -0,41 0,51 0,49 -4,51 

48 93,1 308,15 35,2 294,85 40,1 40,2 0,18 279,25 278,618 -0,23 0,64 0,62 -2,66 

49 92,7 308,15 35,9 294,25 39,7 40,6 2,31 278,55 279,072 0,19 0,68 0,68 1,19 

50 93 308,65 36 295,05 40,3 40,7 1,08 279,55 279,169 -0,14 0,69 0,66 -4,11 

51 93,4 308,05 36,7 294,45 40,5 41,4 2,28 279,55 279,844 0,11 0,68 0,68 0,44 
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4.3.2 Resultados modelo 1D double choking 
 

Os resultados para a pressão de descarga do ejetor deste modelo são mostrados na Fig. 

4.17. Pode-se observar um erro relativo maior em relação ao modelo anterior, o que pode ser 

explicado devido à hipótese simplificadora de equilíbrio termodinâmico homogêneo usada na 

simulação. Esta hipótese introduz um erro ao calcular as vazões mássicas primária e secundária, 

o que afeta toda a simulação, como será visto. Este mesmo comportamento foi discutido em 

Zhu et al. (2018b), que chegaram a propor uma correlação para corrigir esse fenômeno. 
 

 

Figura 4.17 - Comparação da pressão de saída do ejetor para o modelo 1D double choking. 
 
Na Fig. 4.18, observa-se a comparação da vazão mássica primária numérica em relação 

à experimental. Como discutido anteriormente, observa-se um erro alto, o que compromete a 

precisão do modelo, também uma clara tendência do modelo para superestimar a taxa de fluxo 

de massa em baixas pressões. O erro relativo máximo foi de 25 % e a média do erro relativo é 

de 8,8 %. 
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Figura 4.18 - Comparação da vazão mássica primaria para o modelo 1D double choking. 
 

Na Figura 4.19, encontra-se a comparação do modelo para o cálculo da vazão mássica 

secundária. O erro relativo teve uma média de 7,90 % e um erro relativo máximo de 17,08 %. 

Observam-se os dados distribuídos sem uma distribuição clara. 
 

 

Figura 4.19 - Comparação da vazão mássica secundaria para o modelo 1D double choking. 
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Pode-se observar uma tendência do modelo a superestimar a temperatura. Apesar disso, os 

50

60

70

80

90

100

110

120

130

55.00 65.00 75.00 85.00 95.00 105.00 115.00

Va
zã

o 
m

ás
sic

a 
pr

im
ár

ia
 

nú
m

er
ica

 [k
g/

h]

Vazão mássica primária experimental [kg/h]

- 10 %

+10 %

0

10

20

30

40

50

60

70

80

0.00 10.00 20.00 30.00 40.00 50.00 60.00 70.00

Va
zã

o 
m

ás
sic

a 
se

cu
nd

ár
ia

 n
úm

er
ica

 
[k

g/
h]

Vazão mássica secundária experimental [kg/h]

- 10 %

+10 %



101 
 

resultados são satisfatórios, pois estão em um intervalo entre +2% e -1%, com um erro absoluto 

máximo de 5,47 K. 
 

 

Figura 4.20 - Comparação da temperatura de saída do ejetor para o modelo 1D double 
choking. 

 
Na Fig. 4.21, são comparados os resultados da taxa de arrastamento numérica em relação 
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Figura 4.21 - Comparação da taxa de arrastamento experimental vs numérica modelo 1D 
double choking. 

 
Os resultados para o modelo 1D double choking são mostrados na Tab. 4.5.
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Tabela 4.5 - Resultados obtidos para cada teste do ejetor modelo 1D double choking. 

Teste P_p [bar] T_p [bar] P_s [bar] T_s [bar] P5 [bar] P5_cal [bar] Erro [%] T5 [K] T5_cal [K] Erro [%] 𝜇 [−] 𝜇𝑐𝑎𝑙𝑐  [−] Erro [%] 

1 84,3 308,35 36 295,95 40,5 39,14 -3,48 279,65 281,76 0,75 0,81 0,62 -30,84 

2 86,6 308,25 36 295,35 40 39,63 -0,93 279,05 282,26 1,14 0,78 0,66 -18,85 

3 90,4 308,55 35,9 294,85 39,8 40,30 1,23 278,95 282,93 1,41 0,74 0,69 -6,86 

4 93 308,65 36 295,05 40,3 40,90 1,47 279,55 283,53 1,40 0,69 0,71 2,91 

5 94,5 308,35 35,8 294,45 39,4 41,13 4,20 278,45 283,75 1,87 0,65 0,58 -12,28 

6 97,1 308,55 36,1 293,75 39,9 41,91 4,81 279,05 284,52 1,92 0,61 0,56 -10,56 

7 81 308,15 36,2 295,55 42 38,41 -9,36 280,85 281,00 0,05 0,69 0,50 -37,57 

8 84,4 308,15 36,2 295,15 41,9 39,34 -6,52 280,85 281,96 0,39 0,64 0,48 -34,60 

9 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 39,79 -5,31 280,75 282,42 0,59 0,62 0,49 -27,19 

10 90,5 308,85 36,2 295,55 42,2 40,49 -4,21 281,15 283,12 0,70 0,59 0,51 -15,08 

11 92,2 308,45 36,2 295,55 42 40,90 -2,69 280,95 283,53 0,91 0,58 0,53 -9,57 

12 93,3 308,65 36,2 294,75 42,1 41,10 -2,43 280,95 283,73 0,98 0,59 0,53 -10,26 

13 96,7 308,25 36,2 294,95 42,1 41,90 -0,47 280,95 284,51 1,25 0,53 0,56 4,63 

14 81,5 308,45 36,3 297,15 43 38,52 -11,64 281,95 281,12 -0,30 0,38 0,29 -29,82 

15 83,9 308,65 35,9 295,55 42,5 38,91 -9,22 281,55 281,53 -0,01 0,43 0,32 -33,77 

16 87,1 308,45 36,3 293,85 43 39,94 -7,66 281,85 282,57 0,26 0,47 0,37 -27,75 

17 91,9 308,35 36 295,95 42,7 40,70 -4,92 281,65 283,33 0,59 0,50 0,53 5,05 

18 92,6 308,65 36 295,95 42,7 40,81 -4,63 281,65 283,44 0,63 0,51 0,53 2,63 

19 93,4 308,15 36,3 295,25 42,9 41,27 -3,95 281,65 283,89 0,79 0,51 0,54 6,17 

20 95,7 308,55 36 294,35 43 41,51 -3,59 281,85 284,13 0,80 0,48 0,55 12,58 

21 86,9 308,45 35,9 294,95 39,5 39,60 0,25 278,45 282,22 1,34 0,83 0,66 -26,73 

22 86,9 308,45 36 295,35 39,8 39,67 -0,34 279,05 282,29 1,15 0,80 0,66 -22,27 

23 86,6 308,25 36 295,35 40 39,63 -0,93 279,05 282,26 1,14 0,78 0,66 -18,85 

24 86,5 308,35 35,9 295,45 40,3 39,52 -1,97 279,25 282,15 1,03 0,76 0,65 -16,94 

25 86,8 308,35 36,1 295,35 40,6 39,73 -2,18 279,55 282,36 1,00 0,75 0,66 -13,56 

26 86,8 308,45 36,1 294,65 40,9 39,71 -2,99 279,95 282,34 0,85 0,72 0,66 -9,65 
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27 86,7 308,35 36,2 295,55 41 39,78 -3,08 279,95 282,40 0,87 0,72 0,66 -9,90 

28 87,2 308,75 36,1 293,65 41,9 39,79 -5,31 280,75 282,42 0,59 0,62 0,49 -27,19 

29 86,3 308,25 36,3 295,65 42,2 39,79 -6,06 281,05 282,42 0,48 0,59 0,49 -20,39 

30 86,8 308,65 36,2 293,85 42,6 39,78 -7,09 281,45 282,41 0,34 0,50 0,49 -1,88 

31 86,7 308,65 36 294,55 42,8 39,61 -8,07 281,65 282,23 0,21 0,45 0,42 -6,73 

32 86,2 308,25 36,1 294,05 43,3 39,64 -9,24 282,05 282,26 0,08 0,31 0,40 20,55 

33 93 308,65 36 295,05 40,3 40,90 1,47 279,55 283,53 1,40 0,69 0,64 -7,87 

34 92,7 308,45 36,2 295,05 40,7 41,01 0,75 279,65 283,63 1,40 0,68 0,57 -18,53 

35 93,1 308,75 36,1 294,95 41,1 40,98 -0,30 280,05 283,60 1,25 0,65 0,53 -22,76 

36 92,2 308,45 36,2 295,55 42 40,90 -2,69 280,95 283,53 0,91 0,58 0,53 -9,57 

37 92,7 308,45 36,3 295,15 42,7 41,07 -3,96 281,55 283,70 0,76 0,53 0,53 0,91 

38 92,1 308,55 36,2 296,15 43,1 40,86 -5,49 281,95 283,48 0,54 0,48 0,53 7,68 

39 97,7 308,45 36,4 294,75 40,1 42,26 5,11 279,45 284,86 1,90 0,61 0,56 -9,83 

40 98,4 308,15 36,6 294,25 40,9 42,62 4,04 279,95 285,20 1,84 0,58 0,57 -1,48 

41 97,6 308,75 36,3 293,85 42 42,15 0,35 280,95 284,75 1,33 0,54 0,55 2,58 

42 98,3 308,55 36,5 294,85 42,7 42,45 -0,58 281,65 285,04 1,19 0,50 0,56 10,80 

43 99,2 308,95 36,7 294,55 43,5 42,77 -1,71 282,45 285,34 1,01 0,43 0,48 11,34 

44 93,5 308,25 29,8 294,45 39,1 36,65 -6,68 279,15 279,15 0,00 0,14 0,15 9,88 

45 93 308,45 31,8 295,15 39,2 37,95 -3,30 278,55 280,53 0,70 0,39 0,41 6,58 

46 93 308,45 32,4 295,15 39,4 38,37 -2,68 278,55 280,97 0,86 0,42 0,48 12,46 

47 93 308,45 33,1 295,15 39,5 38,87 -1,63 278,65 281,48 1,00 0,51 0,52 1,44 

48 93,1 308,15 35,2 294,85 40,1 40,41 0,78 279,25 283,04 1,34 0,64 0,54 -18,72 

49 92,7 308,15 35,9 294,25 39,7 40,83 2,77 278,55 283,46 1,73 0,68 0,65 -4,01 

50 93 308,65 36 295,05 40,3 40,90 1,47 279,55 283,53 1,40 0,69 0,64 -7,87 

51 93,4 308,05 36,7 294,45 40,5 41,58 2,59 279,55 284,19 1,63 0,68 0,62 -8,37 
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4.4 Resultados modelo da válvula de expansão 
 

A Fig. 4.22 mostra a comparação do resultado da taxa de fluxo de massa secundária na 

válvula de expansão. Os resultados mostram uma boa concordância, com um erro relativo 

médio de 3,66 % e um erro relativo máximo de 15 %. 

 

 

Figura 4.22 – Vazão mássica experimental versus vazão mássica numérica na válvula de 
expansão. 

 

Na Figura 4.23, podem ser vistos os resultados do erro relativo em relação à diferença 

de pressão na entrada e saída da válvula. Observa-se uma tendência do erro a diminuir e depois 

aumentar conforme é incrementada a diferença de pressão na válvula. 
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Figura 4.23 - Comparação do erro relativo versus as diferenças de pressão na válvula de 
expansão. 

 

4.5 Resultado sistema 
 

A conexão de todos os submodelos levou a obter os seguintes resultados. Em relação ao 

modelo do ejetor utilizado, optou-se pelo modelo de mistura a pressão constante, pois este 

oferece melhores resultados, além de um menor custo computacional. A seguir, serão 
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Figura 4.24 - Comparação do COP experimental vs numérico para o ciclo sem ejetor. 

 

A comparação da capacidade de refrigeração calculada e a experimental é mostrada na 

Fig. 4.25. Observa-se que os valores preditos têm boa concordância com os resultados 

experimentais. Além disso, pode-se ver uma tendência da capacidade de refrigeração em ser 

subestimada para capacidades altas de refrigeração. O erro relativo médio foi de 7,34 %, o erro 

relativo máximo de 14 % e os intervalos do erro absoluto máximo e mínimo foram de 0,36 kW 

e -0,82 kW. 

 

 

Figura 4.25 - Comparação da capacidade de refrigeração numérica vs experimental sistema 
sem ejetor. 
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A Fig. 4.26 mostra a comparação para a potência real consumida pelo compressor e a 

potência calculada para o ciclo sem ejetor. Os resultados indicam que existe uma tendência a 

ser subestimada para os valores mais baixos de potência. O erro relativo médio foi de 10,70 %, 

um erro relativo máximo de 18 % e os intervalos do erro absoluto máximo e mínimo foram de 

204 W e -398 W, respectivamente. 
 

 

Figura 4.26 - Comparação da potência consumida pelo compressor experimental vs numérica 
do sistema sem ejetor. 

 

4.5.2 Resultados sistema com ejetor 
 
A Fig. 4.27 mostra a comparação dos resultados para o COP do ciclo com ejetor. A 

média do erro relativo obtido foi de 5,43 %, mostrando boa concordância com os resultados 

experimentais, não sendo evidente nenhuma tendência na distribuição dos resultados. O erro 

relativo máximo foi de 15 % e os intervalos do erro absoluto máximo e mínimo foram de 0,27 
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Figura 4.27 - Comparação do COP experimental vs numérico para o sistema com ejetor. 

 

A comparação da capacidade de refrigeração calculada e a experimental é mostrada na 

Fig. 4.28. como se pode ver os resultados numéricos são satisfatórios. Além disso, assim como 

no sistema sem ejetor, pode-se ver uma tendência da capacidade de refrigeração em ser 

subestimada para capacidades altas de refrigeração. O erro relativo médio foi de 5,17 %, o erro 

relativo máximo de 15 % e os intervalos do erro absoluto máximo e mínimo foram de 0,39 kW 

e -0,34 kW. 
 

 

Figura 4.28 - Comparação da capacidade de refrigeração numérica vs experimental do sistema 
com ejetor 

0.00

0.50

1.00

1.50

2.00

2.50

3.00

3.50

4.00

4.50

0.50 1.00 1.50 2.00 2.50 3.00 3.50 4.00

CO
P 

ca
lcu

la
do

COP experimental [-]

0

1

2

3

4

5

6

0.00 1.00 2.00 3.00 4.00 5.00

Ca
pa

cid
ad

e 
de

 re
fri

ge
ra

çã
o 

nu
m

ér
ica

 [k
W

]

Capacidade de refrigeração experimental [kW]

+10 %

-10 %



110 
 

 
 

A Fig. 4.29 mostra a comparação para a potência real consumida pelo compressor e a 

potência calculada para o ciclo com ejetor. Os resultados indicam que existe uma tendência a 

ser subestimada para os valores mais altos de pressão. O erro relativo médio foi de 4,65 %, um 

erro relativo máximo de -20% e os intervalos do erro absoluto máximo e mínimo foram de 467 

W e -80,71 W, respectivamente. 
 

 

Figura 4.29 - Comparação da potência consumida pelo compressor experimental vs numérica 
do sistema com ejetor. 

 
A comparação entre a taxa de arrastamento experimental e numérica é mostrada na Fig. 

4.30. Os resultados mostram um bom grau de concordância. O erro relativo médio foi de 3,95 
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Figura 4.30 - Comparação da taxa de arrastamento experimental vs numérica do sistema 

com ejetor. 

 

4.5.3 Comparação do ciclo com e sem ejetor 
 

Com os modelos verificados individualmente e em conjunto, neste subcapítulo serão 

estudadas outras condições e características do ciclo com e sem ejetor, estabelecendo assim 

uma comparação entre esses dois sistemas. Na Fig. 4.31, se mostra o diagrama de pressão COP 

para uma temperatura de evaporação de 5 °C, variando a temperatura de saída do resfriador de 

gases de 30, 35 e 40 °C. Pode-se ver que o ciclo com ejetor apresentou maior COP para todos 

os testes realizados. Também é evidente como o COP diminui com o aumento da temperatura 

de saída do resfriador de gases. Em relação ao ciclo sem ejetor, o COP máximo com ejetor foi 

de 23,99%, 25,48% e 23,81% para as temperaturas de 30, 35 e 40 °C, respectivamente, além 

disso também se observa que existe um ponto de operação ótimo para o sistema em todas as 

condições de operação simuladas, o qual está relacionado com o aumento da capacidade de 

refrigeração em maiores pressões, a pesar de isto este aumento no compensa o maior consumo 

de potência do compressor. 
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Figura 4.31 - Diagrama P-COP com Tevap = 5 °C e diferentes temperaturas de saída do 
resfriador de gases: (a) com ejetor, (b) sem ejetor. 

 

Resultados semelhantes são obtidos na Fig. 4.32, onde a temperatura de evaporação foi 

mantida em 0 °C e variada a temperatura de descarga do resfriador de gases. Observa-se 

também que, ao diminuir a temperatura de evaporação, o COP diminui. Em relação ao ciclo 
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Figura 4.32 - Diagrama P-COP com Tevap = 0 °C e diferentes temperaturas de saída do 
resfriador de gases: (a) com ejetor, (b) sem ejetor. 
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de evaporação leva à queda no desempenho de ambos os ciclos. Apesar disso, o ciclo com ejetor 

apresentou um maior COP para todas as condições simuladas, atingindo uma melhoria máxima 

de 23,29 %, 24,62 % e 25,48 % para as temperaturas de evaporação de -5 °C, 0 °C e 5 °C, 

respectivamente. Os resultados também mostram que, ao diminuir a temperatura de evaporação 

de 5 °C para -5 °C, o COP cai aproximadamente em 43% tanto para o ciclo com ejetor quanto 

para o ciclo sem ejetor. Essas simulações também permitem observar que o COP apresenta 

maior sensibilidade à temperatura de saída do resfriador de gases, pois o COP mostrou uma 

maior queda ao variar esta do que ao variar a temperatura de evaporação, com uma queda de 

54%, 
 

 

Figura 4.33 - Diagrama P-COP com Tgc = 35 °C e diferentes temperaturas de evaporação: (a) 
com ejetor, (b) sem ejetor. 
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Na Fig. 4.34, pode-se observar a variação da taxa de arraste para diferentes pressões do 

resfriador de gases. Nota-se que ambas apresentam uma relação inversa, pois a taxa de arraste 

tende a aumentar com a pressão e o título na saída do ejetor tende a diminuir com o aumento 

da pressão. 
 

 

Figura 4.34 - Variação da taxa de arrastamento e título para diferentes pressões de resfriador 
de gases. 
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0.5

0.55

0.6

0.65

0.7

0.75

0.8

0.5

0.55

0.6

0.65

0.7

0.75

0.8

75 85 95 105 115 125

Tí
tu

lo
 [-

]

Ta
xa

 d
e 

ar
ra

st
am

en
to

 [-
]

Pressão do resfriador de gases [bar]

μ

X5



116 
 

 

Figura 4.35 - Variação do PLR para diferentes temperaturas de evaporação e de resfriador de 
gases. 

 

Na Fig. 4.36, pode-se ver a variação da eficiência do ejetor para diferentes temperaturas 

de evaporação e de saída do resfriador de gases. Os resultados mostram que a eficiência do 

ejetor tende a diminuir para altas temperaturas do resfriador de gases e baixas temperaturas de 

evaporação, o que concorda com os resultados obtidos, pois nessas condições o desempenho 

do sistema em geral diminui. 

 

 

Figura 4.36 - Variação da eficiência do ejetor para diferentes temperaturas de evaporação e de 
resfriador de gases. 
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Na Fig. 4.37, se mostra comparação entre a capacidade de refrigeração e a potência 

consumida pelo compressor para os ciclos com e sem ejetor. Os resultados evidenciam como a 

potência consumida para o sistema com ejetor é menor, sendo isso um resultado esperado pois 

a função do ejetor é reduzir a razão de compressão e, portanto, diminuindo a potência 

consumida. Por outro lado, a capacidade de refrigeração mostra uma tendência a ser maior para 

o ciclo sem ejetor. Isso se deve ao fato de que o aumento da potência também aumenta a 

capacidade de refrigeração. No entanto, isso não significa que o COP será maior, pois, como 

pode ser visto, esse aumento não compensa a potência consumida. 

 

 

Figura 4.37 - Comparação da capacidade de refrigeração vs potência consumida pelo 
compressor com e sem ejetor. 
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CAPÍTULO V 
 

 

 

5 CONCLUSÕES E TRABALHOS FUTUROS 
 

 

 

O presente trabalho analisou dois ciclos de refrigeração transcríticos de CO2 baseados 

no ciclo de compressão a vapor. A análise foi realizada usando uma abordagem numérica para 

verificar se um ejetor bifásico pode ser utilizado como dispositivo de expansão para diminuir a 

relação de compressão do compressor e melhorar o desempenho do sistema. Os resultados 

foram avaliados e comparados com dados disponíveis na literatura, as principais descobertas 

são as seguintes: 

 O ejetor demonstrou ser um equipamento com resultados promissores, pois, sob as 

condições de operação investigadas, o coeficiente de performance (COP) do sistema apresentou 

um aumento médio em torno de 22% a 25% em relação ao ciclo sem ejetor. 

A implementação de dois modelos do ejetor e sua comparação permitiram concluir que, 

mesmo o modelo 1D double choking seja mais complexo e considere fenômenos físicos dentro 

do ejetor que não podem ser avaliados com o modelo de mistura a pressão constante (M.P.C.), 

os resultados mostram que o modelo M.P.C. obtém resultados mais próximos dos experimentais 

e com menor custo computacional isto após a otimização dos parâmetros de eficiência do ejetor 

Ao variar as temperaturas de evaporação e de saída do resfriador de gases para os dois 

ciclos de refrigeração investigados, evidenciou-se que o COP tem uma maior sensibilidade à 

temperatura de descarga do resfriador de gases, pois a queda no COP foi maior, sendo 

aproximadamente de 54% tanto para o ciclo com e sem ejetor. 

Em relação à potência consumida pelo compressor, os resultados indicam um menor 

consumo no sistema com ejetor, o que era esperado, pois a função do ejetor é diminuir a razão 

de compressão no compressor. Além disso, também se observa uma maior capacidade de 

refrigeração para o ciclo sem ejetor, causada pela maior potência consumida. No entanto, isso 

não implica um maior COP, pois o aumento da capacidade de refrigeração não compensa o 

aumento na potência. 
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De acordo com o observado nos diagramas COP-Pgc, existe um ponto de operação 

ótimo do sistema em que a relação entre a capacidade de refrigeração e o trabalho do 

compressor alcança o COP máximo.  

Nas simulações, observou-se que a hipótese simplificadora de equilíbrio termodinâmico 

introduz um erro no cálculo das vazões mássicas, afetando a precisão dos modelos. 

 

Em relação à continuidade do trabalho, as seguintes sugestões podem ser citadas: 

- Definir uma metodologia para identificar, por meio da modelagem numérica e técnicas 

de otimização, a geometria ótima para o desempenho do ejetor; 

- Propor uma metodologia para projetar a geometria de ejetores dadas as condições de 

operação; 

- Implementar a condição de não equilíbrio termodinâmico para a modelagem dos 

componentes; 

- Modificar os modelos dos componentes para simular condições subcríticas de CO2  
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