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Lista de exercícios resolvidos 08 – Ciclos motores e de refrigeração a vapor 

 
1- Um grande fazendeiro procura a sua empresa para que projetem um sistema que aproveite 

bagaço de cana, normalmente desprezado de uma usina de álcool localizada na propriedade, 
como fonte de energia para o sistema de refrigeração de uma câmara frigorífica, também 
localizada na propriedade. Você propõe um ciclo de potência de baixo custo, que será 
acoplado mecanicamente ao sistema de refrigeração, conforme mostrado na figura. O bagaço 
de cana será queimado numa fornalha, que fornecerá calor ao gerador de vapor e o 
condensador do sistema de potência trocará calor com um grande lago da propriedade, assim 
como o sistema de refrigeração faz. O fluido de trabalho do ciclo de refrigeração é R-134a. O 
evaporador trabalha à temperatura de -20°C e a pressão no condensador do ciclo de 
refrigeração é de 1,2MPa. Já o sistema de potência proposto funciona segundo um ciclo 
Rankine, onde vapor d’água é admitido na turbina, de eficiência isentrópica 85%, a 200°C e 
400kPa. Na entrada da bomba a água tem pressão de 10kPa. Sabendo que a câmara 
frigorífica precisa ser resfriada a uma taxa de 85kW, e considerando as trocas de calor como 
processos internamente reversíveis, calcule: 

 
a. A potência requerida no compressor; 
b. O fluxo mássico necessário no ciclo de potência; 
c. A soma das taxas de geração de entropia nos processos irreversíveis dos ciclos. 
 

 

2- Considere o ciclo com dois estágios de reaquecimento mostrado na figura. Sabendo que 
eficiência isentrópica da turbina é 85%, esboce o diagrama T–s do processo e determine a 
vazão mássica de vapor e o rendimento do ciclo. 

 



3- Em um ciclo de Rankine com regeneração há duas extrações de vapor da turbina para os 
préaquecedores de mistura: uma a 6,86 bar e outra a 1,17 bar, conforme figura abaixo. As 
propriedades do vapor na entrada da turbina são p7 = 8,82 MPa e T7 = 535 °C. A pressão no 
condensador é 3,43 kPa. Considerando que a água de alimentação na saída de cada pré-
aquecedor atinge a temperatura de saturação do vapor extraído e desprezando a potência 
consumida pelas bombas, pede-se: 

a. As frações da vazão total extraídas; 
b. O trabalho específico produzido pela turbina; 
c. O rendimento do ciclo regenerativo; 
d. Se a água de arrefecimento sofre um aumento de 3 °C ao passar pelo condensador, 

determine sua vazão mássica, em kg/h; 
e. Construa o diagrama T–s para o ciclo indicando corretamente (porém sem se preocupar 

com escala) cada estado enumerado na figura abaixo. 

  

4- Considere um sistema de refrigeração por compressão de vapor com dois evaporadores, 

operando com R-12 (Freon 12). O evaporador de baixa temperatura opera a –18 °C com vapor 

saturado em sua saída e com uma capacidade de refrigeração de 3 TR (TR = Tonelada de 

Refrigeração; 1 TR = 3,517 kW). O evaporador de temperatura mais alta gera vapor saturado 

a 3,2 bar em sua saída e tem capacidade de refrigeração de 2 TR. A compressão é 

isentrópica, sendo a pressão de descarga do compressor de 10 bar. Desprezando a perda de 

carga nas linhas de refrigerante e sabendo que o refrigerante deixa o condensador como 

líquido saturado a 10 bar, determine: 

a. A vazão mássica de refrigerante em 
cada evaporador; 

b. A potência do compressor; 
c. A taxa de calor rejeitada no 

condensador; 
d. O coeficiente de desempenho do ciclo 

de refrigeração; 
e. O diagrama T–s para o ciclo indicando, 

sem se preocupar com escala, cada 
estado enumerado na figura. 

OBS: Em anexo encontra-se a tabela de 
saturação e vapor superaquecido do R-12. 
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Soluções da Lista de Exercícios 08

1) a. Analisando o ciclo de refrigeração:
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ẆC = ṁr(h2 − h1) Q̇C = ṁr(h1 − h4) = 85 kW

Com as entalpias h1 e h4, podemos achar ṁr, pois temos Q̇C . Depois, achando h2, calculamos
ẆC .

Estado 1: T1 = −20 °C, x1 = 1,0

Das tabelas: h1 = 235,31 kJ/kg, s1 = 0,9332 kJ/(kg ·K)

Estado 2: p2 = 1,2 MPa, s2 = s1 = 0,9332 kJ/(kg ·K)

→ vapor superaquecido. Das tabelas: h2 = 281,04 kJ/kg

Estado 3: p3 = 1,2 MPa, x3 = 0,0

Das tabelas: h3 = 115,76 kJ/kg

Estado 4: T4 = −20 °C, h4 = h3 = 115,76 kJ/kg

Assim:

ṁr =
Q̇C

h1 − h4
=

85

235,31− 115,76
= 0,711 kg/s

ẆC = ṁr(h2 − h1) = 0,711× (281,04− 235,31) ⇒ ẆC = 32,51 kW



b. Analisando o ciclo de potência:
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ẆC = ẆT − ẆB = ṁp [(h7 − h8)− v5(p6 − p5)] = ṁp [ηT (h7 − h8s)− v5(p6 − p5)]

Já sabemos ẆC do item anterior. Basta, portanto, definir h7, h8s e v5.

Estado 7: T7 = 0,4 MPa, T7 = 200 °C

→vapor superaquecido. Das tabelas: h7 = 2860,5 kJ/kg, s7 = 7,1706 kJ/(kg ·K)

Estado 8s: p8s = 10kPa, s8s = s7 = 7,1706 kJ/(kg ·K)

sl < s8s < sg →mudança de fase.

x8s =
s8s − sl
slg

=
7,1706− 0,6491

7,5019
= 0,869

h8s = hl + x8shlg = 191,8 + 0,869× 2392,8 = 2271,1 kJ/kg

Estado 5: p5 = 10 kPa, x5 = 0,0

Das tabelas: v5 = 0,001010 m3/kg

Assim:

ṁp =
ẆC

ηT (h7 − h8s)− v5(p6 − p5)
=

32,51

0,85× (2860,5− 2271,1)− 0,001010× (400− 10)

ṁp = 0,0649 kg/s

c. Os processos irreversíveis dos ciclos são a expansão na turbina do ciclo de potência e a
expansão na válvula do ciclo de refrigeração.

σ̇total = σ̇turbina + σ̇valvula = ṁp(s8 − s7) + ṁr(s4 − s3)

Estado 8: p8 = 10 kPa

�
�ṁpηT (h7 − h8s) = �

�ṁp(h7 − h8) ⇒ h8 = h7 − ηT (h7 − h8s)



h8 = 2860,5− 0,85× (2860,5− 2271,1) = 2359,5 kJ/kg, hl < h8 < hlg → mudança de fase.

x8 =
h8 − hl
hlg

=
2359,5− 191,8

2392,8
= 0,906

s8 = sl + x8slg = 0,6491 + 0,906× 7,5019 = 7,4458 kJ/(kg ·K)

Estado 3: p3 = 1,2 MPa, x3 = 0,0

Das tabelas: s3 = 0,4164 kJ/(kg ·K)

Estado 4: T4 = −20 °C, h4 = 115,76 kJ/kg, hl < h4 < hlg → mudança de fase.

x4 =
h4 − hl
hlg

=
115,76− 24,26

211,05
= 0,434

s4 = (1− x4)sl + x4sg = (1− 0,434)× 0,0996 + 0,434× 0,9332 = 0,4614 kJ/(kg ·K)

Assim:

σ̇total = 0,0649× (7,4458− 7,1706) + 0,711× (0,4614− 0,4164) = 0,0179 + 0,0320

σ̇total = 0,0499 kJ/(K · s)

2) A figura abaixo traz a numeração adotada para cada um dos estados

O diagrama T − s correspondente está abaixo:
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Para encontrar a vazão mássica de vapor, consideraremos a turbina como volume de controle.



A 1a Lei escrita para este V C é

ẆT = ṁ(h3 − h4 + h5 − h6 + h7 − h8) ⇒ ṁ =
ẆT

(h3 − h4 + h5 − h6 + h7 − h8)
(1)

Como ẆT foi dado, falta determinar as entalpias dos estados 3, 4, 5, 6, 7 e 8.

Estado 3: T3 = 600 °C, p3 = 12 MPa → vapor superaquecido
tabelas: h3 = 3608,12 kJ/kg, s3 = 6,8127 kJ/(kg ·K)

Para encontrar os estados nas saídas da turbina, precisamos considerar processos hipotéticos
isentrópicos e depois aplicar a eficiência isentrópica da turbina, que é ηT = 85%.

Estado 4s: p4s = 800 kPa, s4s = s3 = 6,8127 kJ/(kg ·K) → vapor superaquecido
tabela: h4s = 2837,83 kJ/kg

Estado 4: p4 = 800 kPa, ηT =
wr

ws

=
h3 − h4
h3 − h4s

⇒ h4 = h3− ηT (h3−h4s) = 2953,39 kJ/kg

Estado 5: T5 = 400 °C, p5 = 800 kPa → vapor superaquecido
tabelas: h5 = 3267,07 kJ/kg, s5 = 7,5715 kJ/(kg ·K)

Estado 6s: p6s = 100 kPa, s6s = s5 = 7,5715 kJ/(kg ·K) → vapor superaquecido
tabela: h6s = 2759,77 kJ/kg

Estado 6: p6 = 100 kPa, h6 = h5 − ηT (h5 − h6s) = 2835,86 kJ/kg

Estado 7: T7 = 400 °C, p7 = 100 kPa → vapor superaquecido
tabelas: h7 = 3728,11 kJ/kg, s7 = 8,5434 kJ/(kg ·K)

Estado 8s: p8s = 10 kPa, s8s = s7 = 8,5434 kJ/(kg ·K) → vapor superaquecido
tabela: h8s = 2725,44 kJ/kg

Estado 8: p8 = 10 kPa, h8 = h7 − ηT (h7 − h8s) = 2808,34 kJ/kg

Substituindo os valores das entalpias na eq. (1), obtemos ṁ = 32,14 kg/s.

Para calcular o rendimento do ciclo, vamos desprezar o trabalho na bomba. Assim, o rendimento
é dado por

η =
ẆT

Q̇V

=
wT

qV
=

(h3 − h4 + h5 − h6 + h7 − h8)
(h3 − h2 + h5 − h4 + h7 − h6)

(2)

Falta somente calcular a entalpia do estado 2 mas para isso precisamos calcular primeiramente
a entalpia do estado 1.

Estado 1: p1 = 10 kPa, x1 = 0,0. Tabelas: h1 = 191,81 kJ/kg, v1 = 0,001010 m3/kg

Estado 2: p2 = 12000 kPa, (p2− p1)v1 ' h2−h1 ⇒ h2 = h1 + (p2− p1)v1 = 203,92 kJ/kg

Substituindo na eq. (2), obtemos η = 0,374.

3) Para solução de todas as perguntas deste exercício convém, antes, determinar as entalpias
de todos os principais estados do ciclo.

Estado 1: p1 = 3,43 kPa e x1 = 0 ⇒ h1 = 109,81 kJ/kg e v1 = 1,003× 10−3 m3/kg.



Estado 2: Considerando bomba 1 isentrópica,

h2 = h1 − v1 (p1 − p2) = 109,81− 1,003× 10−3 × (3,43− 117) ⇒ h2 = 109,92 kJ/kg

Estado 3: p3 = p2 = 117 kPa e x3 = 0 ⇒ h3 = 435,70 kJ/kg e v3 = 1,046× 10−3 m3/kg.

Estado 4: Considerando bomba 2 isentrópica,

h4 = h3 − v3 (p3 − p4) = 435,70− 1,046× 10−3 × (117− 686) ⇒ h4 = 436,30 kJ/kg

Estado 5: p5 = p4 = 686 kPa e x5 = 0 ⇒ h5 = 693,58 kJ/kg e v5 = 1,107× 10−3 m3/kg.

Estado 6: Considerando bomba 3 isentrópica,

h6 = h5 − v5 (p5 − p6) = 693,58− 1,107× 10−3 × (686− 882) ⇒ h6 = 693,80 kJ/kg

Estado 7: p7 = 8820 kPa e T7 = 535 °C ⇒ h7 = 3475,39 kJ/kg e s7 = 6,7810 kJ/(kg ·K)

Estado 8: p8 = p5 = p4 = 686 kPa e s8 = s7 = 6,7810 kJ/(kg ·K). Como à 686 kPa, s8v ≈
6,72 kJ/(kg ·K) < s8, segue-se que o estado 8 é de vapor superaquecido e h8 = 2790,81 kJ/kg.

Estado 9: p9 = p3 = p2 = 117 kPa e s9 = s8 = s7 = 6,7810 kJ/(kg ·K). À 117 kPa, s9l =
1,3511 kJ/(kg ·K) e s9v = 7,3083 kJ/(kg ·K). Como s9l < s9 < s9v, segue-se que o estado 9 é
mistura de líquido e vapor. Da mesma tabela: h9l = 435,70 kJ/kg e h9v = 2682,19 kJ/kg.

x9 =
s9 − s9l
s9v − s9l

= 0,9115

h9 = (1− x9)h9l + x9h9v = 2483,34 kJ/kg

Estado 10: p10 = p1 = 3,43 kPa e s10 = s9 = s8 = s7 = 6,7810 kJ/(kg ·K). À 3,43 kPa s10l =
0,3838 kJ/(kg ·K) e s10v = 8,5333 kJ/(kg ·K). Como s10l < s10 < s10v, segue-se que o estado 10
é mistura de líquido e vapor. Da mesma tabela: h10l = 109,8063 kJ/kg e h10v = 2549,314 kJ/kg.

x10 =
s10 − s10l
s10v − s10l

= 0,7850

h10 = (1− x10)h10l + x10h10v = 2024,78 kJ/kg

a. Designa-se por α1 a fração da vazão mássica extraída em 8 para o aquecedor 1; e α2 a
fração da vazão mássica extraída em 9 para o aquecedor 2. Assim, um balanço de energia no
aquecedor 1, resulta:

α1ṁh8 + (1− α1)ṁh4 = ṁh5

α1 =
h5 − h4
h8 − h4

=
693,58− 436,30

2790,81− 436,30
= 0,1093

De forma semelhante, o balanço de energia no aquecedor 2 fornece:

α2ṁh9 + (1− α1 − α2)ṁh2 = (1− α1)ṁh3

α2 =
h3− h2 + α1(h2 − h3)

h9 − h2
=

435,70− 109,92 + 0,1093× (109,92− 435,70)

2483,34− 109,92
= 0,1223



b. O trabalho específico produzindo pela turbina vale:

wt = (h7 − h8) + (1− α1)(h8 − h9) + (1− α1 − α2)(h9 − h10)

wt = (3475,39−2790,81)+(1−0,1093)×(2790,81−2483,34)+(1−0,1093−0,1223)×(2483,34−2024,78)

wt = 1310,84 kJ/kg

c. Para o cálculo do rendimento, calcula-se antes a quantidade de calor adicionada ao fluido de
trabalho no gerador de vapor:

qGV = h7 − h6 = 3475,39− 693,80 = 2781,59 kJ/kg

Considerando as bombas:

wb = (1− α1 − α2)(h1 − h2) + (1− α1)(h3 − h4) + (h5 − h6)

wb = (1−0,1093−0,1223)×(109,81−109,92)+(1−0,1093)×(435,70−436,30)+(693,58−693,80)

wb = −0.839 kJ/kg

η =
wt − |wb|
qGV

=
1310,84− 0,839

2781,59
= 0,47095 = 47,1%

Desprezando as bombas:

η =
wt

qGV

=
1310,84

2781,59
= 0,47126 = 47,1%

d. Modelando a quantidade de calor recebida pela água de arrefecimento como:

qarref = hb − ha = Cp(Tb − Ta) = Cp∆Tarref = 4,18× 3 = 12,54 kJ/kg

Balanço de energia no condensador:

−ṁc(h1 − h10) = ṁaqarref ⇒
ṁa

ṁc

=
h10 − h1
qarref

=
2024,78− 109,81

12,54
= 152,71

e. A seguir o diagrama T × s pedido
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4) Inicia-se a solução determinando as entalpias de todos os principais estados do ciclo, come-
çando por aqueles cujas informações são suficientes para sua determinação.

Estado 3: p3 = 10 bar e x3 = 0 ⇒ h3 = 76,22 kJ/kg.

Estados 4 e 5: Por se tratarem de expansões através de válvulas, os processos 3 → 4 e 4 → 5
são isoentálpicos. Assim, h5 = h4 = h3 = 76,22 kJ/kg.

Estado 6: T6 = −18 °C e x6 = 1 ⇒ h6 = 179,63 kJ/kg.

Estado 7: p7 = 3,2 bar e x7 = 1 ⇒ h7 = 187,98 kJ/kg.

A este ponto já é possível responder ao item (a).

a. Para o evaporador 2:

Q̇ev,2 = ṁ6(h6 − h5) ⇒ ṁ6 = ṁev,2 =
Q̇ev,2

h6 − h5
=

3× 3,517

179,63− 76,22
= 0,102 kg/s

Para o evaporador 1:

Q̇ev,1 = ṁ7(h7 − h4) ⇒ ṁ7 = ṁev,1 =
Q̇ev,1

h7 − h4
=

2× 3,517

187,98− 76,22
= 0,063 kg/s

b. A potência consumida no compressor depende das entalpias na entrada, 1, e saída, 2, a
serem determinadas.

Estado 1: Um balanço de energia para a mistura das vazões que chegam por 6 e 8 e transformam-
se em 1, resulta:

ṁ7h7 + ṁ6h6 = (ṁ7 + ṁ6)h1 ⇒ h1 =
ṁ7h7 + ṁ6h6
ṁ7 + ṁ6

h1 =
0,063× 187,98 + 0,102× 179,63

0,063 + 0,102
= 182,82 kJ/kg

Note que p1 = p6, pois a válvula 3 reduz a pressão de p7 = 3,2 bar para p8 = p6 = p1 =
psat @ -18 ◦C = 1,636 bar. Assim, para o estado 1 são conhecidos h1 e p1. Por interpolação
obtém-se s1 ∼= 0,72 kJ/(kg ·K).

Estado 2: p2 = 10 bar e s2 = s1 = 0,72 kJ/(kg ·K) ⇒ h2 = 216,03 kJ/kg.

Calculando a potência do compressor:

Ẇcp = (ṁ7 + ṁ6) (h1 − h2) = (0,063 + 0,102)× (182,82− 216,03) = −5,48 kW

c. Cálculo da taxa de calor rejeitado no condensador:

Q̇cd = (ṁ7 + ṁ6) (h3 − h2) = (0,063 + 0,102)× (76,22− 216,03) = −23,06 kW

d. Cálculo do coeficiente de desempenho do ciclo de refrigeração:

β =
Q̇ev,1 + Q̇ev,2

|Ẇcp|
=

3,517× (2 + 3)

5,48
= 3,21



e. A seguir o diagrama T × s pedido
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