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RESUMEN

El Ciclo de Refrigeracion por Compresidn de Vapor es el mas ut;lizado en el sector
industrial y de servicios paré la obtencién de una temperatura bajé? ffal eselcasodela
generacion de hielo en bloques.
El Coeficiente de Performance evalia el grado de generacién de frio (efecto
refrigerante) con la potencia mecdnica del compresor que impulsa al fluido
refrigerante, Amoniaco o R-717, desde la presion de baja a la p?r‘esic’m de lata del
sistema. El coeficiente de performance para nuestro caso es de 3.2}4, limitado por una
temperatura minima en el tanque de salmuera de -5 °C, generéndoég el hielo a -3°C.
En el presente informe se determina la influencia de subenfriar el fluido refrigerante
en estado liquido saturado saliente del condensador, el cual cruza flujos de energia
dentro de un interenfriador con el fluido refrigerante en estado d‘e vapor saturado
|
saliente del evaporador, obteniéndose un valor del coeficiente de bef’formance de 3.86
, con un incremento del 14 %.
La determinacién del interenfriador esta limitada por el valor de la temperatura del

tanque de salmuera, el cual no puede ser menor a la temperatura final del fluido

refrigerante proveniente del evaporador.

PALABRA CLAVE: Subenfriamiento y Sobrecalentamiento del Ciclo de Refrigeracién

xi



ABSTRACT

Cycle Vapor Compression Refrigeration is the most widely used 1H the industrial and
service sectors to obtain a low temperature, as in the case of the iggneration of block
ice.

The Coefficient of Performance assesses the degree of cold generat:ilon ( cooling effect
) with the mechanical power that drives the compressor refrigeran{ fiuid ammonia or R
-717 , from the pressure of the low pressure system can . The coefficient of
performance for this case is 3.24 , limited by a temperature in the brine tank at -5° C,
ice generating-3°C. |

In this report the influence of subcooling is determined by the refrigerant in liquid
state projection saturated condenser , which crosses energy flows within an
intercooler with the refrigerant in the evaporator outgoing state saturated steam,
yielding a coefficient of performance of 3.86, an increase of 14%.

Determining the intercooler is limited by the value of the temperature of the brine

tank , which can not be less than the final temperature of refrigerant fluid from the

evaporator.

KEYWORD: Subcooling and superheat Refrigeration Cycle

xii
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REALIDAD PROBLEMATICA

Como consecuencia de la diversidad de tecnologias involucradas en las instalaciones
de refrigeracion se requiere resaltar una multitud de aspectos. Aniélisis encuantoala
seleccion de refrigerantes, los circuitos frigorificos segun aplicaf_cién, la influencia del
tipo de control de la instalacion asi como la monitorizacion, ‘lo"s principios basicos
termodinamicos de ahorro de energia que pese a la sencillez de algunos tienen una
incidencia directa muy significativa en la reduccion del consumo.

En primer lugar se debe indicar que en un circuito frigorifico para producir frio,
transportar calor de una fuente fria a un punto o sumidei’o de calor a mayor
temperatura, es necesario consumir energia, con un coste econémico asociado. Se
debe diferenciar entre ahorro econémico y ahorro energético, fés’ cuales, no siempre
van unidos.

Las ingenierias, seleccionan y realizan un disefio de la instalacién. Una buena
concepcion de la instalacion frigorifica considerando el apdi’t;e minimo de calor
exterior {materiales empleados en la construccién, color en ié§ paredes y techos,
situacion, orientacién (norte), cerramientos y falsos techos), reduccién de pérdidas
por transporte frigorifico (situacidn de la sala de maquinas, agr:ﬁpaciones de camaras
y servicios), agrupaciones por temperaturas de servicios, utilizacion del calor residual
de condensadores para fines positivos (recuperacion de calor, a;g}fa caliente sanitaria,
calefaccién de suelos, desescarche por gas caliente), selec(:ﬁ:@ﬁn y disefio de la
instalaciéon para ahorrar energia, (sistema de refrigeracién, refrigerante utilizado,
refrigeracién directa, evaporadores secos e inundados, refrigergcjén indirecta, agua /
glicoles / hielo fluido, compresores para el circuito | :ffrigorifico, circuitos
independientes, multicircuitos, centrales de compresores-Booster, economizadores,
evaporadores, intercambiadores de placas, sistema de condensacién, aire, agua,
torre, evaporativo, gestion y control, desescarche, etc.). v

El ahorro en instalaciones frigorificas trata de los métquS que las distintas
tecnologias nos aportan para producir una cantidad de frio con el menor gasto
posible. También trata de utilizar los residuos energéticos que sé generan y que hay

que eliminar como subproductos dtiles, como por ejemplo con la utilizacién del calor

de condensacion para obtener agua caliente sanitaria.



1.2

Desde el afio 2012 la Empresa Leseer SAC entro en el mercado de produccién y
comercializacién de hielo en bloques, operando con Refrigeran‘té R-717 o Amoniaco
como refrigerante manteniéndose en temperaturas de 35°ﬂC y ;15°C en el
condensador y el evaporador respectivamente, con un grupo ci‘e 8 empresas en la
localidad con las cuales se disputa el mercado de abastecimient6 de hielo. Debido a
que todas las empresas cuentan con un similar sistema de refrig’efracién. Asi mismo se
tiene una corriente fria saliente del evaporador hacia el compfrésor, y una corriente
caliente del mismo refrigerante saliente del condensador, conociendo esto surge la
posibilidad de cruzar ambas corrientes a diversas temperéfcuras, y segun esto
determinar cudl es su relacion con el incremento del coeficiente: d:e performance.
Para esto formulamos el siguiente problema:

¢EN CUANTO SE INCREMENTA EL COEFICIENTE DE PERFORMANCE DE LA FABRICA
DE HIELO LESSER-SAC, MEDIANTE EL SUBENFRIAMIENTO Y SO“BIF;!ECALENTAMIENTO
DEL REFRIGERANTE R-717?

ANTECEDENTES:

Se tienen los siguientes estudios que sirven como antecedente al presente informe
de tesis:

CAM RODRIGUEZ juan Carlos. (1978) En su Tesis para optar el titulo de Ingeniero
Mecaénico Electricista. Expresa lo siguiente: Las condiciones de ﬁresién y temperatura
son preponderantes para el adecuado funcionamiento del ciclo de refrigeracién por
compresiéon de vapor. Las condiciones de alta presidon estan condicionadas por la
minima temperatura en el condensador. Asi mismo las condiciopes de baja presién
del ciclo estan condicionadas a la temperatura del evapora_dqr. El disefio de los

componentes restantes estan limitados por ambos focos de temperatura.

CARRANZA de la Cruz, Kevin. (2011). En su tesis para optar el tithlo de Ingeniero en
. . 1 o
Energia concluye: De acuerdo a los célculos realizados, el refrigerante a utilizar es el
g
amoniaco quien al pasar por los evaporadores absorbe el calor del agua de la

|
salmuera en donde se sumerge los depésitos de agua a congelar , determindndose



que es necesario instalar termosifones ,equipos adicionales , ya si mismo tender un
adecuado manejo de la presién del evaporador para obtener el punto éptimo de
operacién para el dimensionamiento de la planta de congelado y mejorar el

coeficiente de performance.

CHRISTIE, Jhon (2011). En si Informe técnico sobre Subcooling Lic;iuid Refrigerant 12 in
a Vapor Compression Refrigeration System with a Liquid-Va‘p:&r Heat Exchanger ,
concluye lo siguiente : El subenfriamiento del refrigerante I|’<‘:|u;ido en un ciclo de
refrigeracion por compresion de vapor aumenta la capacid;d del sistema. El
propdsito de esta tesis es relacionar las caracteristicas teérica§ y experimentales de
rendimiento a un método de subenfriamiento de refrigeranté 12, el uso de un
intercambiador de calor liquido-vapor. Los valores tedricos y expefimentales de
coeficiente de rendimiento del sistema y la potencia por tonelada se encuentran a
varias presiones de evaporacion para un sistema con y sin un intercambiador de calor
liquido-vapor. El rendimiento tedrico de un sistema con una presién de evaporacion
de 26 psia y una presion de condensacion de 110 psia se encuentra para las

variaciones en la efectividad del intercambiador de calor entre Q y 1.

JARA Ponte, David. (2013). En su tesis para optar el titulo de iﬁgeniero en Energia
concluye: El Ciclo de refrigeracion por compresién de vapor dé bloque opera con
temperaturas de -25 , -15 y -5 °C respectivamente (evaporado’r, agua de salmuera y
hielo generado) , siendo sus pardmetros caracteristicos lo§ siguientas : Efecto
refrigerante igual a 96.18 KW , Potencia del Compresor igual 4 47.57 KW, Potencia
calorifica de rechazo de 143.73 kW , flujo masico de refrigerante h-404A igual a 1.062
kg/sg y un valor del COP de 2.02, siendo este ultimo parametro un indicador con el
cual se determina que el sistema es ineficiente, siendo el valor minimo ideal del COP
igual a 3.Se realizé una nueva distribucién de las temperaturas en la Camara
frigorifica de -5°C en la cdmara frigorifica y -15°C en el evaporador ,operando el Ciclo
de refrigeracién por compresién de vapor con Refrigerante ER-717 , obteniendo
nuevos valores caracteristicos siéndolos siguientes: COP igfqél a 345, con un

porcentaje de mejora de 43.75 % , Potencia del Compresor ighél a 3.4 KW con un



porcentaje de mejora del orden de 30.61% vy con una Potencia: calorifica de rechazo

de 15.06 KW con un porcentaje de mejora de 9.33 %.

MARIGNY Johan (2011). En su tesis para optar el titulo de Magisfer en Ciencias
concluye: Cuando hay sub- enfriamiento, la condensacién y la d;iferencia de entalpia.
de evaporacion se incrementa en el evaporador, tal que perm:ii‘e que el sistema de
refrigeracion opere con un flujo de masa inferior. Debido a- este flujo de masa
inferior, se necesita menos potencia eléctrica para hacer funcionar el compresor. Sin
embargo, un flujo de masa menor conduce también a una disrﬁihucién de calor que
puede ser potencialmente recuperado por un de- sobrecalentador . La diferencia de
entalpia en el subenfriamiento puede ir incrementandose, asi como también la
entalpia en el sobrecalentador, pero debe existir un limite en ei cual un sistema de

subenfriamiento y sobrecalentamiento se hace viable técnicamente.

VEGA Iriarte, Luis Alberto (2011). En su tesis para optar el icait:ulo de Magister en
estudios amazdnicos concluye: El sistema de generacion dé frio opera bajo el
principio del ciclo de refrigeracion, conformado por: Uhidad compresora,
condensador enfriado por aire, difusor (evaporador) para operaiﬁvidad en inmersion
(el cual estara en contacto directo con la leche), motor redij‘ctor con aspa para
agitacion del fluido a enfriar, amén de la tuberia y valvulas. Sisté'riﬁa de conservacion:
Sistema de conservacion de frio, compuesto por un tanque isgtérmo, con capacidad
para 40 L, de doble camisa y aislado en poliuretano, tanque y sistema de enfriado
que marca la diferencia competitiva con los convencionalmente encontrados en el

mercado, cuya capacidad minima de almacenamiento es de 580 L.

ZEGARRA Reveggino, Diego. (2010).En su tesis para optar ei titulo de Inger\iiero
Mecanico concluye: E! sistema propuesto esta compuesto por varios subsistemas. El
proceso se inicia con el ingreso de agua a un tanque elevado dé almacenamiento y
luego desciende hasta al productor a través de tuberias. Luego g! agua es rociada por
medio de orificios sobre la superficie interna de un cj!lindro refrigerado

externamente. Posteriormente, conforme va descendiendo se forima la capa de hielo



que es raspada continuamente empleando una cuchilla. Finalmente el hielo raspado

sale del productor hacia la cdmara para enfriar el producto de la pesca.

13 DESCRIPCION DEL LUGAR DONDE SE HA REALIZADO EL ESTUDIQ.
a. DATOS MARCO:
El presente proyecto se desarrollara en las Instalaciones de la élanta de Hielo Lesser
S.A.C ubicada en Av. Los Pescadores s/n Zona Industrial del 27 d§ Octubre Mz. B Lote
2Z. Distrito de Chimbote. Provincia de Santa. Departamento de /i:r?cash.
Esta empresa estd dedicada desde agosto del afio 2012 a la generacién de hielo en
bloque con una capacidad de 20 TM/dia, utilizando como refriéefante el Amoniaco o
R-717 a través de un ciclo termodinadmico por refrigeracién por compresion de vapor
ciclo simple, con un Compresor MYCOM de tornillo como un@dad de consumo de

energia.

b. ORGANIGRAMA. DE LA EMPRESA:

GERENCIA GENERAL
EMPRESA LESEER SAC

!

ADMINISTRACION

ALMACENAMIENTO Y SERVISIOS DE
LOGISTICA < > CONTABILIDAD Y
SECRETARIA

v 4 v

OPERACION DE TURNO A MECANICO DE OPERACION DE TURNO B
MANTENIMIENTO

" Figura N° 1 Organigrama de la Empresa

Fuente: Administracién de Planta



1.4

JUSTIFICACION

La necesidad de encontrar una mejora en el Coeficiente de Perfofrkn‘ance de la la Planta
de Generacién de Hielo en bloques de la Empresa Lesser SAC. r{muestra la siguiente
importancia:

Es importante porque nos permitird determinar la influencia de la instalacion de un
interenfriador para recuperar el calor remanente del vapor sobrecalentado y liquido
subenfriado de dos corrientes de amoniaco de un mismo circuito refrigerante. De esta
manera la aplicacion de tecnologias limpias aprovechando los conceptos de ahorro de
energia y una adecuada dispocison de equipos.

Permitird incrementar las ganancias de la Empresa en funcién de que el incremento
del COP, permitira incrementar el valor del Efecto Refrigerante, c<:)n una posibilidad de
producir al mismo ritmo productivo, con una mayor velocidad debido a la mayor
capacidad frigorifica en los evaporadores, 0o en su defecto re;:lucir los costos por
consumo de energia eléctrica, es reducirse el consumo de este 'én el compresor del
refrigerante.

La Empresa espera que la incentivacion econdémica fomente el ahorro energético
tanto desde la dptica de fomentar nuevas técnicas y tecnologias que aprovechen
mejor la energia, sin embargo mientras no lleguen penalizaciones importantes por el
despilfarro de energia de forma innecesaria, no se tomaran med%das reales. Para las
empresas es mucho mas importante, incrementar su participacq;c'i'n energética con el
despiifarro, para que cuando llegue la legislacidn punitiva poder disponer de mas
cuota eléctrica, para poder ahorrar y crecer con el ahorro conseguido. El ahorro
energético por despilfarrar mucho se convierte en posibilidad de é?ecimiento futuro.
La Instalacidon de interenfriador aprovechando el sobrecalentamiento y el
subenfriamiento del amoniaco (R-717) servird de modelo para. cijue otras empresas
apliquen tecnologias apropiadas para mejorar el COP, lo que a futuro puede ser la
instalacion de refrigeracidn por compresion de vapor con compresién multiple y con

interenfriador de contacto y de mezcla.



1.5 HIPOTESIS:

Se plantea la siguiente hipdtesis: “EL SUBENFRIAMIENTO Y SOBRECALENTAMIENTO DEL
REFRIGERANTE R-717 INCREMENTA EL COEFICIENTE DE PERFORMANCE DE LA FABRICA DE
HIELO LESSER-SAC EN UN 10%.”

1.6 OBIJETIVOS:

OBIJETIVO GENERAL

e Determinar la relacién existente entre el subenfriamiento y el sobrecalentamiento
del Refrigerante R-717 y el incremento del coeficiente de performance de la fabrica
de hielo Lesser —SAC

OBJETIVOS ESPECIFICOS _

* Determinar el valor del coeficiente de performance actual de la Fabrica de Hielo
Lesser-SAC en funcidon a un balance de energia en el cicld.dle refrigeraciéon por
compresion de vapor.

e Determinar los valores de temperatura de subenfriamiento y sobrecalentamiento
del refrigerante R-717 que permitan un incremento del coeficieﬁte de performance.

e Establecer las condiciones de operacidn de los compoﬁe’ntes del ciclo de
refrigeracion por ccmpresion de vapor al subenfriar y sobrecéientar el refrigerante
R-717.

¢ Dimensionar las caracteristicas del equipo térmico dél subenfriador vy
sobrecalentador de refrigerante R-717.

e Establecer la relacion entre el subenfriamiento y sobrécalentamiento del

refrigerante R-717 y el incremento del coeficiente de performance
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2.1
211

SISTEMAS DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:

GENERALIDADES:

En el Area tecnoldgica, la refrigeracién se define como un método no natural de
producir frio en un ambiente determinado. La utilizacion del frio es un proceso conocido
ya desde muy antiguo; en el siglo XlI los chinos utilizaban mezclas de salitre con el fin de
enfriar agua; los drabes en el siglo XHi utilizaban métodos quimicos de produccion de
frio mediante mezclas; en los siglos XVl y XVII, investigadores y autores como Boyle,
Faraday {con sus experimentos sobre la vaporizacion del amoniaco) etc, hacen los
primeros intentos practicos de produccion de

Frio

En_1834, Perkins desarrolla su patente de maquina.frigorifica de compresién de éter y

en 1835 Thilorier fabrica nieve carbénica por expansion; Tellier construyd la primera
maquina de compresion con fines comerciales, Pictet desarrolla una maquina de
compresion de anhidrido sulfuroso, Linde otra de amoniaco, Linde y Windhausen la de
anhidrido carbdnico, Vincent la de cloruro de metilo, etc. Un capitulo aparte merece
Carré, propulsor de la mdquina frigorifica de absorcién y Le Blanc-Cullen-Leslie la de
eyeccion.

La refrigeracién por compresion es un método de refrigeracién consiste en forzar
mecanicamente la circulacion de un refrigerante en un circuito cerrado creando zonas
de alta y baja presién con el propésito de que el fluido absorba calor en el evaporadory
lo ceda en el condensador.

La finalidad basica de la refrigeracion es mantener la temperatura de un determinado
ambiente a temperaturas inferiores al valor de la temperatura ambiental, con un valor
constante y sostenido.

Dentro de sus aplicaciones tenemos:

Conservacion de productos hidrobiolégicos en camaras frigorificas.

Tuneles de congelamiento.

Produccion de hielo.

Dispensadores de productos.

Procesos de licuefaccion.

Generacién de agua fria.

Sistemas de aire acondicionado.
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2.1.2

En la practica cotidiana el calor fluye desde una zona de alta temperatura a una de baja
temperatura sin necesidad de algun dispositivo. El proceso inverso no sucede por si solo
{principio de la segunda ley de la termodindamica), para lograr transferir calor desde una
zona de baja temperatura a una de alta sin violar la segunda ley requiere de dispositivos
especiales conocidos como refrigeradores. Para lo cual el fluido refrigerante actia como
elemento caloportador para este proceso.

Para efectos de calculos en los sistemas de refrigeracién se definen los términos de calor
latente y calor sensible. El calor sensible es aquel que recibe un cuerpo o un objeto y
hace que aumente su temperatura sin afectar su estructura molecular y por lo tanto
su estado. En general, se ha observado experimentalmente que la cantidad de calor
necesaria para_calentar o enfriar un cuerpo_es directamente_proporcional a la. masa_del
cuerpo y a la diferencia de temperaturas. La constante de proporcionalidad recibe el
nombre de calor especifico. Mientras que el calor latente es la energia requerida por
una cantidad de sustancia para cambiar de fase, de sélido a liquido (calor de fusidn) o de
liquido a gaseoso (calor de vaporizacion). Se debe tener en cuenta que esta energia en
forma de calor se invierte para el cambio de fase y no para un aumento de Ia
temperatura. Desde la antigliedad se usaba la expresidn calor latente para referirse al
calor de fusién o de vaporizacion.

Para poder cuantificar los sistemas de refrigeracién y compararlos uno de otro en
funcidn a su capacidad de generacién de frio, segun el sistema internacional de unidades
, se hace uso de la Tonelada de Refrigeracion {TON), la cual equivale a la cantidad de
calor que absorbe una tonelada corta de hielo a 0°C para descongelarse en un periodo
de 24 horas . Este calor de fusién es el calor latente del agua, para pasar del estado
sélido al estado liquido.

Una tonelada corta {medida del sistema ingles) equivale a 907.2 kg de agua o 0.907
toneladas métricas, y el calor latente de fusidén del hielo a 0°C es 334,940 J/kg (80

cal/gr). Todo este calor se da en un periodo de 24 horas. Por lo tanto:
1 Ton = 3.52 kW
CICLO TEORICO DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:

En el ciclo de refrigeracién ideal, en los balances de energia del equipo se desprecian

cualquier pérdida o ganancia de calor en las tuberias, considerando que los Unicos
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intercambios de calor que se producen en el sistema, ocurren en el evaporadory en el
condensador, a pesar de que se conoce que el fluido refrigerante presenta una
temperatura diferente a la de las tuberias y que esto necesariamente produciria un
intercambio de calor. En cuanto a la presidn las perdidas por friccién en el sistema son
completamente despreciables, debido a que las presiones entre los recorridos de las
tuberias no varian significativamente. En el equipo se observan que existen 2 zonas de
presién, una de presion alta entre el compresor y la entrada de la vélvula y la otra de
presion baja que se encontro entre la salida de la valvula y la entrada del compresor.

Los procesos son los siguientes:

Proceso 1-2: Proceso de compresion adiabatico y reversible del gas refrigerante a
.entropia constante, en el cual_desde.la_presion..de_baja el _refrigerante.se_comprime. .
incrementando su presion y temperatura y reduciendo su volumen especifico, desde el
estado de vapor saturado al estado de vapor sobrecalentado. Este se realiza adicionando
t'rabajo mecanico al sistema, el cual es un compresor, que puede ser del tipo
reciprocante, tornillo o hermético. En este proceso se entrega trabajo mecanico al

compresor para impuisar al refrigerante; esto implica el consumo de energia eléctrica.

Proceso 2-3: El gas refrigerante en estado de vapor sobrecalentado cede calor sensible y
calor latente en un proceso isobarico dentro del condensador, actuando a la presién de
alta del sistema. La cesion de calor se realiza a través de un proceso de transferencia de
calor con el medio externo al sistema de refrigeracion, por medio de conveccién natural
para sistemas pequefios, por intercambio de calor de forma indirecta con agua y aire en
un sistema.forzado. Este proceso se conoce como Calor de rechazo, y se realiza dentro

de un intercambiador de calor llamado condensador evaporativo.

Proceso 3-4: Dentro de la valvula de expansion el gas refrigerante cambia de presidn,
reduciéndose esta el valor de la presion de baja del ciclo. El proceso se inicia con el
refrigerante en el estado de liquido saturado, posteriormente se expansiona en un
proceso a entalpia constante, sin intercambio de calor, ni cesion o suministro de trabajo

mecanico.
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e Proceso 4-1: El refrigerante en el estado de vapor humedo y a la presién de baja,
absorbe el calor de la carga a refrigerar ebulle hasta su punto de saturacion. El
refrigerante absorbe el calor contenido en la carga a refrigerar reduciéndole su
temperatura y asi mismo manteniéndola en esas condiciones. Este proceso se realiza a
presidn constante, alcanzando el refrigerante finalmente el estado de vapor saturado,
condiciones en las cuales se inicia el proceso de compresién. Se procesd se conoce
como Efecto Refrigerante, y cuando mas alto su valor numérico, el ciclo refrigerante es
mas eficiente. El proceso se realiza dentro de un intercambiador de calor llamado

evaporador.
_En la._figura _siguiente se presenta. el diagrama..presién y entalpia. -.del. ciclo

termodinamico ideal del sistema de refrigeracién por compresidn de vapor y asi mismo

el sistema basico de distribucion de equipos:

P 4

w

Presion Alta -

Presion Baja

T
=Y

T= cte.

—
L

h

Figura N° 2 Diagrama P vs h del Ciclo Termodindmico Ideal de Refrigeracion por
Compresion de Vapor

Fuente: Elaboracion Propia.
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2.13

a)

—/ VNV VNV 1

Figura N° 3 Distribucion de equipos del Ciclo Termodinamico Ideal de Refrigeracion por
Compresién de Vapor

Fuente: Elaboracién Propia..

CICLO REAL DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:

Las Irreversibilidades de los procesos, afectan sustancialmente al ciclo de refrigeracién
por compresion de vapor en los siguientes aspectos:

PROCESO DE COMPRESION:

Se tiene las siguientes diferencias:

Sobrecalentamiento del vapor en las tuberias de succion del compresor.{1-a)

Laminacién en la vélvula de aspiracién (proceso 1-b), como consecuencia del
estrangulamiento provocado.

Rendimiento volumétrico del compresor inferior a la unidad, como consecuencia de la
estrangulacién en la vélvula. El valor de este rendimiento depende de la configuracion
del compresor. En el caso de volumétrico y alternativo, se expresa. en funcién de. su
carrera S, su didmetro D, el nimero de cilindros z y el régimen de giro N.
Sobrecalentamiento del vapor al entrar en contacto con las paredes calientes del
cilindro {(proceso b-c).

Compresién no adiabdtica ni reversible, y por tanto tampoco isoentrdpica, caracterizada
por un rendimiento isoentrépico distinto a la unidad, no necesariamente inferior
{proceso c-d). El rendimiento isoentrépico del compresor es el cociente entre el
incremento de entalpia que seria necesario aportar al vapor refrigerante en el caso

isoentrépico y el que es necesario aportar realmente.
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b)

Laminacién en la vélvula de escape (proceso d-2), como consecuencia del
estrangulamiento provocado.

Enfriamiento en las tuberias de conexién al condensador (proceso 2-e)

Presion Alta

Presién Baja

Figura N° 4 Detalles del Proceso de Compresion en un proceso real de Refrigeracion
por Compresidn de Vapor

Fuente: Elaboracién Propia.

PROCESO DE ABSORCION DE CALOR EN EL EVAPORADOR:

Durante el proceso de absorcion de calor que tiene lugar en el evaporador, las
principales diferencias con el ciclo tedrico de compresion, o aspectos asociados a la
instalacion real que no se reflejan en el ciclo tedrico, son:

Salto de temperaturas entre el objetivo de refrigeracion (aire de un recinto, fluido
circulante, etc.) y el refrigerante, de manera que el calor cedido desde el primero al
segundo se puede también expresar en funcién de la diferencia de temperaturas
logaritmica media entre ambos, el coeficiente global de transmisiéon de calor y la

superficie de intercambio de calor.

Estos saltos suelen ser de nuevo de entre 5 y 7 °C cuando el objetivo de refrigeracion es

~ otro liquido (fluido frigorifero), y algo mayores, aunque dependiendo mucho de la
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humedad, cuando es aire de un recinto. Estos saltos conducen a dimensiones del

evaporador finitas y a un proceso de cesion de calor irreversible.

Sobrecalentamiento del vapor en la parte final del evaporador, o en las tuberias que
conectan el evaporador con el compresor. Este efecto estd limitado por la temperatura
del fluido objetivo de refrigeracién, siempre y cuando el evaporador o las tuberias
donde ocurre estén en contacto con dicho fluido, pero el refrigerante puede
sobrecalentarse mas alld de dicha temperatura si las tuberias de conexién con el
compresor (ya fuera del contacto con el objetivo) son largas o estan mal aisladas, ya que
la temperatura ambiental que las rodea es mas elevada. Al sobrecalentamiento debido
-al intercambio_de_calor_con_el.objetivo.se_le denomina.sobrecalentamiento. ttil, mientras
que el provocado por el intercambio con el ambiente exterior no es qatil. El
sobrecalentamiento es necesario porque asegura ausencia de liquido en el compresor,
pero un exceso de sobrecalentamiento tiene consecuencias negativas: a) eleva la
temperatura a la salida del compresor, lo que puede ocasionar problemas de
descomposicion del lubricante del compresor, b) disminuye el gasto masico entrante en
el compresor, al aumentar el volumen especifico del refrigerante y c) reduce el
gradiente térmico y por tanto la capacidad de absorcion o cesién de calor para una
superficie de transmision determinada, por lo que disminuye la eficacia del ciclo,
particularmente si el recalentamiento no es util, caso en que ni siquiera debe incluirse

en el numerador de la eficacia

Deslizamiento térmico provocado por la variacion de la temperatura de saturacion {y
por tanto de la presidn) en el caso de mezclas no azedtropas. En este caso los
componentes menos volatiles de la mezcla evaporan a mas temperatura y con un cierto
retraso con respecto a los mas volatiles, provocando una ligera elevacion de la

temperatura y presién (efecto que se contrapone al de las pérdidas de carga).

Pérdidas de presién a lo largo del evaporador. Esto hace que la presion mas baja del
ciclo tenga lugar a la entrada del compresor, siendo algo mayor a la entrada del
evaporador. También se cuantifican a través de un coeficiente de pérdidas de presion,

que representa el porcentaje de presiéon perdida en el evaporador. Si se desean
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c)

mantener las temperaturas de trabajo, estas pérdidas, junto a las ya mencionadas en el
condensador, conducen a la necesidad de aumentar la relaciéon de compresién en el

compresor, por lo que también tienen un efecto negativo sobre la eficacia.

PROCESO DE CESION DE CALOR EN EL CONDENSADOR:

Durante el proceso de cesion de calor que tiene lugar en el condensador, las
principales diferencias con el ciclo tedrico de compresién, o aspectos asociados a la
instalacion real que no se reflejan en el ciclo teérico, son:

Incremento de temperaturas del agente externo (identificado con el subindice a), como
consecuencia de recoger el calor que le cede el refrigerante. Si como es habitual, el
agente externo-es agua:liquida.o.aire, y despreciando en.ambos casos-la variacién del- -
calor especifico a presion constante con la temperatura, el calor cedido desde el

refrigerante se puede expresar en funcidn de dicha reduccién de temperaturas.

U

combiador

4

“evaporador;

Figura N° 5 Recuperador de gases calientes salientes del compresor

Fuente: Frio Industrial {Octavio Armas)

Salto de temperaturas entre el refrigerante y el agente externo, tal como se
esquematiza en el diagrama presion y entalpia de la figura n°5. El calor cedido desde el
refrigerante hasta el agente se puede también expresar en funcidn de la diferencia de
temperaturas logaritmica media entre ambos, el coeficiente global de transmisién de
calor, U, y la superficie de intercambio de calor, A.

Estas diferencias de temperatura medias suelen ser de entre 5 y 7 °C cuando el agente
externo es agua, y se elevan a entre 10y 15 °C cuando es aire, aun siendo habitual que
la circulacién de éste sea forzada por un ventilador. Tales saltos hacen posible que las

dimensiones del condensador sean finitas y provocan que el proceso de cesion de calor
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sea irreversible. A lo largo del proceso de cesidon de calor, los maximos saltos térmicos
tienen lugar a la salida del compresor, por lo que en ocasiones, éstos se aprovechan
mediante un intercambiador de recuperacidn de gases calientes. Este intercambiador
suele ser de placas y la energia recuperada se emplea para producir agua caliente

sanitaria.

Subenfriamiento del liquido en la parte final del condensador. Este efecto estd limitado
por la temperatura del agente externo, ya que nunca el refrigerante puede enfriarse
mas que el agente que provoca su enfriamiento, pero es beneficioso por dos razones:
Primero, porque disminuye el titulo a la entrada del evaporador, haciendo posible un
{incremento del.calor absorbido.en el evaporador, y por_tanto_de_la_eficacia..Segundo, .
porque permite un funcionamiento mas estable de la valvula de expansidn, al ser

monofdsico el flujo que circula por ella.

pérdidas de presion a lo largo del condensador, que son proporcionales al cuadrado de
la velocidad de circulacién, y por tanto del caudal, del refrigerante. Provocan que la
presidon mas alta del ciclo tenga lugar a la salida del compresor, siendo algo menor a la
salida del condensador. Se cuantifican a través del coeficiente de pérdidas de presion,

que representa el porcentaje de presién perdida a lo largo del condensador.

Deslizamiento térmico provocado por la variacion dé la temperatura de saturacion {y
por tanto de la presion) cuando el refrigerante es una mézcla no azedtropa. En este caso
los componentes mas volatiles de la mezcla condensan a menor temperatura y con un
cierto retraso con respecto a los menos volatiles, provocando una ligera caida de la

temperatura y presion {efecto que se superpone al de las pérdidas de carga).

Consunﬁos energéticos adicionales al trabajo consumido por el compresor, debidos a la
bomba que hace posible la circulacion del agua que actua como agente externo
disipador de calor, o en el caso de que dicho agente sea aire, debidos al ventilador que
provoca la circulacién forzada del mismo. Estos consumos habria que afiadirlos en el
conjunto de consumos energéticos que figuran en el denominador de la eficacia.
Finalmente, el calor cedido total también puede expresarse en funcion de las entalpias

del refrigerante a la salida del compresor y a la entrada de la valvula de expansion.
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Presién Alta

Presion Baja  }.

h

Figura N° 6 Detalles del Proceso de Compresién en un proceso real de Refrigeracidn
por Compresion de Vapor

Fuente: Elaboracion Propia.

2.1.4 INDICADORES DE UN SISTEMA DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:

a)

EFECTO REFRIGERANTE: Mide la capacidad que tiene un refrigerante para absorber
calor de un sistema, desde que ingresa al evaporador en el estado de mezcla bifasica
{(vapor hiimedo) hasta al alcanzar el estado de vapor saturado. El efecto de refrigeracion
se resume como la diferencia entre el calor que contiene la mezcla (vapor + liquido) y el
calor contenido en el vapor después de pasar por el evaporador. Se evalta en funcién de
la siguiente ecuacién:

ER = m, * (hy — hy) o oe.. (1)
Dénde:
m, = Es el flujo masico del refrigerante.(kg/sg)
h, = Es la entalpia del refrigerante a Ia salida del evaporador y se valor se determina
en funcidn a la entalpia de vapor saturado del refrigerante a la presion de baja del
sistema de refrigeracion.
h, = Esla entalpia del refrigerante a la entrada del evaporador y su valor es igual a la
entalpia de liquido saturado a la presion de alta del sistema de refrigeracion por
compresion de vapor.
El efecto refrigerante producido es funcién de la entalpia de vaporizacién o calor

fatente del refrigerante, cuando este valor es mayor para un refrigerante, entonces este
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b)

tendrd mayor capacidad de absorber calor de un sistema, y utilizara un menor flujo
masico del refrigerante para una misma condicién de comparacion entre refrigerantes:
Asi tenemos los valores del calor latente para distintos refrigerantes a una temperatura

de -20 °C:

- Amoniaco (R 717): 1,329 kj/kg
R134 A: 212 kj/kg
-CO; (R 744) 154 kj/kg
-R22: 220.32 kj/kg
-R12: 160.92 kj/kg
-Propano (R 290) : 394 kj/kg

En este caso el Amoniaco tiene la_ capacidad de generar efecto refrigerante_en

comparacion al resto de refrigerantes.

POTENCIA DEL COMPRESOR: Mide la potencia mecanica necesaria que absorbe el
compresor, para poder comprimir al refrigerante desde la presion de baja hasta la
presion de alta del sistema de refrigeracién por compresion de vapor, se evaltta en

funcion de la siguiente ecuacidn:

Pc = m,*(hy, = hy).....(2)
Dénde:
h, =Es la entalpia del refrigerante a la salida del compresor entrada del evaporadory
su valor es igual a la entalpia del refrigerante en estado de vapor sobrecalentado en

funcidn a la presién de alta y a la temperatura 2 a la salida del compresor.

El compresor es accionado por un motor eléctrico, con lo cual la Potencia suministrada

por el motor eléctrico es igual a:

Poe = N¢ *NMme * P vv e vee . (3)
Dénde: '
n. = Es la eficiencia o rendimiento mecénico del compresor, y estd en funcién del tipo
de compresor utilizado, asi tenemos para compresores reciprocante es igual a 0.8 y para
compresores de tornillo es de 0.85.

Nme = Es laeficiencia o rendimiento del motor eléctrico que acciona al compresor.
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d)

Pn. =EslaPotencia suministrada por el motor eléctrico.

POTENCIA TERMICA DE RECHAZO:

Es la potencia térmica asociada a la energia que el fluido refrigerante debe liberar del
ciclo de refrigeraciéon hacia el medio ambiente, con la finalidad de entrar condiciones
termddinémicas necesarias para poder efectuar nuevamente el efecto refrigerante. Se

evalda segun la siguiente ecuacion:

PTR = 1it, * (hy — h3) ... (4)

COEFICIENTE DE PERFORMANCE:

Es un indicador que denota la eficiencia de un ciclo de refrigeracién, y se evalda
comparando el efecto refrigerante entre la potencia absorbida por el compresor. Para
los sistemas de refrigeracion por compresion de vapor es un valor superior a la unidad,
encontrandose en valores maximos de 3.5 a 3.7 para plantas industriales con generacién

de hielo en bloque y cadmaras frigorificas (Refrigeracion Industrial, Ramirez Vasquez)

ER
COP = - ... (5)
Pc

Dentro de las condiciones y caracteristicas para el incremento del Coeficiente de
Performance tenemos lo siguiente: '

EFECTO DE LA TEMPERATURA AMBIENTAL: Cuando la temperatura ambiental, segin
zonas geograficas y estaciones del afio, es baja influye en la generacién de efecto
refrigeracion y en la disipacién de calor en la potencia térmica de rechazo. Asi tenemos
que el COP de los meses de invierno es superior al COP de los menos de verano
(estacion en donde la temperatura ambiental es superior a los 20°C, en Chimbote,
motivo por el cual se necesita un mayor flujo de refrigerante en el evaporador para
poder conseguir las mismas condiciones de Efecto refrigerante). De otro lado el COP de
los sistemas de refrigeracion ubicados en ciudades cercanas a los polos geograficos es
mayor que el COP de los sistemas de refrigeracion ubicadas cerca de la linea ecuatorial

geogréfica.
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MATERIALES DE FABRICACION DE LOS EVAPORADORES :Los materiales de fabricacién de

los evaporadores influyen directamente en la eficiencia de la transferencia de calor

entre la carga térmica a refrigerar y la capacidad de absorcién de calor del refrigerante a

baja temperatura, asi tenemos las caracteristicas de los materiales mas utilizados en los

evaporadores:

Cuadro N° 1 Materiales de los Evaporadores

Material Ventajas Inconvenientes

Cobre Instalacién sencilla Es dificil encontrar materiales
Admite desinfeccién térmica y por | normalizados para dimensiones
cloro y perdxidos grandes.
Limita la formacion de biocapa por | Posibilidad de corrosién por
la accion bactericida de contacto. “erosién/cavitacién” en  tubos

recalentados mucho tiempo.
Acero  Inoxidable | Adaptado a fluidos corrosivos. Costo muy elevado
AISI 316L Soporta-la:desinfecciéon quimica. 1nstalacidn. -dificil,. - solo ~personal

altamente calificado.
La instalacion se debe pasivar.

Los productos de la corrosién
favorecen el crecimiento
microbiano.

Acero galvanizado Instalacién sencilla. Puede producir degradacién

Disponibilidad de grandes diametros

acelerada en funcién quimica del
refrigerante(Norma UNE 112-076
prevencion de la corrosién)

Perdida de carga muy importante
en la red cuando se produce

_corrosién o depésitos calcareos en

su interior.

Titanio
K=21.9 W/m?°C

Alta resistencia a la corrosién
Soporta la desinfeccién quimica.
Buenas propiedades de intercambio
térmico.

Costo muy elevado.
Instalacién  dificil,
altamente calificado.

solo personal

Fuente : DANFOSS

SOBRECALENTAMIENTO UTIL:

Es un proceso térmico

provocado por intercambio térmico con el objetivo de

incrementar el Efecto refrigerante. Los dos términos de la ecuaciéon (5} resultan

positivos. El primero, al aumentar la entalpia a la entrada del compresor, y el segundo

porque el trabajo requerido por el compresor (para un salto de presiones dado) es

proporcional a la temperatura de entrada o de admisién al compresor. Por tanto no es

posible establecer de forma general si la eficacia aumenta o disminuye, sino que

depende de las condiciones de funcionamiento y de la naturaleza del refrigerante.
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Presién Alta

Presién Baja -

Figura N° 7 Efecto del sobrecalentamiento del vapor en un proceso real de
Refrigeracién por Compresion de Vapor

Fuente: Elaboracién Propia.

DISMINUCION DE LA PRESION Y TEMPERATURA DE LA EVAPORACION:

En equipos de refrigeracion suele ser provocado por un aumento de la temperatura del
agente externo, lo cual es mas probable si éste es aire. La consecuencia es una
disminucion de la eficacia, tanto por disminucién del calor absorbido como por el
incremento del trabajo dele si éste es aire. La consecuencia es una disminucién del
coeficiente de performance, tanto por disminucién del calor absorbido como por el
incremento del trabajo de compresion. Con el fin de evitar que los equipos no alcancen
las- prestaciones ~deseadas, "éstos se suelen disefiar para las condiciones mas
desfavorables, es decir para el mayor nivel térmico esperable en el agente externo. Por
contra, si a partir de este disefio, la temperatura del agente se reduce mucho, cabe la

posibilidad de que aparezcan burbujas de vapor a la entrada de la valvula de expansion.
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Presién Alta

Presién Baja |-

g

Figura-N® 8 Efecto-de-la- presion en-el condensador-en-un-proceso-real-de-Refrigeracion

Fuente: Elaboracién Propia.

DISMINUCION DE LA PRESION O TEMPERATURA EN EL EVAPORADOR:

Es el efecto que ocurre durante el transitorio desde el arranque del equipo hasta
alcanzar su estado de equilibrio, o ante reducciones de la carga térmica en el foco frio.
También en estos casos la consecuencia es una disminucién de la eficacia,
principalmente por el incremento del trabajo de compresion, ya que el efecto sobre el

calor absorbido es mucho menor.

Presién Alta

Presién Baja | -

> h

Figura N° 9 Efecto de la presién del evaporador en un proceso real de
Refrigeracién por Compresion de Vapor

Fuente: Elaboracién Propia.
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INCREMENTO DEL EFECTO REFRIGERANTE CON SUB ENFRIAMIENTO Y
SOBRECALENTAMIENTO DEL REFRIGERANTE:

En el apartado anterior se ha visto que el subenfriamiento es beneficioso para la eficacia
del ciclo y que el sobrecalentamiento no lo es, especialmente si no es util. Por ello,
puede ser conveniente para aumentar la eficacia del sistema provocando un mayor
subenfriamiento a costa de sobrecalentar el vapor a la salida del evaporador, pero aiun
dentro del recinto o fluido a enfriar, es decir, de provocar un sobrecalentamiento Gtil;
esto ultimo estaria limitado por la temperatura de la carga a refrigerar. La soluciéon
estaria dada en instalar un interenfriador o intercambiador de calor liquido-gas entre la

salida del condensador y la del evaporador. Si se desprecian las pérdidas de calor del

-intercambiador al entorno, el balance_entalpico_resulta.(donde el subindice |se_refiere.al

fluido refrigerante en estado liquido y el subindice v, al mismo en estado vapor):
Cp, *(Ty —Tp) *0.9 = Cp; * (T, = T3) ... ... (6)

Esta solucién puede no siempre ser adecuada, ya que para lograr un determinado
subenfriamiento, es necesario provocar un mayor sobrecalentamiento, con una
eficiencia de 0.9, debido a que el calor especifico a presion constante de la fase liquida

es siempre mayor que el de la fase vapor, asi tenemos que:

Cpy < Cpy

pA
. _gm 2

Qint
el —ax /o1
/ n

Figura N° 10 Subenfriamiento y sobrecalentamiento combinados

o

Fuente: Frio Industrial (Octavio Armas)
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e REDUCCION DE LA POTENCIA DEL COMPRESOR:
El disefio de los compresores se ve condicionado por el principio mecéanico de
compresién, de pistones, rotativos, scroll (de caracola o espiral), de tornillo, turbo-
compresores, etc. Su adecuada seleccidn en funcién a su rendimiento permite un valor
del COP aceptable.
Las caracteristicas del compresor, entre las que se encuentran las fugas durante la
compresion, el volumen muerto, la perdida de carga en aspiracion y descarga, la
relacidon de compresion, la diferencia de presion (P piston - P aspiracion), el incremento
en la temperatura de aspiracidén, son importantes, ya que afectan a la eficiencia de}
proceso de compresion resultando distinto para cada refrigerante, tipo de compresory

..aplicacion_especifica- (temperaturas de evaporacidn y condensacién)..afectan _a. la. .

recomendacion del tipo de compresor. Asociado a la aplicacion, se incorporara el clima
de la planta. |
Como norma general los compresores de pistén consumen mds energia que los
rotativos, scroll o de tornillo equivalentes, pero esto no siempre es cierto. Hay que
tener en cuenta la aplicacion y el lugar donde se instala la planta. En las instalaciones
con variaciones en las condiciones ambientales y en la carga térmica de la planta, los
compresores alternativos al permitir una relacion de compresion variable (los demds
actualmente no pueden) y utilizando los principios de regulacién de presiones de
aspiracidn y descarga flotantes, ofrecen muchas posibilidades para reducir el consumo
del compresor.
Los compresores estdn disefiados para un desplazamiento volumétrico determinado
consumiendo una energia eléctrica determinada. En el disefio de los compresores se
impone la condicién de minimizar el consumo cuando el compresor esta funcionando
completamente (100%). Cuando por cualquier sistema de regulacion de capacidad se
fuerza al compresor a trabajar fuera de estas condiciones, el rendimiento energético es
menor y como consecuencia se penalizé el consumo de energia. En los compresores de
tornillo, esto llega a tener tanta importancia que se recomienda no utilizar compresores

de tornillo por debajo del 50-60% de capacidad.

e OPERACION DEL CICLO DE REFRIGERACION: En una instalacion frigorifica para que

pueda mantener unas condiciones de presion de evaporacién y de condensacion de
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forma estable, es necesario que la capacidad demandada por la instalacién sea
exactamente la proporcionada por los compresores y condensadores. Como la variacién
de la carga térmica demandada por la instalacién varia de forma continua, la
proporcionada por los compresores deberia de cambiar de la misma forma.

Sin embargo debido a limitaciones técnicas esto no siempre es posible. Cuando la
variacién de produccién frigorifica es discontinua a saltos, nos encontramos con
problemas a la hora de mantener las presiones de evaporacién y condensacion en los
valores requeridos. En cualquier caso, cuanto menores sean los saltos de capacidad en
la produccion frigorifica, mas facil resultard su ajuste a la capacidad frigorifica
demandada. Esto lleva a planteamientos diferentes a la hora del disefio.

Finalmente y_quizads esta_sea_la_aplicacién mas interesante es la variacién_continua_de.
capacidad utilizando varios compresores de piston, scroll o tornillo en los cuales un
compresor de tamaino reducido se acopla entre los saltos de capacidad de dos
compresores por medio de un variador de frecuencia, el cual en funcién de la sefial que
recibe de un controlador pone al compresor a la capacidad que se necesita.

Como los compresores tienen una frecuencia minima de trabajo, hay que tener en
cuenta esta limitacidn para que el solape de la variacién de velocidad con las etapas de
los demas compresores sea correcto. Para ello el compresor gobernado por el variador
de velocidad deberd tener aproximadamente una potencia del 33 % superior al

compresor mds pequefio.

CALIDAD DEL REFRIGERANTE: _

Cuando se disefia -un sfstema de refrigeracion, existen varios( refrigerantes que pueden
elegirse, como clorofluorocarbonos (CFCs), amoniaco, hidrocarburos (propano, etano,
etileno,...), diéxido de carbono, aire (en el acondicionamiento de aire de aviones) e
incluso agua (en aplicaciones por encima del punto de congelacién). Una adecuada
eleccién del refrigerante depende de la situacion especifica. De éstos, los refrigerantes
tales como R-11, R-12, R-22, R134a, R-502 y R-717 son los mas utilizados.

Los sectores industriales y del gran comercio estaban muy satisfechos con el amoniaco
R- 717 , y adn lo estdn, aunque este compuesto es toxico. Las ventajas del amoniaco
sobre otros refrigerantes son su bajo costo, altos COP (y en consecuencia, menores

costos energéticos), sus propiedades termodindmicas y de transporte mas favorables y,
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por ello, coeficientes de transferencia de calor mds altos (requiere intercambiadores de
calor mas pequefios y de menor costo), mayor detectabilidad en el caso de una fuga vy
ningun efecto en la capa de ozono. La principal desventaja del amoniaco es su toxicidad,
que lo hace inadecuado para el uso doméstico. El amoniaco se usa predominantemente
en las instalaciones de refrigeracion de alimentos como la preservacién de frutas
frescas, vegetales, carnes y pescado; la refrigeracion de bebidas y productos lacteos
como la cerveza y el vino, la leche y el queso; el congelamiento de helados y otros
alimentos; la produccion de hielo, y la refrigeracién a baja temperatura en las industrias
farmacéutica y de otros procesos. Dos pardmetros importantes que necesitan
considerarse en la seleccién de un refrigerante son las temperaturas de los dos medios
(el espacio_refrigerado_y el_ambiente) con los_cuales_el_refrigerante intercambia calor.
Para tener una transferencia de calor a una tasa razonable, debe mantenerse una
diferencia de temperatura de 5 a 10° C entre el refrigerante y el medio con que
intercambia calor. Por: ejemplo, si un espacio refrigerado va a mantenerse a -10°C, la
temperatura del refrigerante debe mantenerse cercana a -20 °C mientras absorbe calor
en el evaporador. La presion mas baja en un ciclo de refrigeracion sucede en el
evaporador, y esta presion debe ser superior a la atmosférica para evitar cualquier
filtracidn de aire dentro del sistema de refrigeracién. Por lo tanto, un refrigerante debe
tener una presion de saturacion de 1 atm o mayor a -20°C en este caso particular. El
amoniaco y el R-134a son dos de esas sustancias. La temperatura (y por lo tanto, la
presidn) del refrigerante en el lado del condensador depende del medio hacia el cual se
rechaza el calor. Es posible mantener temperaturas menores en el condensador (y por
ello, COP mas altos) si el refrigerante se enfria con agua liquida en lugar de aire. Sin
embargo, el uso de agua de enfriamiento no tiene justificacion econémica, salvo en los
grandes sistemas de refrigeracion industrial. La temperatura del refrigerante en el
condensador no puede descender por debajo de la temperatura del medio de
enfriamiento {alrededor de 20 °C en un refrigerador doméstico) y la presién de
saturacion del refrigerante a esta temperatura debe estar bastante debajo de su presién
critica si el proceso de rechazo de calor va a ser aproximadamente isotérmico. Si ningun
refrigerante simple cubre los requisitos de temperatura, entonces dos o mas ciclos de
refrigeracidn con diferentes refrigerantes se usan en serie. Un sistema de refrigeracién

de estas caracteristicas se llama sistema en cascada, el cual se analizara mas adelante.
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ALTERACION DEL CICLO SIMPLE DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:

Consiste en adicionar componentes, tal como nimero de compresares,

intercambiadores de calor del tipo directo o indirecto y valvulas de expansién, asi como

2.2
2.2.1

en ciertos casos se recurre a incrementar el COP en funcion operar mas de un ciclo de
refrigeracion por compresién de vapor en cascada. Para cada caso, el costo de
instalacién se incrementa a medida de que se incrementa el nimero de equipos.
Tenemos los siguientes casos:

Sistema de Refrigeraciéon por Compresion de vapor con sobrecalentamiento vy
subenfriamiento.

Sistema de Refrigeracién por Compresion de vapor con compresion multiple.

Sistemas_de Refrigeracion_por_Compresion..de_vapor _._con_compresién_multiple. e

interenfriador indirecto.
Sistemas de Refrigeracion por Compresién de vapor con compresién miltiple e
interenfriador directo o de mezcla.

Sistemas de Refrigeracién por Compresién de vapor en cascada.

COMPONENTES DE UN SISTEMA DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:
ESQUEMA DE EQUIPOS DE UN SISTEMA DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE
VAPOR:

El Ciclo de refrigeracién por compresion de vapor asi como consta de 4 equipos
principales, estd compuesta si mismo por unos equipos auxiliares que de alguna manera
garantizan el estado del refrigerante en un diagrama presion y entalpia, asi tenemos el

siguiente esquema:
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Compresor  Aceite

L
Recibidor Lig.

Evaporador d; IQF

2.2.2

Figura N° 11 Esquema de Interconexién de Equipos de un Ciclo de Refrigeracién por
Compresién de vapor

Fuente: Sistema IQF

EVAPORADORES:

Los evaporadores son intercambiadores de calor, cuyo requisito de disefio es que la
temperatura de la superficie que bafia al refrigerante que circula a su través sea superior
a la de evaporacion de éste, provocando asi su cambio de fase total o parcial.

En refrigeracién, los saltos térmicos no son muy altos, con el fin de minimizar las
irreversibilidades térmicas. Por eso, el régimen de evaporacion habitual raramente pasa
de la ebullicién nucleada (ver Figura 11), en el que las burbujas de vapor se generan en
las superficies superiores, o si lo hacen en las superficies inferiores, no alcanzan a
atravesar el liquido disipdndose en éste.

En los sistemas frigorificos el evaporador opera como intercambiador de calor, por cuyo
interior fluye el refrigerante el cual cambia su estado de liquido a vapor. Este cambio de
estado permite absorber el calor sensible contenido alrededor del evaporador y de esta
manera el gas, al abandonar el evaporador lo hace con unainterna notablemente
superior debido al aumento de suentalpia, cumpliéndose asi el fendmeno de
refrigeracion.

El flujo de refrigerante en estado liquido es controlado por un dispositivo o vélvula de

expansion la cual genera una abrupta caida de presion en la entrada del evaporador. En
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los sistemas de expansién directa, esta valvula despide una fina mezcla de liquido y
vapor a baja presion y temperatura. Debido a las propiedades termodindmicas de los
gases refrigerantes, este descenso de presion esta asociado a un cambio de estado y, lo
que es mds importante aun, al descenso en la temperatura del mismo.

De esta manera, el evaporador absorbe el calor sensible del medio a refrigerar
transforméndolo en calor latente el cual queda incorporado al refrigerante en estado de
vapor. Este calor latente serd disipado en otro intercambiador de calor del sistema
de refrigeracién por compresién conocido como condensador dentro del cual se genera

el cambio de estado inverso, es decir, de vapor a liquido.
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Figura N° 12 Regimenes de ebullicion en funcién del salto térmico

Fuente: Whitman (Tecnologia de la Refrigeracion)

Los evaporadores pueden clasificarse en funcién del medio a enfriar. Cuando éste es un
liquido, los evaporadores {chillers), a su vez, pueden ser de tipo inundado o de tipo seco:
Evaporadores inundados. Son adecuados para caudales de liquido altos, con
necesidades de enfriamiento bajas. Aseguran que la salida del refrigerante ocurre en
condiciones de vapor saturado, aunque esto no garantiza que el vapor aspirado por el
compresor esté totalmente seco. La evaporacién de éste suele ocurrir en las superficies
exteriores de los tubos, circulando el liquido a enfriar por el interior.

Los evaporadores inundados trabajan con refrigerante liquido con lo cual se llenan por
completo a fin de tener humedecida toda {a superficie interior del intercambiadory, en
consecuencia, la mayor razén posible de transferencia de calor. El evaporador inundado

estd equipado con un acumulador o colector de vapor el que sirve, a la vez, como
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receptor de liquido, desde el cual el refrigerante liquido es circulado por gravedad a
través de los circuitos del evaporador. Preferentemente son utilizados en aplicaciones
industriales, con un nUmero considerable de evaporadores, operando a baja
temperatura y utilizando amoniaco (R717) como refrigerante.

Los evaporadores inundados se utilizan en montajes frigorificos con evaporadores
miiltiples utilizando, generalmente, amoniaco(R717) como refrigerante, situacién propia
en instalaciones de gran volumen. Esto se debe al complejo y voluminoso sistema
frigorifico asociado a este tipo de evaporadores -sistema con estanque de recirculado- el
cual justifica su implementacién sélo en plantas de gran envergadura como plantas

frigorificas de gran tamafio y produccién.
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Figura N° 13 Banco de evaporadores

Fuente: Dossat (Principios de Refrigeracién)

e Evaporadores secos. Suelen ser de carcasa y tubos, o en el caso de bajas potencias, de
tubos concéntricos, en ambos casos dispuestos contracorriente. También pueden ser
intercambiadores de placas pequefios, como el de la Figura 13. En todos los casos, el
refrigerante se evapora en los tubos internos. Nada garantiza la evaporacién completa,
por lo que debe ser el sistema de regulacion el encargado de asegurar que a la salida el
vapor refrigerante tenga cierto sobrecalentamiento. En los evaporadores de expansion
directa la evaporacion del refrigerante se lleva a cabo a través de su recorrido por el
evaporador, encontrandose este en estado de mezcla en un punto intermedio de este.
De esta manera, el fluido que abandona el evaporador es puramente vapor
sobrecalentado. Estos evaporadores son los mas comunes y son ampliamente utilizados

en sistemas de aire acondicionado. No obstante son muy utilizados en la refrigeracién
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de media y baja temperatura, no son los méas apropiados para instalaciones de gran

volumen.

[

Figura N° 14 Evaporador de placas para refrigeracién de agua

Fuente: Dossat (Principios de Refrigeracion)

2.2.3 COMPRESORES:
Un compresor es una maquina de fluido que esta construida para aumentar la presiény
desplazar cierto tipo de fluidos llamados compresibles, tal como gases y los vapores.
Esto se realiza a través de un intercambio de energia entre la maquina y el fluido en el
cual el trabajo ejercido por el compresor es transferido a la sustancia que pasa por él
convirtiéndose enenergia de flujo, aumentando su presidon yenergia
cinética impulsandola a fluir.
Los compresores pueden ser volumétricos o de flujo continuo o turbocompresores. Los
mas utilizados en refrigeracién son sin duda los compresores volumétricos, es decir, los
que confinan el volumen de gas durante su proceso de compresién. Estos, a su vez,
pueden ser aiternativos o rotativos en funcién del movimiento predominante de la
maquina. El proceso de compresién involucra un incremento de la presién y de la
temperatura del gas refrigerante, asi como una reduccién de su volumen especifico.
E! coeficiente politrépico varfa en funcién del nimero de atomos del refrigerante, asi
tenemos: para gases monoatdmicos el valor es 1.67 (Argdn, Helio), para gases
biatémicos es 1.41 ( Aire , Oxigeno y Nitrégeno) , para gases triatémicos es 1.32 y para
gases tetratomicos es 1.29(Amoniaco).
En la figura 14 se presenta una clasificaciéon de los tipos de compresores de posible

utilizacién en refrigeracion.
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Figura N° 15 Clasificacion de los compresores

Fuente: Oscar Pinedo {Instituto Tecnoldgico de México)

COMPRESORES ALTERNATIVOS:

Se caracterizan porque el movimiento predominante entre el pistdn, principal pieza
movil, y el cilindro durante el ciclo de compresidn es de tipo lineal alternativo.

Son los comprésores mds utilizados en refrigeraciéon. Se instalan en sistemas de
refrigeracion comprendidos entre 0.8 y 700 kW, es decir en todo el espectro de
acondicionado, en edificios comerciales, residenciales o industriales. Pueden estar
formados por baterias de cilindros, que pueden sumar hasta un nimero de 16, y estar
dispuestos en linea, en V (dos lineas con un cierto dngulo agudo entre ellas), en W (tres
lineas con cierto dngulo entre lineas) o en VV {cuatro lineas con cierto dngulo entre
lineas).

A su vez, los compresores alternativos pueden clasificarse en funcion de la disposicién
de la carcasa en:

Herméticos. Disponen de una carcasa unica que contiene tanto al compresor como al
motor eléctrico. Son los mds comunes en el rango de bajas potencias, donde interesa un
compresor compacto de reducido tamafio y no merece la pena su reparacion en casd de

averia.
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b)

e Abiertos. Disponen de carcasas independientes para el motor eléctrico y para el

compresor. Esta disposicion es mds sencilla cuando el compresor cuenta con gran
nimero de cilindros. Ademads, la separacién del motor eléctrico evita un cierto
sobrecalentamiento del vapor a la entrada del compresor. Tienen el inconveniente de
las posibles fugas de refrigerante en el sellado de la transmision, que debe conectar las

dos carcasas.

Figura N° 16 Compresor de Pistones en V

Fuente: Ingersoli Rand

COMPRESORES ROTATIVOS:

Se clasifican en funcién del tipo de movimiento rotativo de sus piezas méviles y por
tanto del fluido confinado por ellas. En primer lugar, si el movimiento del fluido rotativo
es circular, es decir, tiene componente angular pero carece de componentes axial y
radial, existen dos tipos de compresores de aplicacién en sistemas de refrigeracion:
rotativo circular y rotativo helicoidal. Si el movimiento del fluido rotativo es helicoidal,
es decir, tiene componentes angular y axial pero carece de componente radial, existen
dos tipos de compresores. En ambos casos el rango de potencias es mucho mayor que el
de los compresores rotativos circulares:

Compresores de doble tornillo. Se utilizan en sistemas de refrigeracion y aire
acondicionado hasta 175 kW de potencia frigorifica. Se suele referir a ellos por medio
del término “compresores de tornillos” (screw compressors). Son mucho mas comunes

que los de monotornillo.
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¢ Compresores de monotornillo (single screw compressors): Ocupan el sector de mayor
potencia de todos los compresores rotativos. Son habituales en sistemas de
refrigeracién o de aire acondicionado medios o grandes. Cubren un rango de potencias

frigorificas entre 53 kW y 1400 kw.

Figura N° 17 Compresor de doble Tornillo

Fuente: Vilter

c) DIFERENCIAS ENTRE COMPRESORES DE PISTON Y DE TORNILLO:

e Mejor funcionamiento
El constante movimiento oscilante de los pistones y bielas de un compresor a piston
produce vibracidn, friccién y calor, resténdole rendimiento al compresor en general y
generando un consumo eléctrico mayor. Un compresor a tornillo utiliza elementos
rotativos de menor tamafio y mejor capacidad, evitando asi la vibracion y friccién que
provocan los pistones y alcanzando de este modo mayor eficiencia mecanica.
Como se puede ver claramente en las animaciones, la ventaja mas importante que
tiene el compresor a tornillo es que comprime de forma continua, por su movimiento
sin fin. En cambio el pistén realiza la compresién en forma intermitente, por el cambio
de direccidn constante del piston.

e Mayor aire de salida por HP
Gracias a su mayor eficiencia operativa, el compresor a tornillo produce mds cantidad

de aire por HP. Generalmente, un compresor a piston produce 3 a 3.5 pies cubicos
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minuto/HP. Un compresor a tornillo produce 4 a 5 pies ctubicos miriuto/HP., superando

el compresor a pistén en un 30%. ’ ‘

e Mayor periodo de trabajo bajo carga.
Debido al incremento de calor en el compresor a pistén, el pe’r’igdo de trabajo bajo
carga es de 50%-60%, con un maximo de 80%. Los compres‘oires a tornillo estan
disefiados para operar con un periodo de trabajo bajo carga djg 100%, es decir de
manera continua

e Mayor durabilidad.
Esto es gracias a su mayor eficiencia, al funcionamiento mas réf:rigerado y al mejor
equilibrio. El compresor a tornillo posee una mayor vida util, g'ehferalmente el doble
que la del compresor a pistén.

e Mejor calidad de aire.
El compresor a tornillo incluye un enfriador de aceite y un enfriébpr de aire de salida.
Ambos garantizan una mayor calidad de aire saliente, el cual es més frio, mas limpio y

mas seco que el aire producido por un compresor a pistdn.

2.2.4 CONDENSADORES:

Los condensadores son también intercambiadores de calor, cuyo requisito de disefio es
que la temperatura de la superficie que bafia al refrigerante que cikcula a su través sea
inferior a la de condensacién de éste, provocando asi su cambio de fase, por lo general
completo. Aunque por término medio los saltos térmicos no son muy altos, si lo
pueden ser en la seccidn de entrada del refrigerante, ya que éste procede de Ila
impulsion del compresor, donde el vapor estd sobrecalentad;o. Asi pues, pueden
distinguirse tres fases en el condensador, en funcién del estado dél refrigerante:

* Enfriamiento del vapor. En este tramo del condensador el coeficiente de transmision
por conveccion (o coeficiente de pelicula) es relativamente bajo, aunque como se ha
dicho, los saltos térmicos suelen ser mayores que en el resto del gohdensador.

e Condensacion. La temperatura del refrigerante permanece constgnte (salvo en caso de
mezclas zedtropas), dependiendo el coeficiente de pelicula del régimen de
condensacién. Si la condensacién es por pelicula, el coeficiente es bajo (mas atin si la
pelicula es laminar que si es turbulenta, ya que en este caso !'a difusidn térmica se

multiplica), como consecuencia de la resistencia térmica ofrecida por la pelicula de
N
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liquido que se interpone entre el vapor y la pared. Si la condensacién es por gotas,
pueden lograrse valores del coeficiente de pelicula hasta diez véces mayores que en
régimen de condensacion por pelicula. No obstante, se requiere un preciso control del
salto térmico para lograr mantener el régimen de condensacion por gotas, que ademas
depende de otros factores como el acabado superficial, la presion, etc. El disefio de
condensadores que mantengan el régimen de condensacién por gotas es un reto de
investigacion y de disefio en la actualidad.

Subenfriamiento del liquido. En este tramo el coeficiente de transmisiéon por
conveccién es relativamente alto, pero los saltos térmicos pueden reducirse mucho,
acercandose la temperatura del refrigerante a la del agente externo.

r

4T

;ref-rigerante

=
~5gent®

X

condensador
‘ I
Figura N°18 Fases del proceso de disipacién de calor en el condensado

Fuente: Frio Industrial {(Octavio Armas)

También los condensadores pueden clasificarse en funcion dei agente disipador.
Cuando éste es aire, los condensadores se denominan balterl'as (coils) y Ia
condensacién ocurre en el interior de los tubos. En este caso la ic:<')'nveccic'>n es, casi sin
excepcion, forzada con ayuda de ventiladores, lo que hace que })or extension suela
denominarse a estos condensadores como aerotermos, o simpler'pente “aeros”. Si el
agente es agua, entonces la condensacion suele ocurrir en las ‘s,uiperficies exteriores.
Son habituales los intercambiadores de carcasa y tubos, para los tuales es mas usual la
disposicion horizontal, debido a la mayor facilidad para el drenafjé del liquido, si bien

en el caso del refrigerante amoniaco suele utilizarse la disposicién vertical.
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También se usan los condensadores de placas, mas compactos, y son cada vez mas
habituales los de tubos concéntricos o coaxiales. Por ultimo; si se combina la
condensacién del refrigerante con la evaporacion de un liquido por necesidades
industriales, o en refrigeradores en cascada, se utilizan !os condensadores
evaporativos.

Un caso particular de condensador es aquel en el que tanto el [refrigerante como el
agente disipador son agua. Estos son condensadores de contacto, en los que los
caudales de ambas corrientes se llegan a mezclar, mejordndose asi la eficiencia del
intercambio. Si ademds, como consecuencia del intercambio, la temperatura de salida
puede llegar a ascender por encima de la de ebullicion, se trata eritonces de torres de
refrigeracién, que expulsan parte del caudal en forma de vapor y recuperan el resto

como agua liquida. Estas, ademds, pueden ser de tiro inducido o de tiro forzado.

Flujo de aire
ASS

.

Serpentines
condensacion

N
Flujo de aire

Figura N°19 Condensador enfriado por aire en conveccién forzada

Fuente: Refrigeracion {Diez Hernandez)

2.2.5 VALVULAS DE EXPANSION:
Las funciones de las vélvulas de expansidn en los sistemas de refrigeracién son tres:
¢ Reducir la presion hasta la presion de entrada al evaporador, y p,_ofr tanto provocar el
enfriamiento del fluido refrigerante.
e Regular el caudal de refrigerante circulante en la maquina, adaptandolo a las

necesidades de refrigeracion.
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o Estabilizar el evaporador ante sobrecargas, manteniendo constante el
sobrecalentamiento de disefio, y en consecuencia, evitando que el compresor pueda
aspirar refrigerante en estado liquido.

Suponiendo que el flujo que atraviesa la vélvula es incompresible, hipdtesis que se
fundamenta en que el titulo de vapor suele ser bajo a su paso por la vélvula. El criterio
bésico de regulaciéon de las vélvulas de expansion en los equipos de refrigeracion
consiste en que al descender la temperatura del fluido refrigerante a la salida del
evaporador, la valvula se cierra, es decir se reduce su grado de apertura ¢. Por el
contrario, al aumentar la temperatura de salida del evaporador, se abre la vélvula. De
esta forma, se adapta el gasto de refrigerante a las necesidades de refrigeracién, ya que
un descenso de la temperatura a la salida del evaporador indica que la evaporacién se
ha completado mas tarde (ha ocupado més espacio del evaporador), como consecuencia
de una disminucién del flujo de calor desde el foco frio {por haber descendido la carga
térmica en el mismo), lo que ha provocado una reduccién del sobrecalentamiento. En
este caso, un descenso del gasto de refrigerante restituye la situacién original,
logréandose el doble objetivo de adaptar el equipo a la menor necesidad de refrigeracion,
y de paso, proteger el compresor de la posibilidad de aspirar liquido. Por el contrario, un
incremento de la temperatura a la salida del evaporador indica que la evaporacién se ha
completado demasiado pronto (ocupando menos espacio del evaporador)
incrementéndose el sobrecalentamiento, y en este caso, una reduccién del gasto de

refrigerante, vuelve a alargar la evaporacién y a reducir el sobrecalentamiento.

Figura N°20 Vilvula termostética de accionamiento mecénico

Fuente: Danfoss
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2.2.6

En el caso de actuar el equipo como bomba de calor, la valvula estd igualmente
comandada por la temperatura de salida del evaporador, dada la prioridad de proteger
el compresor, a pesar de que los cambios de temperatura ante vafjéciones de carga son
menos sensibles que en el condensador. En este caso, el crite‘;‘r‘;jo de regulacidn es
opuesto al anterior: cuando se reduce la temperatura a la salida del evaporador se abre
la valvula y se incrementa el gasto de refrigerante. Los equipos reversibles pueden llevar
vélvula unica, comandada por la temperatura de aspiracién del compresor, tomada de
un punto mas cerca de éste que la valvula inversora, o bien llevar doble valvula, cada
una programada con un criterio de regulacidén (para refrigeracioh o para calefaccién),
con la ventaja de una regulacion mas adecuada.

Las vélvulas de expansién pueden ser manuales, presostéticas, termostéticas {las mas

comunes), de flotador o de seccion constante.

COMPONENTES ADICIONALES:

TANQUES DE EXPANSION.

El tanque de expansion o flash tiene como finalidad reutilizar el revaporizar o
expansionar parte del refrigerante a la salida de evaporador, que povr ciertas condiciones
de operaciones alcanzan a la salida del evaporador el estado de vafp'o%r hiamedo. Con este
equipo se garantiza que el refrigerante entrante al compresor es netamente vapor
saturado, evitandose el dafio que puede ocasionar a las partes metalicas del compresor
la presencia de particulas de refrigerante liquido. Este sistema actiia como recolector,
separador y distribuidor, ya que al ingresar el revaporizado parcial se separa, saliendo el
vapor por la abertura superior dirigiéndose hacia el compresor, mientras que el
condensado retorna al evaporador a través de un filtro e impulsado por una bomba de
refrigerante.

El tanque de expansidn recibe la corriente fluida saliente de la valvula de expansion,
expansiondndose y alcanzando una parte del fluido el estado de liquido saturado, con lo

cual efecto refrigerante se incrementa, por lo consiguiente también el COP.
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Presién Alta

Presion Baja |-

Figura N° 21 Efecto del Tanque de Expansion en el efeétcﬁ refrigerante en un
proceso real de Refrigeracion por Compresién de Vapor

Fuente; Elaboracién Propia.

Al entrar al  tanque de expansion el flujo masico de refrigerante total se expansiona,
dividiéndose en 2 flujos, una fraccion en estado liquido saturado y otra fraccion en
estado de vapor saturado, tal como se detalla en el siguiente balance de masas:

m, =1y, +m, ... (7)
Con el cual el efecto refrigerante varia en funciona la siguiente ecuacion:
ER = my x (hy — hyyg) o (8)

ENFRIADOR DE ACEITE: ‘

Son intercami)iador de placas o coraza y tubos que tienen por finaii!dad enfriar el aceite
gue realiza la funcion de lubricante y refrigerante dentro del compresor, generaimente
el aceite se extrae a una temperatura de 70 °C a 80 °C (valores sUip?riores ocasionan la
perdida de propiedades del aceite).El enfriamiento se realiza por cohtacto indirecto con
una fraccién de fluido refrigerante en estado de liquido saturado extraido a la salida del

condensador.
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23
23.1

TANQUE TERMOSIFON.

El efecto termosifon, efecto termosifonico o tiro térmico es un fendémeno que se
produce en los fluidos cuando se calientan. Las sustancias, al calentarse se dilatany

, N

entonces disminuye su densidad. Si se considera la masa de un :fiﬁido, la porcién mas
caliente tiene menos densidad, de modo que asciende (dicho al moH_o liano, flota) sobre
la porcion de fluido mds fria. Este efecto es el responsable de mucthps otros, como el del
intercambio de calor porconveccién. También puede servir para provocar
una circulaciéon natural, en los ambientes habitados 0 en redes de Lcuﬁ!aerias. En el Tanque
termosifén se cruzan flujos frios y calientes en estado liquido dei refrigerante. Por un
lado los fluidos calientes formados por el refrigerante caliente extré?do del enfriador de
aceite y por el fluido refrigerante frio a la temperatura de saturacién del condensador
,proveniente del condensador ,los cuales se reparten en un flujo diﬁ"gido hacia el tanque

de amoniaco para su almacenamiento y otro dirigido hacia el enfriador de aceite.

TANQUE DE AMONIACO:

Es un depésito cerrado presurizado que tiene por finalidad almacenar el refrigerante
proveniente c!el condensador que cruza el tanque termosifén. Son gjépésitos construidos
de acero inox‘i_dable AISI 316L, se almacenan en una capacidad de'lly 95% de su volumen

C. , . Py
como maximo, debe contener venteos, vdlvula de seguridad, presostatos.
t

BOMBA DE AMONIACO
Son bombas centrifugas de acero inoxidable que impulsan al ;refrigerante liquido

proveniente del tanque separador y se inyectan en el condensador.

INTERENFRIADORES:

GENERALIDADES:

Un inter enfriador es un intercambiador de calor disefiado para t;ransferir calor entre
dos medios, que estén separados por una barrera o que se encueri'ﬁrén en contacto. Son
parte esencial de los dispositivos de generacién de aire comprimidjd y frio industrial en

sistemas de refrigeracidn por compresién de vapor. Los equiiaos utilizados en los
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a)

sistemas de refrigeracién por compresion de vapor son los de tipo gas y liquido,

refrigerante en estado de vapor sobrecalentado a baja temperat.u"_fa y refrigerante en

estado de liquido comprimido a alta temperatura (entrante con uf\ valor medio de 40 a

35 °C) por contacto indirecto.

Dentro de los sistemas mas utilizados tenemos:

Interenfriadores de tubo y coraza.

El intercambiador de calor de coraza y tubos es el mas utilizado en la industria. Estd

formado por una coraza y por multitud de tubos. Se clasifican por &l nimero de veces

que pasa el fluido por la coraza y por el nimero de veces que f;)éisa el fluido por los

tubos.

En los intercambiadores de calor de paso multiple se utiliza un nﬂfrﬁéro par de pasos en

el lado del tubo y un paso o mas por el lado de la coraza. ' ‘

En los intercambiadores de tipo contacto indirecto, las cojrfi:entes permanecen

separadas v la transferencia de calor se realiza a través de una pare'igi divisora, o desde el

interior hacia el exterior de la pared de una forma no continua. Cu:avndo el flujo de calor
i

es intermitente, es decir, cuando el calor se almacena primero en la superficie del

equipo y luego se transmite al fluido frio, se denominan iptgrcambiadores tipo

transferencia indirecta, o tipo almacenador o sencillamehte régenerador. La

intermitencia en el flujo de calor es posible debido a que el paso de las corrientes tanto

caliente como fria es alternado; como ejemplo pueden héncionarse algunos

interenfriadores para sistemas de refrigeracion para aprovechar la corriente fluida

subenfriada caliente y la corriente sobrecalentada fria. Aquellos equipos en los que

existe un flujo continuo de calor desde la corriente caliente hasta lg 5fria, através de una

delgada pared divisora son i{lamados intercambiadores tipo tréi’%sferencia directa o

simplemente recuperadores; éstos son los mas usados a nivel industrial. De los diversos

tipos de intercambiadores de calor, éste es el mas utilizado debido a que:

Proporciona flujos de calor elevados en relacion con su peso y voluzrfﬁén.

Es relativamente facil de construir en una gran variedad de tamaiios.

Es bastante fdcil de limpiary de reparar.

Es versatil y puede ser disefiado para cumplir practicamente con cugiquier aplicacién

Generalmente se construyen de Acero Inoxidable AISI 304 por el'ladb de la carcasa y con

Acero Inoxidable AlSI 3161 por el lado de los tubos, donde también las aleaciones de
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titanio permiten mejores efectividades de transferencia de calor, pero los costos

triplican a los intercambiadores de calor construidos de acero.

Una variedad de estos equipos son los Heat Exchangers emplea ftubos corrugados en
lugar de tubos lisos en sus intercambiadores de calor tubulares. Los tubos corrugados
crean una turbulencia extra en el fluido que corre por los tubos. !Esfa turbulencia extra
se traduce en un gran incremento de transferencia térmica 5|: comparamos con
intercambiadores de calor de tubo liso. Este intercambio térmico extra proporciona las
siguientes ventajas: ,

Mayor intercambio térmico significa que se requiere menos érea de Intercambio.

Menor drea significa intercambiadores de calor mas cortos.

Intercambiadores mas cortos implican disefios mas econdémicos y eficientes.
Intercambiadores maés cortos proporcionan una reduccién en la pérdida de carga. Esto
ahorra potencia de bombeo y costes de operacion. ’
Longitudes menores facilitan que el intercambiador pueda ser colocado en un espacio
menor.

La turbulencia extra creada en el tubo corrugado significa que la le_'nidad podra soportar

durante mas tiempo los efectos negativos del ensuciamiento.

Figura N° 22 Intercambiador de calor de coraza y tubos 1-2

Fuente: Gonzales-Mendizabal (Universidad Simén Bolivar-Venezuela)
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b)

Interenfriadores de placa.
Los intercambiadores de calor de placas son ideales para aphcacxones en las que los
fluidos tienen una viscosidad relativamente baja y no contienen pamculas Ademads son
una eleccidn ideal donde existe un pequefio salto térmico entre la t’ernperatura de salida
del producto y la temperatura de entrada del servicio. Los interceﬁnbiadores de calor a
placas consisten en delgadas planchas corrugadas, empaquetadas(gasquet /
desmontables con juntas) o bien soldadas con Cobre. Las placaé son apretadas unas
contra otras formando el paquete de placas dentro de un bastidor, en el que el flujo de
producto se encuentra en canales alternos y el servicio entre los canales del producto.
i
Los intercambiadores de placas compactos son de construcci@ﬁ de alta calidad y
disefiados para una inspeccién sencilla. Las unidades se presentah con placas de acero
inoxidable AIS! 304 / 316 y juntas EPDN como estandar, con otros materiales también
disponibles dependiendo del medio a procesar. Las juntas se organf'iz_an de modo que los
dos medios (producto y servicio) se encuentren en los canales alte';i'nos creados por las
H
placas. Un doble sello asegura que si cualquiera de los fluidos fugd, pase directamente a
i
la atmosfera, eviténdose la contaminacidn cruzada. :
En el intercambiador de calor de placas de HRS, el paquete de blacas consiste en un
nimero de placas individuales que presentan un patrén de espiggs grabadas mediante
presion. Estas son ensambladas en una formacién inversa para CI:"’ear dos conjuntos de
canales paralelos, uno para cada liquido. Como el patrén de espiga apunta en
direcciones opuestas se alcanza un gran nimero de puntos de époyo, creandose un
enrejado en cada canal. Esto proporciona un alto nivel de turbuléhcia, lo cual ayuda a
alcanzar un alfco coeficiente de intercambio térmico.
Todos los intercambiadores de calor de placas se calcuian para obtener {a longitud
necesaria para el trabajo de intercambio térmico requerido, dentro de ciertos
pardmetros. Existen dos tipos de placas, segun su longitud térrﬁjCa, alta y baja theta,
para que las dimensiones de las unidades puedan ser optimizadas'fdentro de un amplio
abanico de trabajos. Mezclando los dos tipos de placas theta, se pju?de proporcionar la
solucién mas econdmica de un modo efectivo. Los intercambiadores de calor de placas
tienen también un disefio flexible para que sea posible ensam;biar unidades muiti-
seccién consistentes en dos o mds paquetes de placas separadas mediante placas de

presion o placas-C.
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Aplicaciones tipicas:
Calentamiento de liquidos.
Calentamiento de vapor.
Enfriamiento de vapor.

Recuperacion de calor.

Las placas metalicas son cormugadas

Figura N° 23 intercambiador de calor de placas

Fuente : Alfa Laval

2.3.2 PROCESOS Y DISPOCISIONES:

a)

Flujo paralelo:

Existe un flujo paralelo cuando el flujo interno o de los tubos v el flujo externo o de la
carcasa ambos fluyen en la misma direccién. En este caso, los dos fluidos entran al
intercambiador por el mismo extremo y estos presentan una diferencia de temperatura
significativa. Como el calor se transfiere del fluido con mayor temperatura hacia el fluido
de menor temperatura, la temperatura de los fluidos se aproximan la una a la otra, es
decir que uno disminuye su temperatura y el otro la aumenta tratando de alcanzar el
equilibrio térmico entre ellos. En este caso el fluido con menor temperatura nunca

alcanza la temperatura del fluido mas caliente.
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b)
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Figura N° 24 Disposicién en paralelo

Fuente: Jaramillo (UNAM)

Flujo contracorriente:

Se presenta un contraflujo cuando los dos fluidos fluyen en la misma direccién pero en
sentido opuesto. Cada uno de los fluidos entra al intercambiador por diferentes
extremos Ya que el fluido con menor temperatura sale en contraflujo del intercambiador
de calor en el extremo donde entra el fluido con mayor temperatura, la temperatura del
fluido mas frio se aproximard a la temperatura del fluido de entrada. Este tipo de
intercambiador resulta ser més eficiente que los otros dos tipos mencionados
anteriormente. En contraste con el intercambiador de calor de flujo paralelo, el
intercambiador de contraflujo puede presentar la temperatura mds alta en el fluido frio
y la mds baja temperatura en el fluido caliente una vez realizada la transferencia de calor
en el intercambiador. Este sistema es mds recomendado también por ser de menor

tamaiio, sobre todo cuando existen limites por espacios.
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Figura N° 25 Disposicién en contracorriente

Fuente: Jaramillo (UNAM)
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c)

Flujo cruzado:

En el intercambiador de calor de flujo cruzado uno de los fluidos fluye de manera
perpendicular al otro fluido, esto es, uno de los fluidos pasa a través de tubos mientras
que el otro pasa alrededor de dichos tubos formando un angulo de 90° Los
intercambiadores de flujo cruzado son comunmente usado donde uno de los fluidos
presenta cambio de fase y por tanto se tiene un fluido pasado por el intercambiador en
dos fases bifésico.

Un ejemplo tipico de este tipo de intercambiador es en los sistemas de condensacién de
vapor, donde el vapor exhausto que sale de una turbina entra como flujo externo a la
carcasa del condensador y el agua fria que fluye por los tubos absorbe el calor del vapor
y éste se condensa y forma agua liquida. Se pueden condensar grandes volimenes de

vapor de agua al utiliza este tipo de intercambiador de calor.

En la actualidad, la mayoria de los intercambiadores de calor no son puramente de flujo
paralelo, contraflujo, o flujo cruzado; estos son cominmente una combinacién de los
dos o tres tipos de intercambiador. Desde luego, un intercambiador de calor real que
incluye dos, o los tres tipos de intercambio descritos anteriormente, resulta muy
complicado de analizar. La razén de incluir 1a combinacién de varios tipos en uno solo, es
maximizar la eficacia del intercambiador dentro de las restricciones propias del disefio,
que son: tamafio, costo, peso, eficacia requerida, tipo de fluidos, temperaturas y

presiones de operacién, que permiten establecer la complejidad del intercambiador.

l(rr USED AS A CONCENSER)
sol
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Figura N° 26 Disposicién cruzada

Fuente: Jaramillo (UNAM)
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2.3.3 DETALLES CONSTRUCTIVOS:

a)

CONFIGURACIONES:

La forma en que los tubos son arreglados en el intercambiador (Figura N° 17) es muy
importante; por lo general, la distancia entre los centros de los tubos (pitch) no debe
ser menor a 1,25 veces el diametro exterior de los mismos. En ciertas aplicaciones en las
que se hace uso de fluidos limpios y de tubos pequefios (12,7 mm didmetro externo o

menor) la relacion pitch/didmetro puede reducirse a 1,20.
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Figura N° 27 Disposicion de los haces tubulares

Fuente: Karlekar (Transferencia de calor)

Para obtener haces de tubos mas compactos y econémicos, se sugiere el uso de dngulos
de 30° y 60°, los que permiten acomodar un 15% mas de tubos que los otros, pero no
deben ser usados cuando se requiera de limpieza externa por medios mecdnicos. Para
todos los intercambiadores con factores de ensuciamiento inferiores a 0,00035 m2.°C/W
(0,002 °F. ft2.h/BTU) 0 menores, se prefiere el arreglo triangular de 30°.

Los arreglos cuadrados son utilizados para intercambiadores con factores de

~ ensuciamiento del lado de la coraza superiores a 0,00035 m2.°C/W 6 cuando se requiera

limpieza mecanica externa. En el caso de tener flujo turbulento en la carcasa, el dngulo
de 90° ofrece caracteristicas superiores en transferencia de calor y caidas de presién
que los de 45°; sin embargo, en el caso de régimen laminar, es preferible un arreglo de
45° (cuadrado rotado).

El arreglo de tubos para haces removibles pueden ser de cualquiera de los tipos
especificados (cuadrado, cuadrado rotado o triangular) sin embargo, los haces no

removibles usan siempre arreglos triangulares (30°).
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TUBOS:

Para obtener unidades mas compactas y econémicas se recomienda el uso de tubos de
didmetros pequefios, reduciendo a la vez el espaciamiento entre los mismos; sin
embargo, las superficies tienden a ensuciarse rapidamente y la limpieza por medios
mecanicos es muy dificil. Usando didmetros mayores y amplio espaciamiento, se evitan
en gran parte los inconvenientes anteriores, pero las unidades serdn menos compactas
y mds costosas. En consecuencia la seleccién de estos parametros responderd a un
compromiso entre la naturaleza de los fluidos a manejar, el espacio disponible y el
costo. Los tubos de 19,05 y 25,4 mm de didmetro externo son los mas usados; sin
embargo, podrian emplearse tubos_tan pequefios_como .de 6,35 mm de _didmetro
externo en unidades pequefias que manejen fluidos limpios (en esta consideracion
estdn los refrigerantes). Las unidades disefiadas para manejar fluidos muy viscosos
pueden usar tubos de 50,8 mm y hasta 76,2 mm de diametro externo.

Si se trabaja con tubos aleteados, se deben tomar en consideracion los siguientes
criterios:

El costo de los tubos aleteados es de 50 a 70 % mayor que el de los tubos lisos {de
igual longitud y espesor de pared) por lo que para que se justifique su uso, la
resistencia térmica debe reducirse por lo menos en un factor de tres. Esta relacién se
cumple, generalmente, en rehervidores, calentadores, enfriadores de agua vy
condensadores que operan con fluidos orgdnicos.

Si la disminucidn en la resistencia térmica no supera el limite especificado, los tubos
aleteados se justifican si se reduce el nimero de carcazas que se requeririan con
tubos lisos.

Las aletas deben emplearse en casos donde el factor de ensuciamiento del lado de la
carcasa no exceda 0,003 h. ft2.°F/BTU.

Si las aletas son pequefias, éstas no deben emplearse cuando la velocidad de
corrosion supere 0,05 mm/afio pues la vida de las mismas se reducird a 3 afios o

menos.

El espesor de los tubos debe ser elegido en funcién de la presidn interna y externa por

separado, o del diferencial maximo de presién a través de la pared del tubo. Sin
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embargo, la presion muchas veces no es el factor limitante, por lo que el espesor del
tubo debe seleccionarse considerando:

Suficiente margen para soporfar los efectos corrosivos.

Resistencia a las vibraciones inducidas por el flujo.

Adecuada resistencia axial, especialmente en los equipos con cabezal posterior fijo.
Costos.

Estandarizacidn de las existencias de repuestos y reemplazos.

PLACA DE TUBOS:

Es generalmente una placa que ha sido perforada y acondicionada (juntas de expansion)
para soportar los tubos, las empacaduras,_las barras_espaciadoras,. .etc._La._placa. de
tubos ademas de cumplir con los requerimientos mecanicos, debe soportar el ataque
corrosivo por parte de ambos fluidos y debe ser quimicamente compatible con el
material de los tubos. Por lo general estan hechas de acero de bajo carbono con una
capa delgada de aleacion metalurgica anticorrosiva.

Las juntas de los tubos constituyen los puntos mas probables de goteo de un fluido a
otro y, en algunos casos, este goteo puede contaminar el proceso completamente. Una
solucién a este problema consiste en colocar una placa de tubos doble con la separacién
entre ellas abierta a la atmdsfera, de manera que se detecte un derrame de cualquiera

de los fluidos.

CARCAZA:

La carcaza o carcasa es simplemente el recipiente para el fluido externo. Es de seccién
transversal circular, generalmente de acero de bajo carbono aunque pueden
construirse de otras aleaciones, especialmente, cuando se debe cumplir con
requerimientos de altas temperaturas o corrosion. La carcaza posee unas boquillas que
constituyen las vias de entrada y salida del fluido. La boquilla de entrada por lo general
tiene una placa de impacto (Figura N° 18) para impedir que el flujo pegue directamente
y a altas velocidades en la hilera superior de los tubos, ya que este impacto podria
causar erosién, cavitacién yfo vibracién. Para colocar esta placa y no reducir

considerablemente el area de flujo a la entrada de la carcasa, puede que sea necesario
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omitir algunos tubos o tener una expansion en la boquilla donde se une a la carcaza. De

lo contrario, el fluido podria acelerarse provocando una caida de presién excesiva,

S ) 29 . »
00T D 5o 4‘0‘0‘00000

Placa de impatto Boquilla con
fubos ortidos

Espansién en la boquilia

Figura N° 28 Placas. de.Impacto. .

Fuente: Intercambiadores de Calor (Gonzales)

DEFLECTORES:

Usualmente se instalan deflectores (placas) del lado de la carcaza, bien sea transversal o
longitudinalmente. Los deflectores longitudinales se usan cuando se requieren dos o
mads pasos por la carcaza o para sustituir a dos carcazas tipo E en serie.

Estos deflectores son denominados también divisores de paso. El arreglo de los divisores
de paso en un intercambiador de pasos multiples es aleatorio, aunque se trata de
colocar un ndmero aproximadamente igual de tubos por paso para minimizar la
diferencia de presién, complejidad de fabricacién y costo. El divisor de pasos debe

ajustar perfectamente en los surcos de la placa de tubos y en el cabezal para minimizar

-la- posibilidad de derrame de una divisidn a otra, lo que traeria como consecuencia un

serio deterioro en el funcionamiento del intercambiador. Los deflectores longitudinales
pueden ser de disefio removible o soldado. Los primeros se emplean con cabezales
flotantes y requieren de bandas de sello flexibles o un dispositivo entre el deflector y la
carcaza que evite la fuga de fluido. Los segundos se usan con cabezales fijos y no
requieren de juntas de expansion.

Los deflectores transversales se emplean para soportar los tubos evitando asi el pandeo
y vibracién y para incrementar el coeficiente de transferencia de calor del fluidoya que,
variando la distancia entre baffles, el disefiador puede modificar (en ciertos intervalos)

fa velocidad del fluido por la coraza, induciendo turbulencia. Esto también altera la
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caida de presion.

Los deflectores transversales al flujo fuerzan al fluido a ir de un lado a otro de la carcaza
y, cambiando el espaciamiento entre ellos, permiten variar la velocidad del fluido. Uno
de los problemas més comunes que se presentan en los intercambiadores si los baffles
estan incorrectamente colocados, es la existencia de zonas estancadas dentro de la
carcaza, lo que perjudica la transferencia de calor. Se recomienda que el espaciamiento
(B) entre baffles esté en el intervalo 1/5 Dc < B < Dc. El valor minimo no debe ser
inferior a 50,8 mm, ya que en caso contrario, la insercion de los tubos (en el re-
entubamiento) se hace muy engorrosa, ademas que puede no justificarse térmicamente

y/o proporcionar una caida de presion excesiva en el lado de las carcasas.

Salida Entrada
Tubos T l Clarcaza Deflector
- longitudinal
L
t 4-1‘:-2:2::!:3:2:;—: o
3 y

1 f:_";;:_“;’:_“.:!,.::::;:_—_’:_

i
EmradaT l Salida
Tubos Carcaza

Figura N° 29 Esquema de un Intercambiador de tubo y coraza con deflector longitudinal

Fuente: Intercambiadores de Calor (Gonzales)

CABEZALES:

Corresponden a la parte del intercambiador que permite la distribuciéon del fluido que
viaja por los tubos. Existen dos tipos de cabezales: estacionarios o fijos (anteriores) y los
posteriores.

La facifidad de acceso a los tubos es el factor que gobierna la seleccién del cabezal fijo,
mientras que la necesidad de limpieza, el estrés térmico, los posibles problemas de
empacaduras, el goteo y el costo, son factores que influyen en la seleccion del cabezal

posterior.
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2.3.4 LIMITES DE APROVECHAMIENTO:
Se estable un pinch point para determinar las diferencias de temperaturas en cada nivel
de presion. El valor de la temperatura superior estd limitada por la temperatura del
fluido de enfriamiento {agua y aire) hasta un valor de 30 °C, mientras la temperatura
inferior esta limitada por la temperatura en la piscina de salmuera a -3 °C, por lo cual se
opta de instalar un interenfriador independiente de las temperaturas del evaporador y

del condensador.

Temperatura final en el
> condensador 40 °C

Temperatura del fluido
de enfriamiento 30 °C

Temperatura en la piscina
de salmuera -5 °C

v

Temperatura final en el
evaporador -150°C

\ 4

Figura N° 30: Limites de temperatura

Fuente : Elaboracién propia

2.3.5 DISENO DE UN INTERENFRIADOR:

a) ECUACION GENERAL DE INTERCAMBIO DE CALOR:
Teniendo en cuenta el intercambio de calor sensible entre el refrigerante en estado de
liquido subenfriado saliente del condensador con la corriente de! refrigerante en estado
de vapor sobrecalentado saliente del evaporador segun la ecuacion N° 6, se tiene:

Pls = va crtees ene ane sas seree (9)
Cpy * (T — Tp) = Cpy * (Ta — T3) .. ... (6)o tambien
m x (hy — hg) = m* (hy —hy) .....(10)

Dénde:
P, = Es la Potencia térmica cedida por el refrigerante en estado de liquido

subenfriado a la salida del condensador.
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P, = Es la Potencia térmica absorbida por el refrigerante en estado de vapor
sobrecalentado a la salida del evaporador.

h, = Es la entalpia del refrigerante en estado de liquido subenfriado saliente del
interenfriador.

hy, = Es la entalpia del refrigerante en estado de vapor sobrecalentado saliente del
interenfriador.

Se tiene la siguiente distribucion de equipos:

VNV NANANANA

A

A > AN NN—F L
1

e VAVAVAVAVAVAV

Figura N° 31 Distribucion de equipos Ciclo Real de Compresién de Vapor con
Interenfriador

Fuente: Elaboracién Propia.

CONSIDERACIONES TERMICAS PARA EL DISENO DEL INTERENFRIADOR:

e CONSIDERACIONES: Se toma en cuenta el desarrollo de los céiculos para el disefio de

un intercambiador de calor liquido-gas del texto PROCESOS DE TRANSFERENCIA DE
CALOR de Donald Kern. Donde se define que la transferencia de calor global en un
intercambiador de calor es:

Qr =Ar*MLDT*Up*Ft.....oc. ... ....(11)
Dénde:
Ar = Area Total de transferencia de calor.
MLDT = Temperatura Media Logaritmica

Ut = Coeficiente Global de transferencia de calor.
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Ft = Factor de Correccién del MLDT

TEMPERATURA MEDIA LOGARITMICA: Es un factor de correccion que se presenta
debido a que la temperatura de uno de los dos fluidos en estudio varia de acuerdo con
su recorrido en la direccion del flujo y se utiliza para determinar la temperatura del
motor de la transferencia de calor en sistemas de flujo, especialmente en los
intercambiadores de calor. Cuanto mayor sea el MLDT, mas calor se transfiere. El uso
de la LMTD directa surge del andlisis de un intercambiador de calor con el constante
flujo de fluidos y propiedades térmicas. Hay veces en las cuatro temperaturas
utilizadas para calcular el LMTD no estén disponibles, y por lo tanto el Método NUT

-debe-aplicarse en el disefio.

T & |
T | V I
e PR o
ATz NM&WQ l
| "“\. I
B N
e 1,
\II AT
| T2
I
|
) .
! -

Figura N°32 Disposicién de temperaturas entre dos fluidos

Fuente: Elaboracion Propia

Por lo tanto:

ATZ - AT]_
AT,

ln—ATl

MLDT = e (12)

Asi mismo en funcién al tipo de configuracion existente se aplica un factor de

correccién {F¢) en funcién de los parametros R y S que determinan graficamente, el

valor del factor de correccién afecta el valor del MLDT .
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NUMERO DE REYNOLDS DE LADO DE LA CORAZA: El Numero de Reynolds es un
Numero Adimensional que permite comparar las fuerzas de inercia con las fuerzas

viscosas y se define como:

vrDxp  4x 1y

El valor obtenido del Nimero de Reynolds nos determina el régimen del flujo: laminar,

transitorio o turbulento.

COEFICIENTE CONVECTIVO DEL LADO DE LA CORAZA: El valor del coeficiente
convectivo (ho) es en funcidon del Nimero de Nusselt que a la vez depende de los
Nameros adimensionalesPrandt! y Reynolds, segin la siguienterelacion:~

Nny = C* NEE # NM2 o (14)

Tomando como referencia el texto de Fundamentos de Transferencia de calor de Frank
Incropera.

Cuadro N2 2: Constantes C y m para flujo contracorriente

Nge C m
0.4-4 0.989 0.330
4-40 0.911 0.385
40-4000 0.683 0.466
4000-40000 0.193 0.618
40000-400000 0.027 0.805

Fuente: Incropera (Transferencia de calor)

Ademas

De donde:

h, = Coeficiente convectivo de transferencia de calor.
Nyy = Numero de Nusselt

Npr = Numero de Prandtl

K = Conductividad del material

Doyt = Diametro exterior de la tuberia
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NUMERO DE REYNOLDS DEL LADO DE LOS TUBOS: La determinacion del Nimero de
Reynolds se realiza en funcién a la ecuacién N° 13, siendo la longitud caracteristica el

didmetro interior de la tuberia.

COEFICIENTE CONVECTIVO DEL LADO DE LOS TUBOS: Para la determinacién del
coeficiente convectivo del flujo es necesario determinar su régimen. Se tienen las
siguientes ecuaciones:

Para flujo turbulento:

hi*Di
k

Nny = =0.023* NRE*« N3 oo el (16)

Para flujo laminar: Para un tubo circular uniforme y condiciones laminares

completamente desarrollados, el Nimero de Nusselt es una constante.
h; * D;

= 436 e (17)

Nyy =

COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR:

El coeficiente global de transferencia de calor se evalta en funcidn a la resistencia que
ofrecen la pelicula interna dentro del tubo a través del coeficiente de conveccién por
el lado del tubo, la conductividad del material de la tuberia y la resistencia de Ia

pelicula externa a través del coeficiente convectivo por el lado de la coraza.

Up = g e et e or e o (18)

AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR: El Area de transferencia de Calor es funcién a la
siguiente ecuacion:
Ar=Dj*mt*L*n..........(19)
Dénde:
L = Longitud de tuberias del interenfriador

n = Numero de pasos del interenfriador
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La longitud de la tuberia se restringe en funcién del espacio disponible, disponiéndose
el nimero de pasos para poder reducir la longitud de la tuberia. Para nuestro caso se

considera un interenfriador de 2 pasos.

c) CONSIDERACIONES MECANICAS PARA EL DISENO DE UN CALENTADOR DE AIRE:
e Caida de Presion en la coraza: Para la obtencion de la presidon maxima interna de

disefio se utilizé la siguiente ecuacién :

_ p*Vmax x N tubos =X * f

AP 2 * Npazos ... ... ........(20)
De donde:
X=1
f =035

e (Caida de Presion en el lado de los tubos: La presidn interna maxima de disefio en los

tubos, Py, se calculd por la siguiente ecuacién:

P = Pi—Py,=yxhp......(21)
Siendo
P; = Es la Presion del refrigerante a la entrada de los tubos.
P, = Es la Presion del refrigerante a la salida de los tubos.
hp = Es la perdida de carga longuitudinal o primaria dentro de los tubos.

¥ es el peso especifico del amoniaco (producto de la densidad y la gravedad)

2.4 CARGA FRIGORIFICA EN LA GENERACION DE HIELO EN BLOQUES:

2.4.1 PLANTAS DE GENERACION DE HIELO EN BLOQUE:

| Son instalaciones frigorificas que tienen por finalidad la produccién de hielo en bloques
de 50 kg (existen plantas de generacién de hielo de 25 y 100 kg por bloque), a través de

un proceso de semi-inmersion de cubetas de acero inoxidable dentro de una piscina que

60



contiene agua con una grado de salinidad de 26 ° sometido a una temperatura de -5 °C
a -8 °C. El agua de salmuera es una mezcla de agua potable y sal comt'm'la cual
permanece en estado liquido a temperaturas inferiores a la de solidificaciéon del agua
{0°C). La temperatura del agua de salmuera se consigue debido a que dentro de la
piscina de salmuera se encuentra inmersién un banco de evaporadores del tipo seco por
donde fluye el refrigerante a baja temperatura (dentro de un rango de temperaturas de
-20a -10°C).

El refrigerante utilizado es el Amoniaco, debido al alto requerimiento frigorifico de este
en su cambio de calor latente con respecto a otros refrigerantes.

Luego de conseguirse el congelamiento del agua, una gria levanta una fila de moldes y
los transporta a un tanque de descongelacidon donde los sumerge en agua para que el
hielo se desprenda. Los moldes se voltean para que salgan los bloques, se rellenan de
nuevo con agua dulce y se colocan nuevamente en el tanque de salmuera. Se trata de
una operacion continua, por lo que necesita mano de obra para una atencién continua

de todas las operaciones. Una planta de 20 t/dia necesita opera con 3 operarios.

Tanque de llenado
de moldes

= Grua rodante

]

Tanque de salmuera
con moldes de hiefo

Fanque de
descongelacion

Figura N° 33 : Configuracion de Planta de Hielo en Bloque

Fuente: Técnicas de generacion de hielo (FAO) -

El proceso de generacién de hielo en bloque tiene un periodo de duracién promedio de

18 horas para cada hilera de bloques, caracterizindose por ser un proceso continuo, en
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el cual, para el agua se tienen tres procesos: dos cambios de calor sensible y un cambio

de calor latente, tal como se detalla en la siguiente figura:

Temperatura (°C)

20
PROCESO DE ENFRIAMIENTO:

Variacién de calor sensible de 20
a0°C, 6 horas

PROCESO DE CONGELAMIENTO:
Variacién de calor latente a 0°C,
11horas
PROCESO DE SUB-
= ENFRIAMIENTO: Variacién de
calor sensiblede0a-3°C, 1

\\i hora
3 1 ol

»

6 12 18 Tiempo (h)
Figura N° 34 : Perfil de temperaturas para la generacién de hielo en bloque

Fuente: Elaboraciéon Propia

2.4.2 CONDICIONES DEL AGUA DE SALMUERA:
El Refrigerante secundario en este caso el agua de salmuera es el que se enfria por
contacto con la superficie del evaporador y ya enfriado pasa al espacio que va a ser
refrigerado, en nuestro caso es el que rodea a los moldes para la congelacién del agua y
obtencién del hielo.
Una solucién de cualquier sal en agua baja el punto de congelamiento de esta, siendo
esta solucion llamada salmuera.
Para preparar una salmuera se utiliza sal comin (Na Cl), cloruro de sodio (Ca Cl,) o
Cloruro de magnesio (Mg Cl,). Se debe evitar una mezcla de soluciones distintas ya que
esto produce precipitaciones.
Para evitar la presencia de lodos o incrustaciones en el sistema de refrigeracién debido
a la presencia de cuerpos extrafios y arrastre de la sal base es preferible usar soluciones
frigorificas obtenidas industrialmente, las cuales gracias a su composicién quimica
actiian como anti corrosivas, son inodoras, no toxicas y aseguran un mayor tiempo de

servicio a la instalacién frigorifica.
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2.4.3

A)

Como en una planta de produccion de hielo es inevitable el corftacto de la salmuera
con el aire es de vital importancia mantener la solucién en un estado neutro.

Al escoger el porcentaje de sal para la solucion es necesario detefrﬁinar ese porcentaje
en base a la temperatura mas baja de trabajo de la salmuera , yqj que , si se aumenta
indebidamente dicho porcentaje se puede llegar al punto criohidréiico de la solucién en
la que se congelan simultdneamente proporciones iguales de sal y agua en un mismo
cuerpo, y si se aumenta la concentracion de sal por encima de digi\b punto, se elevara

\

ripiadamente el punto de congelacion y entonces la solucion més concentrada tiene el

mismo punto de congelacién de una solucién mas débil.

BALANCE DE iIENERGlA EN LA PLANTA DE HIELO EN BLOQUES.
Para calcular la carga frigorifica o potencia frigorifica, es necesario determinar las
cargas necesarias de todos los componentes inmersos en la piscing die salmuera.
CARGA FRIGORIFICA PARA LA FABRICACION DE HIELO EN BLOQUE:
Se determina como la suma del enfriamiento del agua desde la temperatura ambiental
hasta 0°C, la congelacién y el subenfriamiento del hielo hasta -3'°'C. Las ecuaciones a
utilizarse son las siguientes:
CARGA FRIGORIFICA PARA EL DEL ENFRIAMIENTO DEL AGUA:
Esta dado por la variacién de calor sensible, y que se debe extraer al agua para pasar
desde la temperatura inicial del agua hasta los 0°C :

Pow = my, * Cpy * (Toyi = Tuwp) voe woe wiv oee- (22)
Dénde:
P, = Carga frigorifica para enfriar el agua desde la temperatu;ra ambiental hasta el
punto de congelamiento.
., = Flujo mésico de agua.
Cp,y = Calor especifico a presion constante del agua.
Twi» Tws = Representan las temperaturas del agua inicial hasta la temperatura final de

congelamiento a 0°C.
CARGA FRIGORIFICA PARA LA CONGELACION DEL AGUA:

Es la variacién de calor latente o de cambio de fase dei agua des@e el estado liquido al

estado sélido a presidn atmosférica.
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B)

Pow = My * Ahgg e (23)
Donde:
Pcw = Carga frigorifica para el congelamiento o cambio de fase de! égua

Ahg,= Calor latente del agua de fusién a 0°C.

CARGA FRIGORIFICA PARA EL SUBENFRIAMIENTO DEL AGUA:
Es la variacién de calor sensible y que se debe extraer al hielo para el subenfriamiento
desde la temperatura de congelamiento hasta la temperatura de §;nbenfriamiento de -
3°C.

Poa = My * Cpy * (Towg — Tig) vor eee e ....(24j
Dénde:
P., =Carga frigorifica para el sub enfriamiento del agua.

Cpy = Calor especifico a presion constante del hielo.

Ty = Temperatura final del hielo sub enfriado ( -3°C)

Finalmente la carga frigorifica para la fabricacién de hielo en blogue es igual a:

Pefw = Pow + Pew + Peg e e v (25)

CARGA FRIGORIFICA PARA EL ENFRIAMIENTO DE LOS MOLDES:
El agua a congelar es contenida dentro de moldes fabricados de éjbero inoxidable, los
moldes ejercen un efecto térmico en funcién a su calor sensible. Segin la siguiente
ecuacién:
Pory = Np * iy * Cpyg * (Ti — TME) vov wor ooe e (26)

Dénde:
N, = Numero de moldes a enfriar.
my= Masa de los moldes.
Cpu = Calor especifico del material del molde.

Tmi, Tug = Temperatura inicial y final del material del molde.
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C)

D)

CARGA FRIGORIFICA DE LOS AGITADORES DEL AGUA DE SALMU%B{\:
La carga frigorifica debido a la accidn de los agitadores es igual a‘l| equivalente térmico
de ta potencia de los mismos. |
Peas = Pag * Nag v evs v o (27)
Dénde:
P.,s = Carga frigorifica por la accién de los agitadores del agua de salmuera.
P, = Potencia eléctrica del motor de cada agitador.
N,g= Numero de agitadores de agua en el tanque de salmuera.
CARGA FRIGORIFICA POR PERDIDAS CALORIFICAS A TRAVES [Z'OIE LAS PAREDES DEL
TANQUE DE SALMUERA: |
Comprenden las perdidas por transferencia de calor a través de las paredes laterales,

fondo del tanque y cubierta de este.

n
Bupts = Z Buptsi v v e - (28)
i=1

Donde i, representan las perdidas por transferencia de calor a través de los 6 lados
(paredes , piso y tapa superior , la cual se obtiene de manera andloga a las perdidas por

transferencia de calor por paredes en la cdmara frigorifica.

La pérdida de carga por paredes, es una medicién del calor que fluye por conduccién

a través de las paredes del espacio refrigerado, del exterior hacia el interior.

El aislamiento se calcula de forma que el fiujo térmico maximo ﬁo sea superior a un
valor determihado, esto varia segun las condiciones econdmicas del lpcal, en numerosos
Paises se utiliza un valor de 7 a 8 W/m2.La tasa de calor que eqfra en la camara por
transmisién de calor a través de las paredes y el techo viene daﬂo por la siguiente
expresion: v

Peptsi = UxAxAt...........(29)

Ddénde:
U = Coeficiente global de transferencia de calor.
A = Superficie de cerramiento (envolvente de la cémara frigorifica)

At= Salto térmico en la cdmara frigorifica.
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E)

F)

G)

PER

Para determinar el coeficiente global de transferencia de calor, se emplea la siguiente

expresion:
1
U_l+E+EZ+ +_1_............(30)
hi ki k2 he
Dénde:

h;, he= Son los coeficientes convectivo de transferencia de calor interior y exterior de la
camara frigorifica.

k1, k2 =Son los coeficientes conductivos de transferencia de calor de los materiales que
conforman la camara frigorifica.

el,e2,..en = Son los espesores de los materiales que conforman Ia‘} camara frigorifica.
Generalmente son:

Plancha interior de la camara frigorifica.

Material de insulado (aislamiento).

Plancha exterior de la camara frigorifica.

CARGA FRIGORIFICA TOTAL PARA EL PROCESO:
Finalmente la carga frigorifica total en la planta de hielo por bloques es :
pCFT = PCfW + Pem + peas + Pepts PPN (31)

INTERCAMBIO TERMICO ENTRE REFRIGERANTES:

Se tienen las siguientes en los circuitos conformantes de la planta de produccién de

hielo en bloques. _

Circuito 1 : Evaporador (Refrigerante principal ) > Refrigerante Secundario (Salmuera).

Circuito 2 _ Refrigerante secundario {salmuera) -> Agua a congelar.
CARGA TERMICA DEL EFECTO REFRIGERANTE:
En funcién a la eficacia de transferencia de calor del sistema el Efecto refrigerante debe
ser igual a:

Pcpr
...... (32)

“E ficacia de transferencia de calor evaporador y planta de hielos
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CAPITULO Ill:

MATERIALES Y METODO
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3.1
3.11

MATERIALES:

SUSTANCIAS:

AMONIACO:

Entre los refrigerantes "naturales”, el R717 mantiene uno de los primeros lugares
como una alternativa al R22 y R502. La produccién mundial de amoniaco alcanza 120
millones de toneladas y solo una pequefia porcion de este (hasta un 5 %) es usado en
los equipos de refrigeracién.

El amoniaco no degrada la capa de ozono (ODP = 0) y no contribuye directamente al
incremento del gas de invernadero (GWP = 0). El gas con un fuerte olor caracteristico
es dafino para el organismo humano. La concentracion de tolerancia en el aire es es
0,02 mg/dm3, lo que corresponde a una fraccién en volumen de 0,0028%. En
combinacidn con el aire a una fraccidn en volumen de 16...26,8% y |a disponibilidad de
fuego abierto el amoniaco es explosivo. La temperatura de ignicidn en el aire es 651
oC.

Los vapores de amoniaco son mas ligeros que el aire, es bien soluble en agua (una
unidad de agua puede disolver 700 unidades de amoniaco que excluye la humedad
congelada en el sistema). El amoniaco se mezcla fuertemente con aceites minerales.
No afecta metales ferrosos, el aluminio y el bronce fosférico, pero en la la presencia de
humedad destruye los metales no ferrosos (zinc, cobre, y sus aleaciones) Lla
proporcién en masa de humedad en el amoniaco no debe exceder 0,2%.

De acuerdo con las cualidades termodindmicas, el amoniaco es uno de los mejores
refrigerantes: segun la productividad de enfriamiento supera considerablemente a los
R12, R11, R22 and R502, tiene mas alto coeficiente de transferencia de calor que
permite usar tuberias de mds pequefio didmetro en los aparatos de transferencia de
calor. Debido al fuerte olor del amoniaco, las fugas en el sistema de refrigeracién
pueden ser facilmente detectado por el personal. Debido a estas razones, el R717
encuentra sus amplios usos en las grandes capacidades de refrigeracion. El refrigerante
R717 tiene bajo costo.

Una de las desventajas del amoniaco es el mas alto valor de la linea adiabatica (1,31)
comparada al R22  (1,18) y R12 (1,14), que causa un incremento considerable de la
temperatura de descarga. En conexién con esto, los aceites de refrigeracion usados en

combinacién con amoniaco deben presentar requerimientos estrictos de estabilidad
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térmica  durante un largo periodo de tiempo de operacién de la capacidad de

refrigeracidn. Tenemos las siguientes propiedades:

Cuadro N°3 Principales propiedades del amoniaco

N° Propiedad Detalle
1 | Peso Molecular 17.03 g/mol
FASE SOLIDA
2 | Densidad del liquido (1.013 bar en el punto de ebullicién) 681.97 kg/m3
3 | Punto de ebullicién (1.013 bar) -33.33°C
4 | Calor latente de vaporizacién (1.013 bar en ef punto de ebullicion) 1369.5 ki/kg
FASE GASEOSA
5 ‘| Densidad del.gas (1:013 bar en el punto:de ebullicién): - 0.889.kg/m3
6 | Viscosidad (1.013 bary 0 °C (32 °F)) 9.1931£-05 Poise
7 | Conductividad Térmica (1.013 bary 0 °C (32 °F)) 22.916 mW/(m.K)
OTRAS
8 | Materiales compatibles Acero Inoxidable y
Aluminio
9 | Olor Picante, Irritante
10 | Codigo ONU UN1005
11 | Peligro mayor Inhalacidny
Contacto con la piel
12 | OT Hazard class (USA) NO INFLAMABLE

Fuente: ASHREE

Como fluido frigorifico el amoniaco presenta numerosas ventajas siendo la mas
importante las siguientes:

e Posee buena propiedad termodinamicas, de transferencia de calor y de masa, en
particular dentro de las condiciones definidas de servicios y el coeficiente de
performance de maquinas es uno de los mejores.

e Es quimicamente neutro para los elementos de los circuitos frigorificos, salvo para el
cobre y sus aleaciones que son materiales ampliamente usados en las instalaciones
con fluidos halogenados. Es por eso que no se debe cargar amoniaco en los circuitos
con refrigerantes halogenados.

e Elamoniaco no se mezcla con el aceite de lubricacion.
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No es sensible a la presencia de aire humedo o del agua.

Es ficilmente detectable en caso de fuga asi sea muy leve, de esta forma es muy dificil
tener una falla del circuito por vaciado progresivo de la instalacién. El amoniaco es el
fluido frigorifico de menor costo en su valor de compra.

Las maquinas frigorificas a amoniaco son de un precio muy competitivo en inversién

inicial y costo de funcionamiento (buen aprovechamiento de la energia).

SALMUERA:

La salmuera es agua con una alta concentracion de sal (NaCl) disuelta. Por extension,
también se llama salmuera a disoluciones altamente concentradas de otras sales. Son
ejemplos de ello la salmuera de cloruro de calcio y la de dicromato sddico.

A temperaturas superiores a 0 2C, el agua es el medio de transferencia mas
comunmente utilizado para transportar la carga de refrigeracién hasta un evaporador.
A temperaturas inferiores a 0 2C se utilizan las salmueras. Estas pueden ser:

Una solucién acuosa de sales inorganicas, por ejemplo, cloruro de sodio o cloruro de
calcio, es decir para bajas temperaturas se puede utilizar una mezcla eutéctica.

Una solucién acuosa de compuestos orgdnicos, por ejemplo, alcoholes o glicoles;
ejemplos las mezclas de agua y etanol o agua y metanol, el etilenglicol y el
propilenglicol.

Hidrocarburos halocarburosclorados o fluorados. Una solucién de cualquier sal en
agua, o en general cualquier solucidn, tiene un cierta concentracion en la que el punto
de congelacién es un minimo. Una solucién de esta concentracién se llama mezcla
eutéctica. La temperatura a que se congela es la temperatura eutéctica. Una solucién

en cualquier otra concentracién comienza a congelarse a temperaturas mas altas.

Cuando la temperatura de una salmuera cuya concentracion es inferior a la eutéctica
desciende por debajo del punto de congelacion, se forman cristales de hielo y la
concentracion de la solucién residual aumenta hasta alcanzar la temperatura
eutéctica. Por debajo de esta temperatura la solucién se solidifica formando una

mezcla de hielo y solucién eutéctica solidificada.
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3.1.2 INSTRUMENTACION:
a. DE PLANTA:
e Manometros de altay baja en compresores de amoniaco.
¢ Termometros en puntos del ciclo de refrigeracién por compresion de vapor.
e Termometro para temperaturas de agua de salmuera.
e Termoémetro para temperatura ambiental.
e Termémetro para temperatura de aceite.

o Maedidores de tension, frecuencia, corriente y potencia en Subestacion eléctrica.

b. EXTERNA:

¢ . Medidor.de flujo.ultrasonido-para fluido refrigerante, con lassiguientes.caracteristicas:.

Cuadro N° 4 Caracteristicas Técnicas del medidor Ultrasonido PCE-TDS 100H

N° Especificacion Técnica Detalle

1 | Dimensiones de tuberias 50- 700 mm

2 [ Tipo de sensor TDS-M1

3 | Dimensiones del sensor 60 x 45 x 45 mm

4 | Peso del sensor 250¢g

5 | Métodos de instalacién del sensor VyZ

6 | Rango de medicidn 0,01...30m/s

7 | Precision £1 % del valor de medicién
8 Linealidad 0,5 %

9 | Tiempo de respuesta 0... 999 segundos, ajuste libre
10 | Fluidos 400 fluidos liquidos

11 | Temperaturas -10a70°C

12 | Pantalla .4x16 LCD

13 | Registrador de datos en memoria 2000 valores

Fuente : PCE-IBERICA INSTRUMENTOS
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Figura N°35 Medidor de Flujo Ultrasonido PCE-TDS 100H

Pistola infrarroja para bajas temperaturas, de la cual se presentan las siguientes

especificaciones técnicas:

Cuadro N°5 Caracteristicas Técnicas del Medidor de Temperatura Slim Flash

N° Especificacién Técnica , Detalle

1 | Rango -33 ... +199 ¢C
2 | Precisién , +2°Cot2%
3 | Tiempo de respuesta aprox. 500 ms
4 | Peso 69g

Fuente: PCE-IBERICA INSTRUMENTOS
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Figura N° 36 Medidor de Temperatura sin contacto Slim Flash




3.1.3 SOFTWARE A UTILIZAR:

a. COOLPACK :
CoolPack es una coleccién de programas de simulacién que se puede utilizar para el
disefio, dimensionamiento, el andlisis y la optimizacién de los sistemas de
refrigeracion. Los programas de simulacion en CoolPack se dividen en seis categorias -
cada una representada por una pestafia en la barra de herramientas de arriba. Se
puede obtener una vision general de los programas de una categoria haciendo clic en
su ficha Barra de herramientas. Al hacer clic en los iconos de la barra de herramientas
se inicia los programas individuales. El desarrollo de CoolPack fue financiado

inicialmente por la Agencia Danesa de Energia.
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Figura N° 37 Entorno del Coolpack

C. HOJA DE CALCULO: Se ha elaborado un entorno virtual para el balance de materia y
energia en el sistema de refrigeracién por compresién de vapor, con la finalidad de
poder determinar los efectos del subenfriamiento en el condensador vy

sobrecalentamiento en el evaporador.
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Figura N° 38 Entorno det Excel

Fuente: Elaboracién Propia

3.1.4 INVENTARIO DE PLANTA:
Se tienen los siguientes valores de planta para la Empresa Leeser SAC.
Cuadro N2 6 Planta de Hielo en Bloques
DATOS CENTRAL ESPECIFICACIONES
Capacidad 20 TM/dia
Refrigerante R 717
COMPRESOR Vapor saturado generado a 8 Bar
Tipo MYCOM de Tornillo Doble N8WBHF
Potencia del Motor 110 KW
Presion de Alta 15.5 Bar
Presién de Baja 2.3 Bar
Temperatura final del compresor 140 °C
Temperatura del aceite 60 °C
CONDENSADOR
Tipo Condensador de flujo cruzado con aire forzado

Potencia de Ventiladores 4 de 2 KW
Temperatura del aire inicial 20°C
Temperatura de aire final 30°C
EVAPORADOR
Tipo inundado con Banco de tubos de Acero Inox. De 2”
Dimensiones Poza de salmuera 12*30* 4
Salinidad del Agua 26°
Temperatura de salmuera - 5°C
| Agitadores 2de 10 HP

Fuente: Dpto. de Mantenimiento.
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3.2
3.2.1

Figura N° 39 Compresor MYCOM N8WBHF

Fuente: Empresa Leeser SAC

METODO DE INVESTIGACION:
OPERACION CONDICIONES ACTUALES:

La Empresa de Fabricacién de Hielo Leeser SAC tiene las siguientes caracteristicas para
la produccién de 20 TM de hielo:

PRODUCCION :

La Generacién de Hielo en bloque se realiza en 400 envases de acero inoxidable de 50
kg cada uno de ellos, las cuales se encuentran semi-sumergidos en una piscina de
salmuera de 26° de salinidad.

El periodo de produccion es de 18 horas.

El banco de tubos del evaporador de tipo inundado se encuentra sumergido dentro
del agua de salmuera, actuando como un refrigerante primario el primero, y
refrigerante secundario el segundo.

La homogeneidad de la temperatura del agua de saimuera dentro de la piscina de
generacion de hielo en bloque se consigue mediante la agitacion del agua a través de

un agitador accionado por un maotor eléctrico de 10 HP
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Figura N° 40 Agitador con Motor de 10 HP.

Fuente: Empresa Leeser SAC

ENERGIA:

La generacion de hielo se consigue manteniendo las presiones de alta del sistema en
15.5 bar y la presion de baja en 2.3 Bar.

El sistema que permite la circulacion del refrigerante es el Compresor MYCOM
accionado por un motor eléctrico de 950 KW.

La Temperatura del tanque de la salmuera se mantiene a -5°C, mientras que la

temperatura del aire al final del condensador es de 30°C.
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3.2.2 METODOLOGIA DE CALCULO:

Se tendrd en cuenta el siguiente algoritmo de célculo:

BALANCE DE ENERGIA EN LA PLANTA
DE HIELO PARA DETERMINAR LA
CARGA FRIGORIFICA

U

BALANCE DE ENERGIA EN EL SISTEMA
DE REFRIGERACION POR
COMPRESION DE VAPOR

!

IDENTIFICACION DE LOS PUNTOS DE

SUBENFRIAMIENTO Y
SOBRECALENTAMIENTO DEL
REFRIGERANTE

!

DETERMINACION DEL TAMANO DEL
SUBENFRIADOR Y CARACTERISTICAS

TECNICAS

DETERMINAR INFLUENCIA DEL COP Y

EL SUBENFRIAMIENTO Y
SOBRECALENTAMIENTO DEL
REFRIGERANTE

Figura N° 41 Algoritmo de Metodologia de Calculo

Fuente: Elaboracion propia
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CAPITULO IV:
CALCULOS Y DISCUSION DE

RESULTADOS
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4.1 CALCULO DE LA CARGA TERMICA EN LA PLANTA DE HIELO EN BLOQUES:
4.1.1 CONSIDERACIONES DE CALCULO.
a. DATOS DE INGRESO:

Se tienen los siguientes datos de ingreso:

Cuadro N° 7 Datos Ingreso para determinacion de la Carga Térmica

PARAMETRO SIMBOLOGIA ESPECIFICACION UNIDADES
PARAMETROS FISICOS
Capacidad Ty 20 Ton/dia
Temperatura ambiente 20 °C
Temperatura del agua inicial Twi. 20 °C
Temperatura final del hielo Twr -3 °C
Calor especifico del agua Cpw 4.18 ki/kg °C
Calor de fusién del agua Ahg, 334.0 ki/kg
Calor de especifico del hielo Cpy 2.1 ki/kg °C
Calor especifico de la salmuera
Calor especifico del molde Coyu 0.500 ki/kg °C
Temperatura final salmuera -5 °C
Grado 26 °BAUME

Fuente: Elaboracion propia

Figura N° 42 Moldes de generacidn de hielo

Fuente: Empresa Leeser SAC
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4.1.2 DETERMINACION DE CARGAS TERMICAS INTERVINIENTES:
a. CARGA FRIGORIFICA PARA LA FABRICACION DE HIELO EN BLOQUE:
Tiene los siguientes componentes:
e  CARGA FRIGORIFICA PARA EL DEL ENFRIAMIENTO DEL AGUA:

Es la carga frigorifica que se debe extraer al agua para pasar desde la temperatura

inicial del agua hasta los 0°C se evalta con la ecuacidon N° 22:

1dia 1 hora
*
18 horas 3,600 sg

P, = 20,000 % 4.18 * (20 — 0) *

Pow = 25.80 kW

e  CARGA FRIGORIFICA PARA LA CONGELACION DEL AGUA:

Se evalia en funcién a la ecuacion N° 23 y los valores del cuadro N° 7.

1dia 1 hora
EY
18 horas 3,600 sg

P.w = 103.10 kW

P..w = 20,000 * 334 %

e  CARGA FRIGORIFICA PARA EL SUBENFRIAMIENTO DEL AGUA

Se evaluia segun la ecuacion N° 24 y los valores del cuadro N° 7.

. 10000 kg 20 kj © 5y°C 1dia 1 hora
= —_—% LT % - - * *
Qea ’ dia " kg°C , 18 horas 3,600 sg

1dia 1 hora

P., = 20,000 % 2.1+ (0 — —3) * 18 horas 3,600 sg

Qeq = 195 kW
Finalmente la carga térmica para la fabricacion de hielo en bloque se obtiene segin la

ecuacién N° 25,

Perw = 25.80 + 103.10 + 1.95 = 130.85 KW
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b. CARGA FRIGORIFICA PARA EL ENFRIAMIENTO DE LOS MOLDES:
Los moldes ejercen un efecto térmico en funcién a su calbr sensible y su valor se
calcula segln la ecuacion N° 26. Ademads se tiene en cuenta que el Numero de moldes
es N=400 y la masa de cada uno de ellos es 14 kg. Los moldes son de acero cuyo calor

especifico a presién constante es:

— kJ
Cpy = 0.5 P

b = 400 % 14kg 05 —I— (20— —5) st _, Lhora
= * *05 —— — —5) % *
em g kg°C 18 horas 3,600 sg
b = 1.09kW
c.  CARGA FRIGORIFICA DE LOS AGITADORES DEL AGUA DE SALMUERA:

La carga térmica debido a la accion de los agitadores se evaltia segun la ecuacion N°

27.
P 2x10 HP 0745 kW 14.9 kW
= 2% * ————————— = .
eas HP
d. CARGA TERMICA POR PERDIDA DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR EL TECHO:

De manera similar al calculo realizado para determinar el flujo de calor a través de
cerramientos y paredes: »

Aplicando la ecuacién N° 29 y con los valores de 0.21 (W/m2°C) para el polietileno de
14 mm de espesor que actia como taps, se tiene el siguiente cdlculo:

Adel techo = (1 % 12 * 30) = 360 m?

0.210 % 360 * (20 — —5
*360+( ) - 19kw

t— 1,000

4.1.3 CARGA FRIGORIFICA TOTAL PARA EL PROCESO:

Aplicando la ecuacién 31. Aplicando un conjunto de pérdidas del 5%

. 1.0
Pepr = 5oz * (13085 + 109 + 14.9 + 1.9) = 156.57 kW
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4.1.4 RESUMEN DE CALCULOS:

Cuadro N° 7 Datos Ingreso para determinacion de la Carga Térmica

N° | CARGA FRIGORIGICA POTENCIA(KW) | PORCENTAJE(%)
ul | CARGA FRIGORIFICA PARA LA FABRICACION DE HIELO 130.85 83.47
A EN BLOQUE
h2 | CARGA FRIGORIFICA PARA EL ENFRIAMIENTO DE LOS 1.09 0.69
e MOLDES
3 | CARGA FRIGORIFICA DE LOS AGITADORES DEL AGUA DE 14.9 9.13
: SALMUERA

4 | CARGA TERMICA POR PERDIDA DE TRANSFERENCIA DE 1.9 171
E CALOR POR EL TECHO

5 PERDIDAD ADICIONLES 7.83 5.0
B TOTAL 156.27 100

Fuente : Elaboracién propia

4.2 BALANCE DE ENERGIA EN EL SISTEMA DE REFRIGERACION:

a. VALORES TERMODINAMICOS DE INGRESO SEGUN PARAMETROS DE OPERACION:
Teniendo en cuenta el Software Cool Pack se determinan las propiedades del Amoniaco
en cada punto del ciclo basico:

Cuadro N°8 Valores del Refrigerante en el Ciclo de Refrigeracion por compresion de vapor

PARAMETRO SIMBOLOG!A CANTIDAD UNIDADES
Presién de Alta Pa 15.5 Bar
Temperatura final del condensador Te 40.0 °C
Presion de Baja Pb 2.35 Bar
Temperatura en del Evaporador Te -15 °C
Temperatura de ingreso al - T2 140 °C
condensador
Caida de presién a la salida del opP 0.1 Bar
evaporador
Los parametros fueron obtenidos a través del Software Cool Pack.
PUNTO CRITERIO DE CALCULO CANTIDAD UNIDADES
Punto 1 Vapor saturado a la Ppg 4 1,428.0 ki/kg
Punto 2R Ppqjq ya latemperatura Ty a 1,753 ki/kg
la entrada al condensador
Punto 3 Liquido saturado ala Pyyeq 374.3 ki/kg
Punto 4 Valor igual al del Punto 3 374.3 ki/kg

Fuente : Elaboracién propia
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CARACTERIZACION DEL CICLO DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR:
FLUJO MASICO DEL REFRIGERANTE AMONIACO.
Se evalta en funci6n al valor del Efecto refrigerante obtenido en el item anterior el cual

es 156.27 kW ylaecuacion N° 1

kj

156.27 s_j = 1h, * (1,428 — 374.3) /

k
E = 0.1483 kg/sg

POTENCIA DEL COMPRESOR: Se evalia en funcién de la ecuacion N° 2 ,segun el

siguiente calculo:

kg kj
Pc = 0.1483 —= (1,753 — 1,428) — = 48.20 kW
sg kg

Segun la ecuaciéon N° 3 determinamos la Potencia del Motor Eléctrico:

Ne = 0.8, Mpe =0.85

48.20

= = 70.9KW
Pe=t8v0gs /07 KWe

POTENCIA TERMICA DE RECHAZO:
En funcién a la ecuacién N° 4, y el flujo refrigerante conocido se realiza el siguiente

célculo:

kg ] kJ .
PTR = 0.1483 — % (1,753 — 374.3) — = 204.46 kW
sg kg

COEFICIENTE DE PERFORMANCE:

Se determina segun la ecuacion N° 5.

cop=22027 _ 3547
© 4820

TONELADA DE REFRIGERACION:

Se determina asimismo las Toneladas de refrigeracion del sistema.
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. 156.27 kW

= “3516KW = 44.45 TON

4.3 CARACTERIZACION DEL SUBENFRIAMIENTO Y SOBRECALENTAMIENTO:
a. CONSIDERACIONES DE DISENO:
La ecuacion N° 6 caracteriza el proceso de transferencia de calor en el interenfriador, con
una eficiencia de 0.9 de intercambio de calor entre la corriente fria saliente del
evaporador y la corriente caliente saliente del condensador

Cpy * (Ty = Tp) x 0.9 = Cpy % (T, = T3) .. ... (6)

“También:se-puederepresentar:larecuacidn-en:iazsiguiente-expresion-teniendo-enscuenta-

la figura N° 9:
my * (hy — hyp) * 0.9 = i, * (hg — h3)

Teniendo en cuenta con el ciclo de refrigeracion es cerrado, la expresién anterior queda
expresada de la siguiente manera:

(hy = hp) 0.9 = (hg — h3)

Donde:
h, esta referida a la entalpia a la salida del condensador ( 374.3 kj/kg)
h3 esta referida a la entalpia a la salida del evaporador ( 1,428 kj/kg)

Se tiene el siguiente esquema para el Interenfriador:

Flujo saliente del evaporador
3

S AAAAAAANAA
A AAAAAAAAAA,

Flujo saliente del condensador 1 b

—tr

v

Figura N° 43 Intercambio de flujos en el Interenfriador

Fuente: Elaboracién propia
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Criterios:

Desde el lado del Condensador, temperatura a la salida del Condensador 40 °C.

Se opta por reducir la temperatura saliente del interenfriador por el lado del
condensador en 2.5 °C.

Se toma los valores de estudio de 37.5, 35, 32.5,30 y27.5 °C

Por el lado del evaporador en funcién a la ecuacion N° 6 modificada, se determina la
entalpia del fluido refrigerante, tomando como limite la temperatura del agua de
salmuera que es de -5°C, por lo tanto el valor de la temperatura de! fluido refrigerante
no debe superar este valor, para no afectar la estabilidad térmica durante el proceso de

=produccion:de-hielo-en bloques.

CASO APLICATIVO: Tomando como valor final de temperatura de la corriente fluida
caliente en 35°C.

Del software Cool pack se tiene que a una presién de 15.5 Bar y 35 °C, el valor de la
entalpia es:

hy = 350.6 kj/kg
Se tiene el siguiente calculo:
(374.3 — 350.6) * 0.9 = (h, — 1,428)
h, =1,4493 kj/kg

Se verifica el valor de la entalpia en el software Cool Pack:

T, = —6°C
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FEX €65 Distributable Cprog

files (x86)\coolpack) Is\pack 6.exe 3. Tool A7 - [Diagram Windov] ]

(555 File €d% Search Options Calculste ‘Tables Plots Windows Help

REFRIGERANTS

CoroilPack > THERMODYNARICAL AND THERMOPHY SICAL (TRANSPORT) PROPERTIES
([ Coteaiete | IRELRGERA] THER R
==l [tz ~| -6.00°Cy
By Save inputs | [ Pressure | 235.00 kPa]
B Specific enthalpy | 1449 [kJfko]
rol: Density | 1.877 [kghm)
e Specific volme | 5.328E-01 {m’rkg)
e Specific heat capacity | 2.333 (k(kg-K})
1 . -l
STATE: Superheated gas, aTgy = 9.122 [K] Dynamic viscosity | 8.164£-06 [Pa-s]
= . Kinematic viscosity | 4.882E-06 [m’fs]
[ port properties? [Yes ~|: 2475E-02 (Wi(m-K)}

{IY DIXGRAN]
Term: 132.28 °C) SATURATED LIQUID | SATURATED GAS
219304
PeRr [Pal Temperature {°C} 4542 15.12
Pressure [kPa) 235.00 235.00
Specific enthatpy {kJfkg} 109.6 1428
T 000 Density [kg/m’} 6566 1.956
AToupe : 0.00[K) Specific heat capacity [kJfkg-K1} 4548 2.364
o 1999 . 2001 L Y N W 3 R AT S P ORI ROPERTIESTS ATURATED
Depanmest of P
Mecharics] Engieering SATURATED LIQUID | SATURATED GAS
wa-aalg:ﬁw Dynamic viscosity [Pa-s] 223%E-04 8.845£06
Veelon 1.5 Kinematic viscosity [m?fs] 1192604 4712606
TOOLAY Thermal conductivity [W/(m-K}} 5.740E-01 2084€-02

C.

Figura N° 44 Determinacion de la Temperatura Ta

Fuente: Elaboracién propia

BALANCE DE ENERGIA EN ELSISTEMA OE REFRIGERACION INCLUYENDO EL

INTERENFRIADOR.

EFECTO REFRIGERANTE.
Se evalua en funcién al flujo masico de 0.1483 kg/sg valor del Efecto refrigerante con la

ecuacion N° 1

k k .
ER = 0.1483-2 (1,428 ~ 350.6)—]- = 159.78 KW
sg kg

Incremento del Efecto Refrigerante:

Incremento del ER = 159.78 — 156.27 = 3.51 KW

Porcentaje de incremento del Efecto Refrigerante:

159.78 — 156.27
156.27

*100% = 2.24 %

% Incremento del ER =



POTENCIA DEL COMPRESOR: Se evalda en funcién de la ecuagic’in N° 2 modificada
,segun el siguiente calculo:

P = i+ (hy —hy)

kg kj ‘
Pc = 0.1483 —= (1,753 — 1,449.3) — = 43.36 kW
sg kg ’

Reduccion de la potencia mecanica del compresor:
Reduccion de P, = 48.2 — 43.36 = 484 KW
Porcentaje de reduccidn de la potencia mecdnica del compresor:

, 48.2 — 43.96 .
Reduccion de P; = 396 " 100% =11.01%

Segtin la ecuacion N° 3 determinamos la Potencia del Motor Eléctrica:

Ne = 0.8, NMype = 0.85

43.36

Pe = m = 63.77 KWe

Reduccion de la potencia del motor eléctrico del compresor:
{
Reduccion de P = 70.9 — 63.77 = 7.13 KW

Porcentaje de reduccién de la potencia mecanica del compresor:

70.9 — 63.77

on = 1006 ©
o+ 100 % = 10.06 %

Reduccion de P; =

COEFICIENTE DE PERFORMANCE:

Se determina segun la ecuacién N° 5.

Mejora del Coeficiente de Performance:

Mejora del COP = 3.684 — 3.242 = 0.442
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Porcentaje de mejora del COP:

% Mejora del COP =

3.684 — 3.242

3.242

* 100 % = 13.63 %

d. DATOS CONSOLIDADOS PARA LAS DISTINTAS TEMPERATURAS ASUMIDAS PARA EL

FLUIDO CALIENTE:

Se tienen los siguientes resultados:

Cuadro N°9 Temperaturas de subenfriamiento y sobrecalentamiento db! Refrigerante en el

Ciclo de Refrigeracién por compresion de vapor

Caso T, (°C) kj ki, T, CO)
hy (@) hq (@)
1 37.5 362.9 1,438.26 <10
2 35 350.6 1,449.33 -6
3 32.5 338.5 1,460.20 -1.5
4 30 326.0 1,476.30 5.5
5 27.5 313.8 1,488.50 11

Elaboracion propia

Se tiene que los valores que cumplen son los casos con temperaturas igual a 37.5y 35

°C.

Cuadro N°10 tndicadores del Ciclo de Refrigeracién por compresién de vapor para cada caso

Caso T, (°C) ER(KW) Pc(KW) CoP % Mejora COP
1 37.5 157.95 44.94 3.514 8.5%
2 35 159.78 43.36 3.684 13.7%
3 325 161.57 41.81 3.864 19.3%
4 30 163.43 39.51 4.136 ) 27.7%
5 27.5 165.24 37.77 4.374 35.0%

Elaboracidn propia

I
'

Para los casos analizados se sugiere que el mejor resultado se da en el valor de 35°C,

consiguiéndose una mejora del COP de 13.7% , mientras que para el caso en que el

interenfriador alcanza una temperatura final del fluido caliente de 37.5 °C, se logra una

mejora del COP de 8.5 %.
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En los casos restantes el COP se incrementa mucho mds, pero se tiene el problema de la
temperatura al final del fluido frio, en el cual a partir de un valor de 32.5 °C como salida
del interenfriador del fluido caliente, se tiene temperatura de -1°C en la corriente fria,

valor superior a la temperatura del agua de salmuera que es de -5°C.

Se presenta la siguiente grafica de comportamiento de temperatura:

4.6

B
~

-~
/
/

&
[N}

IS

cop

Coeficiente de Performance
w w w
E-Y [=)] 00

w
[N)

w
-

-15 -10 -6 -1.5 5.5 11
Temperatura del fluido frio proveniente del evaporador

Figura N° 45 Incremento del COP en funcién de la Temperatura final del fluido
proveniente del evaporador
Fuente: Elaboracion Propia.

40%

35%

30%

25%

20%

15%

Mejora del COP

10%

5%

0%

-15 -10 -6 -1.5 5.5 11

Temperatura del fluido frio proveniente del evaporador

Figura N° 46 Mejora porcentual del COP en funcién de la Temperatura final detl fluido
proveniente del evaporador
Fuente: Elaboracién Propia.
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4.4 DIMENSIONAMIENTO DEL INTERENFRIADOR:
4.4.1 CONSIDERACIONES DE DISENO:
Se tienen en cuenta las siguientes consideraciones para el cdlculo del disefio del
Interenfriador del Sistema de Refrigeracion por compresién de vapor:
e Elrefrigerante caliente en estado liquido fluye por las tuberias y el refrigerante frio en
estado de vapor sobrecalentado fluye por el exterior de los tubos, para un sistema 1-2.
e los cadlculos se realizan para 12 tuberias de acero Schedule 40 de Baja Grado A de 1"
para intercambiadores de calor, en donde el didmetro exterior (De) es igual a 33.4 mm
y Didmetro interior (Di) de 26.64 mm. (Ver Anexo)
e La disposicidn del banco de tubos es en tresbolillo o alternado, en donde se consigue
una:mejor-transferencia.-de calor y de-2 pazos:(nimero-dezpazos:que:se:compruebazen-==-

el calculo del Area global de transferencia de calor).

Q@g Q
_‘QQQ

Figura N°47 Disposicion del Banco de Tubos en tresbolillo
Fuente: Intercambiadores de Calor (O.J.Jaramillo)

De donde:

P, = Es la distancia en la direccién normal al flujo desde los centros de los didmetros de
cada tuberia.

P: = Esla distancia entre los centros de los diametros en direccién paralela al flujo.

El espaciamiento libre del flujo (e) entre las paredes de la carcasa es igual al valor de P,

donde este es igual al valor del didametro exterior
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4.42 DETERMINACION DE LA DIFERENCIA MEDIA LOGARITMICA DE TEMPERATURAS:
e PERFIL DE TEMPERATURAS:
Temperatura inicial del refrigerante frio Ty, = —15°C
Temperatura final del refrigerante frio Tp = —6°C
Temperatura inicial del refrigerante caliente T;; = 40 °C
Temperatura final del refrigerante caliente Tg; = 35°C
Aplicando la ecuacion N° 12 y la figura N° 21 tenemos lo siguiente:

AT, = 40 — (—6) = 46 °C

AT, = 35— (—=15) = 50 °C

4650
1n 26
i)

"MLDT-= =4797°C

e FACTORES DE CORRECCION: Tomando en cuenta los valores del grafico N°36 para

intercambiadores de calor de flujo contracorriente.

1.0 —— .
L, 0.9 p~
£t
3
£ o8}
g |
3
£ 07}
S ,5\3 _ ‘
g 173 = - Pl o gl
06 L~ lelel= = 2l
0.5 | {i 4 I_ 78 N W WS 5 I A O O YO W . ‘
00 001 02 63 04 05 06 07 08 09 10
¥ Temperature Efficiency. P
| fy=1 7 —T
{ - P . 2 R e " 12
;rw Ty=ip Ty

Figura N° 48 Factores de Correccién para dispocison 1-2
Fuente: Intercambiadores de Calor {0.).Jaramillo)

P=0.16
R=0.55
F =0.98 (de la Figura N° 35)
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4.43

DETERMINACION DE LA DMLT:
Aplicando el valor del factor de correccién se tiene que:

MLDT = 47.97°C*0.98 =47 °C

CRITERIOS PARA LA SELECCION DE LA CONFIGURACION:

Py = 2*De Y P2=P;
E =De

DETERMINACION DEL COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR:
DETERMINACION DEL COEFICIENTE CONVECTIVO INTERNO (DENTRO DE LOS TUBOS):
Propiedades del Aire: Las propiedades del amoniaco en estado de liquido comprimido
son evaluadas a la Temperatura media segun el Software Cool Pack a una presién de

15.5 Bar.

40 + (35) o
T interno = 3 =37.5°C

Conductividad Térmica (k) : 0.452 W/m-°K
Numero de PRANDTL (Nps) : 0.98
Viscosidad Absoluta (p): 1.25 * 10* Pa-sg o kg/m-sg

Flujo masico por tubo: Se determina el flujo masico de aire que fluye por cada uno de
los tubos:
Se tiene N° de Tubos = 13*40 = 520 Tubos

El flujo de refrigerante es =0.1483 kg/sg

Mge _0.1483
N°de Tubos 12

Flujo masico por tubo M = = 0.0123 kg/sg
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e Numero de Reynolds interno : Para la determinacion del ntimero de Reynolds se

utiliza la ecuacion N° 13:

4% My 4+%0.0123
D;*m#+p  0.0266 % 3.1416 * 1.25 » 10~*

Ngg = = 4,710 (Flujo Turbulento)

e Numero de Nusselt : Para la determinacidn del Numero de NUSSELT se utiliza la
ecuacion N° 17:

Nyy = 0.023 = N3805 » NO4
Nyy = 0.023 * 4,710%8% x 0.98%* = 20.65

e Coeficiente Convectivo Interno :Segun la ecuaciéon N° 13 y 16 se determina el

coeficiente convectivo interno de transferencia de calor:

k YT 0452 TP T T mz ok

Nyy =

DETERMINACION DEL COEFICIENTE CONVECTIVO EXTERNO (EN LA CORAZA):
e Se tiene en cuenta el desarrollo para coeficientes convectivo para flujos externos del
Capitulo 7 del Texto: FUNDAMENTOS DE TRANSFERENCIA DE CALOR de Frank

Incropera.

e Propiedades del refrigerante en estado de vapor sobrecalentado a la presién de 2.35
Bar.
—15+ (—6)

T externo = _"2— =-10.5°C

Conductividad Térmica (k) : 0.0213 W/m-°K
Numero de PRANDTL {Npr ) : 0.98
Viscosidad Cinematica (v): 9.0 * 10°® m?/sg

Densidad (p): 1.915 kg/m?
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Se determina la relacion entre distancias al flujo (St)

St =2+De=2+0.0334 = 0.0668

Determinacion de la velocidad media del flujo de refrigerante que inciden sobre el
area de contacto.

Flujo de gases de la combustion: 0.1483 kg/sg

Aérea frontal de contacto = (0.0254*9)*(0.0254*6)= 0.381 m?

9” frontal * 6” vertical

Por lo tanto la velocidad media se halla segtin la expresion:
_ m, _0.14837
V= % dArea frontal 1915+ 0381

= 0.203 m/sg

Determinacion del Numero de Reynolds para la parte externa :

_vxDxp Vmax=xDe 0.203x0.0334

Nre = v~ T90s-106 /%3
Aplicando la ecuacién n® 14 :
1
Nnu = 0.683 * 7530456 x 0,983 = 14.86
C =0.683 m = 0.466 Valores obtenidos del Cuadro N° 2

Se determina el coeficiente convectivo para la parte externa con la ecuacién N° 15:
h, * 0.0334

w
14.86 0.0213 e=? m? —°K
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c. DETERMINACION DEL COEFICIENTE GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR:

e (ircuito de resistencias :

AW ———
1/h; (De-Di)/2kacero 1/h.

Figura N° 49 Resistencias presentes en el disefio
Fuente: Elaboracién Propia

e Determinacion del Coeficiente global de transferencia de calor : Se utiliza la ecuacién
"N?°18 y se-tiene-en-cuenta los coeficientes convectivo-hallados en:los-items-anteriores:"

Ademas k del acero (tubo) = 21.65 W/m-°K

1

1 00334-00266, 1 921 ¢
3509 7% 21,65 947

UT=

4.4.4 DETERMINACION DEL AREA DE TRANSFERENCIA DE CALOR Y NUMERO DE TUBOS REAL:
e Determinacién del Area de Transferencia de calor: Teniendo en cuenta la ecuacién N°
19 se determina el 4rea total de transferencia de calor:

3,514.7 = Ay x 47.97 + 9.21 Ar = 7.96 m?

e Determinacién de la longitud de tubos: Se tiene en cuenta que se tienen 2 pazos.
Ar=nm+D, L NUMERO DE TUBOS
796 = m*0.0334*xL*12

L (longuitud de tubos) = 6.32m

6.32
Longuitud de pazos = — = 3.16 metros

El valor coincide con el valor de tubos seleccionados que fue 12 Tubos
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4.4.5 VERIFICACION DE LA CAIDA DE PRESION:
Para la determinacién de la caida de presién tanto para el lado de los tubos como para
el lado de la coraza se tiene en cuenta que el limite maximo permisible de la caida de
presion es 10 psi= 0.68 Bar = 0.68 kgf/cm?.

a. CAIDA DE PRESION DEL LADO DE LA CORAZA:

Para la determinacion de la caida de presidn se toma en cuenta la ecuacién N°30.

_ p*xVmax«Nf =X *f

AP > *N oo (28)
De donde:
X=1
f =035 )
Por lo tanto:
pp o 1915%0203+12x1x035 1.63 N jm?

2

N k
AP =1.63— =1.63%10"3 kof es un valor aceptable
m? cm?

b. CAIDA DE PRESION DEL LADO DE LOS TUBOS: Se aplica las ecuaciones de perdida de
carga. o conservacion de la energia entre-2 puntos considerando que la variacién de la

altura de velocidad y la altura geodésica son despreciables.

P P.
71=—};2-+hp Py —P,=y+*hp

Considerando un factor de friccién para el acero comercial de 0.017, se determina las

perdidas longitudinales:

L * v?

W=l gei
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L =7.96 metros (longitudinal total de una tuberia, en 2 pazos)
g=9.81 m/sg?
Di=0.0264 m
Para hallar el valor de la velocidad interna dentro de cada tuberia, se tiene el siguiente
calculo:
Para una densidad de 583 kg/m3 (15.5 Bary 37.5 °C)

m, /583  0.1483/583
12 12

Q= =2.11* 107> m3/sg

 * Di? s
Q= 7 *p =211%107>m3/sg

v =0.038m/sg

hp = 0017 v 26+ 0038° g
= V. * = Vu.
P 2+9.81+0.0264 m

AP = P, — P, =9.81 % 583 * 0.0004 = 2.28 m = 0.22 kgf /cm2

Ambas caidas de presidn son aceptables ya que son menores a 0.68 kgf/cm?
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4.5 EVALUACION TECNICO-ECONOMICA:

Determinando la rentabilidad de la Inversion, al plantearse el montaje del interenfriador:
4.5.1 FLUJO DE CAJA:
a. INGRESOS: Por el ahorro en la facturacién de energia eléctrica, asumiendo una Tarifa

MT4

e Reduccidn de la Maxima Demanda : 7.13 MW

e Energia mensual dejada de consumir : 7.13*18*30 = 3,877.2 KWh

* Se cuantifica el ahorro en la facturacion de energia a través del siguiente cuadro ( Los

precios se han tomado de la pagina de OSINERGMIN (Noviembre-2014)

...Cuadro N°I1Reduccién.de laTarifa-de-Energia Eléctrica -

RUBRO o ' Consumo | Unidad | Precio Total
Energia Activa Total (EAT) 3850.2] KWh 0.1576] 606.79
Potencia Activa de Generacio 7.13 Kw 31.45 224.24
Potencia Activa Redes Dist. 7.13 KW 12.06 85.99
SUBTOTAL 917.02
1GV (18%) 165.06
TOTAL(S/) 1082.08

Fuente: Elaboracién propia

e Para un afio de operacidn se tiene un ahorro de S/12,984.96 (4,637.50 U$/afio)

b. INVERSION:
¢ Se tiene una Inversién de US 18,000.00
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Cuadro N°12 Presupuesto Analitico

1|MATERIAL
Planchas de Acero de 3/8" 3 200.00 600.00
Tubos de Acero sin costura Grado Ade 1" SCH 40 12 250.00 3000.00
Planchas deacero de 1/16" 3 60.00 180.00
Soldadura(kg) 8 40.00 320.00
Poliuretano(planchas ) 1 450.00 450.00
Plancha de Fe Ga de 1/16 (para recubrimiento) 2 50.00 100.00
Ferreteria 1 1500.00 1500.00
Pintura (GAL) 3 90.00 270.00
Costo Material 6420.00
2|MANO DE OBRA(Equipo del Area de Montajes)
Costo M.O 4 2500.00 10000.00
3{INSTRUMENTACION
Instrumentacion de-Control-de Temperatura — 1 7000.00 7000.00
Montaje de Instrumentacion y prueba 1 3000.00 3000.00
Costo Instrumentacion 10000.00
4 |ADECUACION AL SISTEMA ACTUAL
Material 1 7000.00 7000.00
Mano de Obra. 1 3431.00 3431.00
Costo Adecuacion al Sistema Actual 10431.00
S|SUPERVISION(Jefe de Area de Montajes)
Costo Supervision 1 5500.00 5500.00
COSTO PARCIAL 42351.00
IGV 8046.69
COSTO TOTAL 50397.69
COSTO TOTAL(US) 18000

4.5.2 INDICADORES DE RENTABILIDAD:

a.

CRITERIOS:

Periodo de tiempo-en-analisis : 10 afios
Tasa de Interés del Mercado 112 %
INDICADORES:
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Cuadro N°13 Indicadores e Rentabilidad

___ ‘ANALISIS ECGNOMICO DE INSTALAGION DE UN'INTERENFRIADOR _—

Ingresos

Ahorro de la Facturacion (US)

4637.50

Egresos

oM

Inversion Total

Inversion Sistema (US)

18000.00

“Periodo | INVERSION' | FGRESOS [ INGRESOS, | SALDD -

0 18000.00 -18000.00

1 0.00 4637.50 4637.50

2 0.00 4637.50 -4637.50

3 0.00 4637.50 4637.50

4 0.00 4637.50 4637.50

5 0.00 4637.50 4637.50

6 0.00 4637.50 4637.50

7 0.00 4637.50 4637.50

8 0.00 4637.50 4637.50

9 0.00 4637.50 4637.50

10 0.00 4637.50 4637.50
VAR(US) | TR A 2

[T PaveRx . [sseuower] _ ARos)

Fuente : Elaboracién Propia.
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4.6 DISCUSION DE RESULTADOS:

La presente tesis reafirma lo concluido por la Tesis de CAM RODRIGUEZ, en la cual
manifiesta que: las condiciones de baja presion del ciclo estdn condicionadas a la
temperatura del evaporador y el disefio de los componentes restantes estdn limitados
por ambos focos de temperatura. Debido a que las condiciones de operacién estan
limitadas por los valores de las temperaturas, asi tenemos que para el tanque salmuera
en donde se genera el hielo en bloque es de -5 C, con lo cual el evaporador para poder
mantener la temperatura minima del ciclo tiene un valor de temperatura de -15 °C, lo
cual determina la presién minima del ciclo de refrigeracién por compresion de vapor la

cual es 2.23 Bar. Asi mismo la temperatura maxima de los fluidos que permiten la

. condensacion-es:de:30°C ; lo cual establece el.valorr-minimo-del-refrigerante-dentro-del-

condensador el cual es de 40 °C , determinando que la presion méaxima del ciclo de

refrigeracion es 15.5 Bar.

Con referencia a la Tesis de CARRANZA DE LA CRUZ , la presente tesis completa lo
detallado por el mencionado autor, debido a que el adecuado manejo de las
temperaturas permite obtener el adecuado punto de operacion del sistema de
refrigeracién por compresion de vapor y obtener un adecuado valor del Coeficiente de
Performance , pero los limites de temperatura ( en el condensador y evaporador)
determinan un Coeficiente de Performance maximo , el cual solo puede ser mejorado
instalando nuevos equipos que permitan aprovechar los calores remanentes en este
caso del refrigerante caliente en estado liguido comprimido saliente del condensador y
el refrigerante frio.en estado de vapor sobrecalentado proveniente del evaporador con

la finalidad de mejorar el Coeficiente de Performance.

La Tesis de CHRISTIE,Jhon realizo el estudio del subenfriamiento en un ciclo de
refrigeracion por compresiéon de vapor utilizando como fluido refrigerante el R-12
utilizando un interenfriador (intercambiador de calor liquido-vapor) alcanzando COP
desde 2.8 a 3.2 con presiones de 26 a 110 psi ( 1.8 a 7.5 Bar Jrespectivamente para la
presion de baja y alta y con un incremento del COP de 14.28% , para nuestro caso el
estudio se ha realizado para el R-717 (Refrigerante Industrial) mejorandose el COP desde
3.2 a 3.68 con un incremento del 14 % y con presiones de 2.23 Bar a 15.5 Bar (para la
presion de baja y de alta respectivamente), utilizando también un interenfriador {

liquido-vapor)
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En el Informe de Tesis de JARA PONTE, David se planted la mejora del COP y del cambio
del refrigerante desde R-404 a R-717 ,bdsicamente solo aumentando la temperatura del
Evaporador desde -25 °C hasta — 15 °C, valor que se tiene como limite operacional en
nuestro presente informe , corrobordndose que para las plantas de generacién de hielo
en blogue es la temperatura limite del evaporador, como adicional en nuestro presente
informe se ha optado por la busqueda de la mejora del COP instalando un

interenfriador.

En la tesis de MARIGNY, Johan, se plantea que el subenfriamiento permite un
incremento de la entalpia en el evaporador, con lo cual se consigue aumentar el Efecto
-refrigerante .del Ciclo_de. Refrigeracién .por. Compresion,_pero_reduce_-el flujo-del.
refrigerante para poder mantener constante el Efecto refrigerante; para la presente
tesis se considera que el Efecto refrigerante se incrementa, lo cual da la posibilidad de
reducir el tiempo de operacion diaria que es de 18 horas. Asi mismo se plantea que el
valor maximo que se debe aumentar el refrigerante saliente del evaporador es hasta -6
°C, el cual es un valor superior a -5°C (temperatura del tanque de salmuera para la
generacion de hielo en blogue). Con esta temperatura se garantiza, que si existiese un
retroceso del flujo ante una parada imprevista, por lo menos la temperatura del
refrigerante nunca superara el valor minimo del tanque de salmuera. Un valor superior a
-5°C puede conllevar a que en casos de fallas del sistema, la temperatura del tanque de
salmuera se incremente afectando a la temperatura de generacion de hielo en bloque la

cual es de -3 °C.
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1.

CONCLUSIONES

Se determind el Coeficiente de Performance del Ciclo de Refrigeracién por
compresion de vapor el cual es de 3.24, para una presion de ba;ja de 2.23 Bary una
presién de alta de 15.5 Bar . lo cual permite una produccién de 2b TM/dia de hielo en
bloque, con un Efecto Refrigerante de 156.27. El valor del Coefici;ehte de Performance
estd dentro del rango promedio de valores de este indicadot ipara las Plantas de

generacion de Hielo en blogue que esta entre 3.2 a 3.25.

La temperatura del refrigerante en el condensador es de 40 °C, mientras que la

temperatura del refrigerante en el evaporador es de -15 °C.

Se determind las temperaturas del refrigerante que permiten !a instalacion de un
interenfriador , en este caso el liquido refrigerante saliente desdé el condensador en
estado de liquido comprimido a 15.5 Bar se subenfria desde 49 °C hasta 35 °C,
mientras que el fluido refrigerante saliente del evaporador en estado de vapor

saturado se sobrecalienta desde -15 °C hasta -6°C, este tltimo valor restringe el uso

de temperaturas més elevadas debido a que el tanque de salmuera en donde se

genera el hielo en bloques la temperatura es de -5°C.

Se dimensiono el interenfriador, dentro de sus principales caracteristicas se tiene que
es del tipo tubos y coraza (2 pazos por los tubos del refrigerante subenfriado y 1 paso
por la coraza del refrigerante sobrecalentado). Consta cada pazo de 12 tubos de 1” Sch

40 de acero sin costura con una longitud de 3.16 metros por paso.

Con la instalaciéon de un interenfriador que permite aprovechal::‘ las corrientes del
refrigerante subenfriado y sobrecalentado se obtiene un Coeficiente de Performance
de 3.68, mejorandose este valor en 14 %, con lo cual se supera el valor planteado en la
hipdtesis dé esta tesis la cual es de 10%. Consiguiéndose un incremento del Efecto
Refrigerante del 2.24 % , mientras que la Potencia Eléctrica del compresor se reduce

en 10.06%
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RECOMENDACIONES:

i
Se debe optar por instalar equipos adicionales al interenfriador ,tal como un tanque de
expansidn y un termosifén tal que permiten recuperar calores aun remanentes a

distas temperaturas en los puntos del ciclo de refrigeracion por compresion de vapor.

Si bien es cierto que el acero inoxidable es un material que no es afectado por la
corrosion que produce el amoniaco, se puede optar por utiiiz_’ar otras materiales
comerciales cuyos tubos puedan encontrarse en el mercado, tal es el caso del

aluminio. Con el cual se podria determinar o construir el interenfriador.

El uso del Software Cool pack aun no es muy difundido, al maré;en de su potencial

tecnoldgico y capacidad que puede brindar en el desarrollo numérico. Seria adecuado
i

que se brinde en las Universidades de la localidad el uso de este software u otros de

igua! potencial.

Se sugiere por implantar otros arreglos existentes que permi{an incrementar el
Coeficiente de Performance, tal como lo es el uso de doble compresor, con tanque de

mezcla o calentador abierto o en sistemas en cascada.

Una actividad que se puede mejorar es la implantacién de tecn:o‘l:ogl'as mds eficientes
en los materiales del condensador y del evaporador que perifnitan estrecharse los
limites de temperatura maximo y minimo del refrigerante, 'fcal como el uso de
condensadores evaporativos o evaporadores de placas ,asi como optar por el uso de

evaporador de tubos de titanio.
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1. UBICACION GEOGRAFICA DE LA EMPRESA.
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2. PROPIEDADES DEL AGUA DE SALMUERA
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3. PROPIEDADES DE TUBERIAS DE ACERO AL CARBONO A BAJA PRESION

TUBOS DE ACERO SIN COSTURA
ASTM A-53 GRADO B / ASTM A-106 / API 5L

Descripeién:

Producto gue se obtiene por Laminacidén en Caliente de un Tocho de Acero
Estructural.

Usos:

ASTM A-53 Tubos para conduccidén de fluidos y gases en la mineria,
petroquimica, pesca y servicioes en general.

ASTM 2-106 Tubos para servicio a altas temperaturas.

API 5L Tubos para la industria petrolera.

PROPIEDADES MECANICAS

NORMA TECNICA z R A NoEHR
_Rg/um’ Kg/nm® % EQUIVALENTE
BRSTM R-53 GR-A 21 min 34 min 23 min JIS G-3454
ASTM R-53 GR-B 25 min £2 min 18 min JIS  G-3454
ASTH k=106 GR-B 25 min 42 min 18 nin JI8 G-34S6
RPI 5L B 25 min 42 min 18 min J18 6-3¢54

DIMENSIONES Y PESOS UNITARIOS *

DIAMETRO espesor pe| PESO
DIAWETRO EXTERIOR SCHEDULE | " Nounipr | PRESION DE PRUEEA
pulg pulg & L men kg/= | ibfpuig.2 | Ragfemd
a/8 0.675 17.1 40 2.31 0.84 7100 £9.2
80 3.20 1.10 850 60.0
1/2 0.84 21.3 40 2.77 1.27 700 49.2
80 3.73 1.62 850 60.0
3/4 1.05 26.7 40 2;3? 1.69 700 49.2
80 3.91 2.20 850 60.0
1.0 1.215 13.4 40 3.38 2.50 700 49,2
8¢ 4.55 3.24 850 60.0

Fuente: Aceros Arequipa



4. PROPIEDADES DEL AMONIACO A 15.5 BARY 140 °c
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5. PROPIEDADES DEL AMONIACO A15.5BARY40°C

EX EES Distributable Clprogram hics (R0]ookpedterscock oot \pock 62w 3. TOLAT - [Dragram Vimdo] - S0 e

(0% Fie ER_Sech Otions Cilctte Tobles Piots Whedows Wep — — — — — —  — " T T T T T ek
- | REFRIGERANTS

|EoolPack l_ D AL )

|ERERIGERAR]

= = 1550.00 (kPa)
1474 gy
Tra: 1196 (rgim?)
WirssoRna 8359502 (m’xg)
- 1302 uifkgR)
e w1
STATE: Saperhested gan, 8Tgy = 0,199 I} 1.09BE.05 [P-n)
(S ————— 9.180E-07 frhey
Cetculats trensport properties?  [Yes ~|. 3.004E.02 WRm-KT}
TREREON YR AP R O A TES IS KT DRATED T e u,.'___. T
SATURATED UOUIO | SATURATED GAS
39.80 3980
1550.00 1550.00
s 173
5706 1108
Soroe 00009 4047 3337
© 19902501 Abguas : 105895 (kd e
o
tectrien Exgererg 1 SATURATED UQUID
har-A=s g Dynamic viscosty (Pa-s} 1222604 1.097E.05
Veion 143 Kanematic vtscosky {mfs) 1.021E05 9.474E07
TO0L 4.7 Thermat conductivy [Wam-K} AAGSELY 3002£.02

[ ® &8 0 W& & oM e[=]_ Y TR LTI

Fuente: Cool Pack



6. PROPIEDADES DEL AMONIACO A 15.5BARY 35 °C
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7. PROPIEDADES DEL AMONIACO A 2.3 BARY -6 °C
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8. FOTOS DE LA EMPRESA LEESER SAC
* CONDENSADOR EVAPORATIVO

Fuente: Fabrica de hielo Leeser Sac



FACHADA DE LA EMPRESA
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Fuente: Fébrica de hielo Leeser Sac




COMPRESOR DE TORNILLO MYCOM

Fuente: Fébrica de hielo Leeser Sac

J 110 R
HRY

uswEe ..w\i}lﬁ

|28




o SISTEMA DE LLENADO DE CUBETAS DE HIELO

Fuente: Fabrica de hielo Leeser Sac



e PISCINA DE SALMUERA PARA LA GENERACION DE HIELO EN BLOQUES

Fuente: Fabrica de hielo Leeser Sac



¢ ACOPIO DE BARRAS DE HIELO EN BLOQUE GENERADO

.

Fuente: Fabrica de hielo Leeser Sac



| smaceE

DOO00000C008
OOCOREEEE 0]
O0O0O0OERGE:ID
| [
O000000GLED
ORLOE0E 0
= |
OROECORHCEE0
OO0 ERCEEIO
OEORG00O00
DEﬂDCJDMﬂD
OFE=0RIACEID0O
OLR0ESGee10

Ok OE0= 30

OOEOE=C=A0
0o00Ea0D80
OooOSnCong
O000BECEaO
0o00Ea0ma0
0o0o00oo00
0o00000000
0000000000
0000000000
0000000000
0000000000
] o
1
o B

LESSER S.A.C.

EMPRESA:

ESCALA:

PLANO: |1

ING.GUEVARA

CH 01.10.2014

REVISADO
FECHA:

VISTA DE PLANTA | DISENO: papenesicornova |PBUIO:

EQUIPOS

32
§B§§




PL 1/2" Acero Grado A

@ =1"40 Grado A

10 pernos 3/8" x 4"

PL 2" Acero Grado A

ANCHO DE BRIDA 2"

CARACTERISTICAS DEL
INTERENFRIADOR

MPRESA: PLANO: PLANO 2
EMPRESA: |EssERSAC. LANO
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/— SOSTEN DE ESTRUCTURA DE TUBOS

Vd
PASO 1 DE LOS TUBOS 12 DE 1"
PASO 2 DE LOS TUBOS 12 DE 1"
o U

f CARCAZA DE PLANCHA DE ACERO DE 1/2" , DIAMETRO 520 mm
NIPLE 3/8" X 4" ACERO

FORRADO CON UN ESPESOR DE POLIURETANODE 2"

CARACTERISTICAS DEL
INTERENFRIADOR-CARCAZA

EMPRESA: LESSER SAC. PLANO: PLANO 3

DISENO: pAREDES/CORDOVA| FECHA:  CHO01.10.2014.

REVISADO: |NG. GUEVARA
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II. CONTENIDO DEL RESUMEN
PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA.

(EN CUANTO SE INCREMENTA EL COEFICIENTE DE

PERFORMANCE DE LA FABRICA DE HIELO LESSER-SAC,
MEDIANTE EL SUBENFRIAMIENTO Y SOBRECALENTAMIENTO
DEL REFRIGERANTE R-717?

OBJETIVOS.
.OBJETIVO GENERAL.

Determinar la relacion existente entre el subenfriamiento y el
sobrecalentamiento del Refrigerante R-717 y el incremento del coeficiente de

performance de la fabrica de hielo Lesser —-SAC

OBJETIVOS ESPECIFICOS.

Determinar el valor del coeficiente de performance actual de la Fébrica de
Hielo Lesser-SAC en funcién a un balance de energia en el ciclo de
refrigeracion por compresién de vapor.

Determinar los valores de temperatura de subenfriamiento y
sobrecalentamiento del refrigerante R-717 que permitan un incremento del
coeficiente de performance.

Establecer las condiciones de operacién de los componentes del ciclo de
refrigeracion por compresion de vapor al subenfriar y sobrecalentar el
refrigerante R-717.

Dimensionar las caracteristicas del equipo térmico del subenfriador y
sobrecalentador de refrigerante R-717.

Establecer la relacion entre el subenfriamiento y sobrecalentamiento del

refrigerante R-717 y el incremento del coeficiente de performance



HIPOTESIS.

“EL SUBENFRIAMIENTO Y SOBRECALENTAMIENTO DEL
REFRIGERANTE R-717 INCREMENTA EL COEFICIENTE DE
PERFORMANCE DE LA FABRICA DE HIELO LESSER-SAC EN UN
10%.”

BREVE REFERENCIAL AL MARCO TEORICO (10 A 20 LINEAS).
Sobrecalentamiento del vapor en la parte final del evaporador, o en las tuberias
que conectan el evaporador con el compresor. Este efecto estd limitado por la
temperatura del fluido objetivo de refrigeracién, siempre y cuando el evaporador o
las tuberias donde ocurre_estén_en contacto con dicho fluido, pero el refrigerante
puede sobrecalentarse mas alld de dicha temperatura si las tuberias de conexion
con el compresor (ya fuera del contacto con el objetivo) son largas o estan mal
aisladas, ya que la temperatura ambiental que las rodea es mas elevada. Al
sobrecalentamiento debido al intercambio de calor con el objetivo se le denomina
sobrecalentamiento Gtil, mientras que el provocado por el intercambio con el
ambiente exterior no es util.

Subenfriamiento del liquido en la parte final del condensador. Este efecto esta
limitado por la temperatura del agente externo, ya que nunca el refrigerante puede
enfriarse mas que el agente que provoca su enfriamiento, pero es beneficioso por
dos razones: Primero, porque disminuye el titulo a la entrada del evaporador,
haciendo posible un incremento del calor absorbido en el evaporador, y por tanto
de la eficacia. Segundo, porque permite un funcionamiento mds estable de la

vélvula de expansion, al ser monofasico el flujo que circula por ella.

CONCLUSIONES Y/O RECOMENDACIONES.

CONCLUSIONES

Se determiné el Coeficiente de Performance del Ciclo de Refrigeracién por
compresion de vapor el cual es de 3.24, para una presion de baja de 2.23 Bar y
una presién de alta de 15.5 Bar. lo cual permite una produccion de 20 TM/dia de
hielo en bloque, con un Efecto Refrigerante de 156.27. El valor del Coeficiente
de Performance estd dentro del rango promedio de valores de este indicador para

las Plantas de generacion de Hielo en bloque que esta entre 3.2 a 3.25.



La temperatura del refrigerante en el condensador es de 40 °C, mientras que la
temperatura del refrigerante en el evaporador es de -15 °C.

Se determiné las temperaturas del refrigerante que permiten la instalacion de un
interenfriador , en este caso el liquido refrigerante saliente desde el condensador
en estado de liquido comprimido a 15.5 Bar se subenfria desde 40 °C hasta 35 °C
, mientras que el fluido refrigerante saliente del evaporador en estado de vapor
saturado se sobrecalienta desde -15 °C hasta -6°C, este tltimo valor restringe el
uso de temperaturas mas elevadas debido a que el tanque de salmuera en donde se
genera ¢l hielo en bloques la temperatura es de -5°C.

Se dimensiono el interenfriador, dentro de sus principales caracteristicas se tiene
que es del tipo tubos y coraza (2 pazos por los tubos del refrigerante subenfriado
y 1 paso por.la coraza.del refrigerante sobrecalentado). Consta cada pazo de 12
tubos de 17 Sch 40 de acero sin costura con una longitud de 3.16 metros por paso.
Con la instalacién de un interenfriador que permite aprovechar las corrientes del
refrigerante subenfriado y sobrecalentado se obtiene un Coeficiente de
Performance de 3.68, mejorandose este valor en 14 %, con lo cual se supera el
valor planteado en la hipdtesis de esta tesis la cual es de 10%. Consiguiéndose un
incremento del Efecto Refrigerante del 2.24 % , mientras que la Potencia

Eléctrica del compresor se reduce en 10.06%

RECOMENDACIONES

Se debe optar por instalar equipos adicionales al interenfriador ,tal como un
tanque-de -expansion y un-termosifébn tal que permiten recuperar calores aun
remanentes a distas temperaturas en los puntos del ciclo de refrigeracion por
compresion de vapor.

Si bien es cierto que el acero inoxidable es un material que no es afectado por la
corrosion que produce el amoniaco, se puede optar por utilizar otras materiales
comerciales cuyos tubos puedan encontrarse en el mercado, tal es el caso del
aluminio. Con el cual se podria determinar o construir el interenfriador.

El uso del Software Cool pack aun no es muy difundido, al margen de su
potencial tecnoldgico y capacidad que puede brindar en el desarrollo numérico.
Seria adecuado que se brinde en las Universidades de la localidad el uso de este

software u otros de igual potencial.



Se sugiere por implantar otros arreglos existentes que permitan incrementar el
Coeficiente de Performance, tal como lo es el uso de doble compresor, con tanque
de mezcla o calentador abierto o en sistemas en cascada.

Una actividad que se puede mejorar es la implantacién de tecnologias mds
eficientes en los materiales del condensador y del evaporador que permitan
estrecharse los limites de temperatura maéximo y minimo del refrigerante, tal
como el uso de condensadores evaporativos o evaporadores de placas ,asi como

optar por el uso de evaporador de tubos de titanio.
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