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RESUMEN

TITULO: DISENO Y CONSTRUCCION DE UN SISTEMA DE REFRIGERACION
DE BAJA TEMPERATURA POR ETAPAS TIPO BANCO PARA EL
LABORATORIO DE SISTEMAS TERMICOS DE LA ESCUELA DE INGENIERIA
MECANICA DE LA UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER".

AUTORES: Héctor Fabian Gualdrén Hernandez; Martin Felipe Ruiz Romero™

PALABRAS CLAVES: Sistema de refrigeracién en dos etapas; baja temperatura,

banco de laboratorio; subenfriamiento; interenfriamiento; vapor flash.

DESCRIPCION:

Con el fin de encontrar mejores desempenfios en los sistemas de refrigeracion cuando se operan en
aplicaciones de baja temperatura se han desarrollado los ciclos de refrigeracién de multiples
etapas. En este proyecto se disefid y construyé un sistema de refrigeracién en dos etapas con
inyeccién parcial como banco de laboratorio en el cual los estudiantes pueden conocer y analizar el
comportamiento del sistema mediante la medicion experimental de los principales parametros de
operacion.

El equipo construido consta de dos compresores reciprocantes que cumplen con las dos etapas de
compresion, un evaporador, un condensador, dos vélvulas de expansion, un tanque intermedio en
el cual se presenta el interenfriamiento y el subenfriamiento del refrigerante, ademas posee su
respectivo sistema de recuperaciéon de aceite, el tablero de monitoreo permite leer presiones y
temperaturas y manipular el encendido y apagado del banco experimental.

Se realizaron pruebas de verificacion del montaje del banco, asegurando la no presencia de fugas
de refrigerante, posteriormente se realizaron pruebas de funcionamiento del banco con el fin de
obtener el comportamiento del sistema ante distintos escenarios. Los resultados experimentales
permitieron observar, analizar y comparar el desempefio del sistema construido con respecto a un
ciclo simple en relacién con las principales variables de operacion del sistema. Adicionalmente se
obtuvo un modelo matematico que demostré ser una buena herramienta para el analisis del
sistema ya gque se aproxima tanto en tendencia como en valores al comportamiento real del equipo
construido.

* Trabajo de grado

™ Facultad de ingenierias Fisico-Mecéanicas, Escuela de Ingenieria Mecanica. Director: Ing. Omar
Armando Gelvez Arocha
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ABSTRACT

TITLE: DESIGN AND CONSTRUCTION OF AN EXPERIMENTAL BENCH OF A
LOW TEMPERATURE REFRIGERATION SYSTEM BY STAGES FOR THE
THERMAL SYSTEMS LABORATORY OF THE SCHOOL OF MECHANICAL
ENGINEERING OF THE “UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER”.

AUTHORS: Héctor Fabian Gualdrén Hernandez; Martin Felipe Ruiz Romero™

KEY WORDS: Two stages refrigeration system; Low Temperature; Experimental

bench; Subcooling; Intercooling; flash steam.

DESCRIPTION:

In order to find better performance in refrigeration systems when are operating in low temperature
applications, multi-stage refrigeration cycles have been developed. In this project, a two-stage
refrigeration system with partial injection was designed and built as an experimental laboratory
bench where students can learn and analyze the system behavior experimental measurement of
the main operating parameters.

The built equipment consists of two reciprocating compressors that comply with the two
compression stages, an evaporator, a condenser, two expansion valves, an intermediate tank
where the refrigerant intercooling and subcooling happen, further has its respective system of oil
recovery, the monitoring board allows to read pressures and temperatures and manipulate the on
and off of the experimental bench.

Verification tests of the assembly of the bank were performed, ensuring the absence of refrigerant
leaks, subsequently tests of the bank's operation were performed in order to obtain the behavior of
the system in different conditions. The experimental results allowed to observe, analyze and
compare the performance of the built system respect to a simple cycle in relation to the system
main operating variables.

Additionally, a mathematical model was obtained, this model proved to be a good tool for the
analysis of the system because it approximates both the trend and the real behavior values of the
built equipment.

* Bachelor Thesis

" Faculty of Physic-Mechanical Engineering, School of Mechanical Engineering. Director: Ing.
Omar Armando Gelvez Arocha
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INTRODUCCION

Los sistemas de refrigeracidon en la actualidad tienen una gran variedad de
aplicaciones que dependen de las necesidades especificas de cada caso, en la
industria las principales aplicaciones se dan para la conservacion de alimentos y la
climatizaciéon de locales (aire acondicionado); estas aplicaciones se puede
clasificar también mediante la temperatura que se desea mantener en el sitio, para
ello se toman generalmente tres rangos de temperatura los cuales varian
dependiendo de cada proveedor, segun el catdlogo Danfoss? : aplicaciones de
baja (-35 a -15 °C), media (-15 a -5 °C) y alta temperatura (-5 a +15 °C).

El rango de baja temperatura es el mas exigente para un sistema de refrigeracion;
teniendo en cuenta que en la industria se busca aprovechar al maximo la energia,
se ha optado por trabajar un sistema modificado que aumente el rendimiento del
sistema cuando se tiene rangos de baja temperatura y altas capacidades de
enfriamiento, esta modificacion resulté en los sistemas de refrigeracion de
multiples etapas los cuales constan de dos o mas compresores donde el
refrigerante se comprime cada vez mas a medida que pasa por cada compresor,

reduciendo asi la relacion de compresion de cada compresor.

En el presente trabajo se lleva a cabo el disefio y la construccion de un sistema de
refrigeracion de dos etapas que servira como banco de experimentacion en el
laboratorio de Sistemas Térmicos de la Universidad Industrial de Santander, en el
cual se facilite el estudio de los sistemas que se implementan actualmente para

solucionar los problemas de rendimiento en aplicaciones de baja temperatura.

1 DANFOSS, CATALOGO DE COMPRESORES, Compresores universales, innovadores y de bajo
consumo. En linea [Fecha de consulta: 8//2018]. Disponible en:
http://www.indubel.com.ar/pdf/repuestos/compresores/danfoss/danfoss.pdf
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1. FORMULACION DEL PROBLEMA

En los sistemas de refrigeracion las aplicaciones de baja temperatura en
comparacion con otras a temperaturas mas elevadas requieren un mayor
consumo de energia por cantidad de calor extraido, esta relacion puede ser
expresada mediante el coeficiente de desempefio (COP=Q/W) cuyo valor

disminuye a medida que la temperatura de evaporacion es mas baja.

Figura 1 Variacion del COP y Capacidad (CAP) en funcién de la temperatura de

evaporacion.
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Este hecho se debe a la disminucién del efecto refrigerante dado por el aumento
del vapor de flash producido en la valvula de expansion; Para tratar de reducir
estas falencias se pueden realizar modificaciones al ciclo simple de refrigeracion
por compresion de vapor adicionando un tanque intermedio que subenfrie la linea
de liquido aumentando el efecto refrigerante e inter-enfrié el vapor durante la
compresion disminuyendo la potencia consumida, obteniendo asi un ciclo de
refrigeracion en dos etapas que logra aumentar el desempefio del sistema en las
aplicaciones de baja temperatura y ademas contempla problemas operativos que
surgen en la industria relacionados principalmente con la localizacion de los
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componentes del sistema de refrigeracion, ya que generalmente el recinto frio (que
contiene el evaporador) se encuentra lejos del lugar de compresion y

condensacion.

Teniendo en cuenta lo anterior y en cumplimiento con la mision institucional de
formar profesionales de alta calidad se hace necesario que los estudiantes de
ingenieria mecanica puedan identificar y relacionar en proporciones de tamafio y
de caracter sensitivo los componentes que permiten un funcionamiento eficiente
de un sistema de refrigeracion de baja temperatura junto con las variables
limitantes estudiadas teéricamente en el aula de clase, como: capacidad, potencia
de compresion y flujo de refrigerante de manera experimental en un laboratorio tal
que puedan verificar que los modelos matematicos estudiados tedricamente
realmente dictan y limitan los sistemas de refrigeracion, asi como también

entender las ventajas operativas que brindan estos sistemas.
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2. JUSTIFICACION PARA LA SOLUCION

Actualmente la escuela de ingenieria mecénica de la universidad industrial de
Santander se encuentra en un proceso de renovacion de infraestructura relativo a
su zona de laboratorios con objetivo de ofrecer experiencias practicas de calidad
referente a las asignaturas teéricas mediante el estudio de bancos de laboratorio

con aplicaciones de la industria moderna.

La asignatura de refrigeracion y aire acondicionado es una asignatura de caracter
electiva solicitada por el estudiantado de ingenieria mecanica debido a su peffil
aplicado en la industria, por tal motivo la elaboracion de un banco de refrigeracién
de baja temperatura de dos etapas permitird a los estudiantes identificar de
manera experimental los componentes y dispositivos que permiten funcionar estos
sistemas, relacionando sus caracteristicas fisicas como tamafio y sonido con
variables determinantes en estos sistemas como capacidad de refrigeracion y

potencia consumida.

El banco de refrigeracién de baja temperatura de dos etapas también permitird a
los estudiantes verificar la veracidad y aplicabilidad de los modelos matematicos
estudiados en el aula de clase comparandolos con variables de operacion
medidas en el banco como temperaturas y presiones, como también estudiar de
manera practica las ventajas que supone las mejoras de sub-enfriamiento para
evitar el vapor de flash en la entrada de la valvula de expansion y el inter-

enfriamiento del vapor destinado a compresion.
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3. OBJETIVOS

3.1. OBJETIVO GENERAL

Disefiar y construir un sistema de refrigeracién por etapas para el laboratorio de

sistemas térmicos que permita a los estudiantes de ingenieria mecanica de la

Universidad Industrial de Santander afianzar los conocimientos adquiridos en la

asignatura “refrigeracion y aire acondicionado” de manera experimental.

3.2. OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Elaborar un modelo matemético del sistema de refrigeracion por etapas que

permita determinar la capacidad de refrigeracién tedrica y parametros

especificos de los componentes del sistema basados en el uso del

compresor Copeland CS12K6E-TF5 y la unidad condensadora Danfoss

modelo LCZ028E20Q presentes en el laboratorio de sistemas térmicos.

e Construir un sistema de refrigeracibn por compresion de vapor en dos

etapas con inyeccion parcial que comprende:

Un tanque intermedio que permita el subenfriamiento en la linea de
liguido mediante un intercambiador de calor cerrado y el inter-
enfriamiento del gas de descarga de la primera etapa de compresion.
Dos valvulas de expansion (para las lineas de presion intermedia y baja
presion).

Dos compresores (presentes en el laboratorio).

Evaporador y condensador.
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e Desarrollar una guia de laboratorio que permita encontrar de manera
experimental el rendimiento del sistema de refrigeracién como funcién de la

temperatura de evaporacion.
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4. SISTEMA DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR.

Por la experiencia se conoce que el calor fluye en direccion de la temperatura
decreciente, este es un proceso natural de transferencia de calor y no necesita de
algun dispositivo externo para realizar dicho proceso. Los sistemas de
refrigeracion son maquinas térmicas que permiten realizar un proceso de
transferencia de calor a la inversa, es decir, transferir calor de un medio de baja
temperatura a un medio de alta temperatura utilizando alguna fuente de energia
externa. Estos sistemas se clasifican en funcion de la fuente de energia que se
utiliza para realizar el proceso; como se muestra en la figura 2, existen diversos
tipos de sistemas de refrigeracion, donde el tipo mas utilizado es el de energia

termo-mecénica debido a que ha demostrado tener un mejor rendimiento.

Figura 2. Tipos de sistemas de refrigeracion.
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Entre los sistemas de refrigeracion termo-mecanicos se encuentran tres tipos:
compresion de liquido, compresion de vapor y compresion de gas, donde el de
compresion de vapor es el sistema mas utilizado debido a sus ventajas en

operatividad y costos.
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El sistema de refrigeracion por compresion de vapor realiza su trabajo mediante
un fluido refrigerante, el cual realiza el ciclo de refrigeracion para retirar calor de un

medio de baja temperatura y cederlo al medio de alta temperatura.
4.1. CICLO SIMPLE DE REFRIGERACION POR COMPRESION DE VAPOR.

Este ciclo posee cinco elementos principales: compresor, condensador,
evaporador, valvula de expansion y fluido refrigerante, el Ultimo es el encargado
de realizar el ciclo termodinamico a través de cada uno de los cuatro elementos
descritos anteriormente. El fluido toma el calor del recinto frio en el evaporador, se
comprime en el compresor, expulsa el calor al ambiente en el condensador y
regresa al evaporador después de tener una caida de presién en la valvula de

expansion.

Figura 3. Ciclo simple de refrigeracion por compresion de vapor.
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Fuente: ASHRAE, Fundamentals, Capitulo 02, Thermodynamics and refrigeration cycles, 2009,
p. 2.7.
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El diagrama p-h de la figura 4 muestra el ciclo que sigue el refrigerante a través
del sistema de refrigeracion, este diagrama permite apreciar de una mejor manera
los problemas que se presentan en cuanto al desempefio térmico del sistema
cuando la temperatura de evaporacion disminuye. Analizando para una
temperatura de condensacion constante si la presion de evaporacion disminuye el
efecto refrigerante disminuira de ER1 a ER2 (ver figura 4) por ende la capacidad
del sistema también se vera afectada negativamente, por otro lado, se observa
que el trabajo de compresion se aumenta debido a la mayor diferencia de

presiones que existe entre la presion de condensacion y evaporacion.

Figura 4. Ciclo simple de refrigeracion a distintas presiones de evaporacion.
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h

Fuente: Adaptado de CENGEL Y., GHAJAR A., Transferencia de calor y masa: un enfoque

practico. Cuarta edicion, México. McGraw-Hill, 2011.

Para tratar los problemas ya descritos de disminucion de capacidad y aumento del
trabajo de compresion, las mejoras al ciclo simple de refrigeracion se enfocan en
utilizar un sistema de subenfriamiento en la linea de liquido que ademas de
aumentar el efecto refrigerante disminuye la posibilidad de aparicién de vapor de
flash en la entrada de la valvula de expansion y un sistema de inter-enfriamiento

en la compresion del refrigerante que disminuya el trabajo de compresion.
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Estas mejoras dan como resultado un sistema de refrigeracion que puede poseer
un refrigerante (denominados por etapas) o dos refrigerantes (denominados en
cascada), el desarrollo de este proyecto se basa en los sistemas por etapas los
cuales constan de dos compresores que realizan dos etapas de compresion, asi
cada compresor posee una relacion de compresor menor, ademas del uso de un
tanque intermedio 0 economizador que se mantiene a una presion intermedia y
realiza la funcion de sub-enfriamiento e inter-enfriamiento del refrigerante; de
estos sistemas se encuentran principalmente 3 ciclos, donde cada uno de ellos

posee sus ventajas y desventajas:

¢ Ciclo de inyeccion total de refrigerante al tanque intermedio.
¢ Ciclo de inyeccion parcial de refrigerante al tanque intermedio.

¢ Ciclo con tanque de recirculacion de evaporador inundado.

En el ciclo de inyeccion total (ver figura 6B) todo el liquido proveniente del
condensador es expandido en el tanque intermedio, este funciona para cortas
distancias de instalacion, puesto que soluciona el problema del desempefio, pero
no es solucién a la generacion de vapor de flash por perdidas de presion en la

linea de liquido antes de la valvula de expansion.

En el ciclo de inyeccion parcial (ver figura 6A) solo una parte del liquido
proveniente del condensador es expandido en el tanque intermedio y la otra es
subenfriado, este sistema tiene en cuenta el problema del desempeiio a bajas
temperaturas y ademas soluciona la aparicion de vapor flash en la linea de liquido.

Por dltimo, el ciclo con tanque de recirculacién resuelve los problemas de
desempeiio y vapor de flash al igual que el ciclo de inyeccion parcial, pero, aunque
su desempefio es mayor la desventaja de este sistema es su alto costo de

instalacion comparado con los demas ciclos.
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Ademas de las ventajas de desempefio descritas anteriormente, se debe tener en
cuenta los aspectos de caracter operativo, cuyo principal aspecto para este caso
es la mezcla entre refrigerante y aceite. El tanque intermedio opera de manera
similar a un evaporador inundado, y es de esperar que parte del aceite de los

compresores llegue hasta el tanque intermedio o cualquier acumulador de liquido.

Los aceites para refrigeracion se pueden dividir en aceites totalmente miscibles y
parcialmente miscibles, para el caso de los refrigerantes halocarbonados, la
mezcla con el aceite es parcialmente miscible, esto implica que a altas presiones y
temperaturas la mezcla se da totalmente, pero a bajas temperaturas la mezcla
aceite refrigerante forma dos fases, una rica en aceite y otra fase de refrigerante
pobre en aceite, dicha fase rica en aceite se forma en la parte superior del liquido
refrigerante y puede formar una capa o pelicula de aceite que afecta el proceso de

evaporacion y el retorno del aceite a los compresores.

Figura 5. Mezcla aceite — refrigerante a bajas temperaturas.
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El retorno al compresor del aceite acumulado en la zona superior del tanque
requiere un sistema especialmente disefiado para esto. Los sistemas de retorno

de aceite funcionan mediante la separacion del refrigerante y el aceite, esto se
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logra evaporando el refrigerante de la mezcla rica en aceite en una camara auxiliar
utilizando como fuente de calor una resistencia eléctrica o la linea de liquido a alta

temperatura.

El sistema con tanque de recirculacién posee dos tanques de refrigerante liquido,
esto implicaria tener dos sistemas para el retorno de aceite en cada tanque. Por lo
anterior, el sistema utilizado en este proyecto fue el ciclo en dos etapas con

inyeccidén parcial, el cual se describe a continuacion.

4.2. CICLO POR DOS ETAPAS CON INYECCION PARCIAL DE LIQUIDO.

Es un ciclo mejorado en dos etapas, una etapa de baja presion y otra etapa de alta
presion, se utilizan dos compresores, uno en cada etapa. En la figura 6A se puede
observar el ciclo donde el refrigerante sigue el siguiente proceso?: El fluido
refrigerante es aspirado en el estado 2 por el compresor de baja presion, el cual lo
comprime hasta un estado 3 a una presion intermedia, en este punto se da el
inter-enfriamiento en un tanque intermedio, de este tanque el vapor que se
produce en el estado 4 es aspirado por el compresor de alta para después pasar
al condensador. En el estado 6 el refrigerante toma dos caminos, uno por una
valvula de expansién de alta presion que lleva el fluido al estado 7 y lo inyecta en
el tanque intermedio, el otro camino pasa por un intercambiador ubicado en el
tanque intermedio, es en este punto donde se lleva a cabo el subenfriamiento,
llegando al estado 8 donde se expande hasta el estado 1 en la valvula de
expansion de baja presion, para volver asi al evaporador.

Este sistema permite reducir el trabajo que debe realizar cada compresor
reduciendo a su vez el trabajo total de compresion, ademas permite generar un

subenfriamiento que aumenta la capacidad de retirar calor (h2-h1) (ver figura 6) y

2 Vivar Gil, BALANCE TERMODINAMICO DE CICLOS DE REFRIGERACION
REGENERATIVOS POR COMPRESION DE VAPOR, Universidad Autonoma Metropolitana,
Divisién de ciencias bésicas e ingenieria, 2001, p 48.
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ademas impide que se forme vapor de flash antes de la valvula de

expansion debido a la caida de presién por las tuberias.

Figura 6. Ciclo en dos etapas. 6A con inyeccién parcial. 6B Con inyeccion total.
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Division de ciencias bésicas e ingenieria, 2001

Este sistema posee tres flujos masicos de operacion:
Mrl el cual fluye en los puntos 8, 1,2 y 3, es el flujo masico que mueve el

compresor de baja.
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e Mr2 el cual fluye en los puntos 4,5y 6, es el flujo masico que mueve
compresor de alta.
e Mr3 el cual fluye en el punto 7, es el flujo masico que se inyecta al tanque

intermedio, este flujo es tomado de la linea de liquido.

La relacidon entre estos tres flujos de masa se puede hallar realizando un balance
de masa y energia en el tanque intermedio, el cual se puede observar en la figura
7.
Mr2 = Mrl + Mr3 (1)
Mr3 « h7 + Mr1 « h6 + Mr1 « h3 = Mr1 « h8 + Mr2 = h4 (2)

Donde h3, h4, h6, h7 y h8 son las entalpias del refrigerante en cada punto.

Figura 7. Balance de masa en el tanque intermedio.
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4.2.1. Capacidad en el ciclo de inyeccién parcial. La capacidad (CAP) en este
ciclo de refrigeracion es el flujo de calor puede absorber en el evaporador, es

decir, es el calor que el sistema es capaz de retirar entre los puntos 1y 2.

CAP = Mr1 = (h2 — h1) 3)



Donde h2 y hl son las entalpias del refrigerante en los puntos 2 y 1
respectivamente, la diferencia h2-hl es el llamado efecto refrigerante. Mrl es el

flujo masico que mueve el compresor de baja, es decir:

Mrl = p, * Vis * &, (4)

Donde pv es la densidad del refrigerante que entra al compresor, Vfis es el flujo
volumétrico del compresor y ¢, es la eficiencia volumétrica del compresor.
Remplazando la ecuacién (4) en la ecuacién (3) se obtiene que la capacidad en el

sistema de dos etapas es:

CAP = py, * Vpis * &, % (h2 — h1) (5

Se puede observar en la figura 8 la ganancia en el efecto refrigerante (y por lo
tanto en la capacidad) que existe con este sistema, la figura compara el ciclo
simple (rojo) con el ciclo en dos etapas (negro).

Figura 8. Comparacion del ciclo en dos etapas con el ciclo simple.
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Fuente: Sistemas doble etapas, Dossat, Roy J. (2001). Principios de Refrigeracion
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4.2.2. Trabajo de compresiéon en el ciclo de inyeccion parcial. El trabajo de
compresion es la potencia requerida por los compresores para llevar a cabo el
proceso, en este ciclo se utilizan dos compresores o etapas de compresion, por lo
tanto, el trabajo total requerido es la suma de los trabajos individuales de cada

compresaor.

Wiotar = Wbaja + Waita (6)

Donde se debe tener en cuenta que flujo masico mueve cada compresor (ya que
son diferentes) y hallar el trabajo para cada compresor:

Wbaja = Mrl = (h3 - hZ) = Py * Vfis * & * (h3 - h2) (7)
Watta = Mr2  (hS — ha) = p, * Vyig * ,(h5 — h4)  (8)

Donde los Vfis corresponden a cada compresor ya sea de alta o de baja.
En la figura 8 se puede observar el trabajo de compresion que se ahorra en
comparacién con el ciclo simple, este trabajo ahorrado se determina por la porcién

de area bajo la curva que no existe en el ciclo de dos etapas (Parte superior

derecha del diagrama).
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5. REQUERIMIENTOS DEL SISTEMA Y DISENO CONCEPTUAL.

En este capitulo se plantea el inicio del proceso de disefio. Se presentan los
requerimientos y el disefio conceptual de un sistema de refrigeracion por

compresion de vapor en dos etapas con inyeccion parcial.

5.1. REQUERIMIENTOS DEL SISTEMA.

El disefio del sistema de refrigeracion en dos etapas debe ser del tipo banco de
laboratorio, por lo tanto, es un sistema con fines académicos. Teniendo en cuenta
la justificaciébn para la construccion de este sistema, se requiere que los
estudiantes de la asignatura refrigeracion y aire acondicionado puedan estudiar de

manera practica los diferentes elementos que componen dicho sistema.

Por lo anterior, es necesario que el banco posea distintos escenarios de analisis
gue incentiven a los estudiantes; el sistema debe ser didactico y facil de operar, se
deben identificar claramente los elementos que componen el sistema de tal
manera que se pueda observar los fendmenos que ocurren y conocer donde estan
ocurriendo, por ello el factor estético es importante ya que debe ser agradable al
usuario, ademas, se debe tener resultados claros que se puedan visualizar

facilmente y en tiempo real.

Teniendo en cuenta que el sistema estara ubicado en el laboratorio de sistemas
térmicos se deben considerar los parametros de espacio y mantenimiento: el
sistema debe ser practico y compacto cuya ubicacién sea sencilla y accesible, su
mantenimiento debe ser minimo y sencillo, se busca la mayor durabilidad posible

del equipo.
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Por ultimo, el sistema se debe adecuar a los elementos ya disponibles en el
laboratorio de sistemas térmicos: compresor Copeland CS12K6E-TF5 y la unidad
condensadora Danfoss modelo LCZ028E20Q.

A continuacion, se presenta una tabla resumen de los requerimientos del equipo:

Tabla 1. Requerimientos del sistema.

REQUERIMIENTOS DEL SISTEMA.

Requisitos

Especificacién

Diversos escenarios de analisis.
Didéctico.

Facil operacion.

Visualizacion de componentes.
Resultados exactos y en tiempo
real.

Poco espacio.

Facil mantenibilidad.

Uso de los compresores ya
presentes.

Carga impuesta variable.
Sistema de monitoreo sencillo.
Control del banco intuitivo.
Elementos etiquetados.

Bajo error de medicion en
presiones y temperaturas.
Ubicacion compacta, modular.
Valvulas de servicio.

Capacidad impuesta por los

compresores existentes.

5.2. DISENO CONCEPTUAL.

El sistema de refrigeracién por compresion de vapor en dos etapas con inyeccién
parcial funciona en tres niveles de presién (alta, media y baja), la diferencia con el
ciclo simple de refrigeracion radica en la incorporacion del nivel de presion media
lo cual conlleva el uso de elementos adicionales al sistema. El banco se compone
principalmente de cuatro subsistemas: el sistema de refrigeracion, el sistema de la

etapa intermedia, los sistemas auxiliares y el sistema eléctrico.
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El sistema de refrigeracion hace referencia a los elementos basicos de un sistema
de refrigeracion como lo son: la unidad de compresion, el evaporador, el

condensador y las dos valvulas de expansion.

La primera diferencia con el ciclo simple aparece en el uso de dos valvulas de
expansion, las cuales se requieren para expandir desde la presion de alta hacia la

presion de baja y presion intermedia.

La unidad de compresién consta de dos compresores que realizan las dos etapas
de compresion, de esta forma el primer compresor comprime de baja presion a
presion intermedia y el segundo compresor toma el refrigerante a dicha presion

intermedia y lo comprime hasta alta presion.

El sistema de la etapa intermedia se compone de un tanque intermedio junto con
su control de nivel de liquido. El tanque es un recipiente presurizado (presion
intermedia) donde descarga el compresor de primera etapa y succiona el
compresor de segunda etapa, en este recipiente se realiza la inyeccion parcial del
liquido, el cual se toma desde la linea de liquido y se expande justo en la entrada
del tanque hasta presion intermedia, ademas el tanque posee un intercambiador
de calor tipo serpentin el cual permite subenfriar el refrigerante liquido que
proviene del condensador.

El subenfriamiento del refrigerante se contrapone a las pérdidas de presion que
existe en las lineas de liquido de gran longitud anteriores a la valvula de expansién
con el fin de evitar la aparicion del vapor flash, para simular dicha perdida de
presién en el banco compacto se utiliza una valvula que permite generar una caida
de presion la cual se monitorea mediante mandmetros en la entrada y salida de la

valvula.
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Los sistemas auxiliares hacen referencia a los accesorios adicionales necesarios
para la seguridad, proteccion y un correcto funcionamiento de los elementos, tales
como los separadores de aceite, el acumulador de succion, el sistema para
retornar el aceite acumulado en el tanque intermedio, filtros, valvulas, presostatos,

etc.

El sistema eléctrico se compone de los contactores y protecciones eléctricas
necesarias para realizar el sistema de arranque y parada de los dos compresores.
Ademas de los elementos principales, el banco se compone de un sistema de
monitoreo que permite medir presiones y temperaturas del sistema de

refrigeracion con el fin de obtener los estados termodinamicos reales del sistema.

Figura 9. Sistemas del banco de laboratorio.
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Adicionalmente el banco disefiado contiene una linea bypass entre la descarga del
compresor de la primera etapa y la entrada del condensador, con el fin de obtener
un circuito de refrigerante que funciona en ciclo simple, de esta manera se logra
gue el banco tenga la opcion de trabajar como el sistema de refrigeracion de dos
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etapas y también como el sistema en ciclo simple lo cual permitira la comparacion

entre dichos ciclos.

La linea bypass en conjunto con valvulas de globo permite aislar el tanque

intermedio y el compresor de la segunda etapa, de esta manera se obtiene un

ciclo simple.

El diagrama basico del sistema con los elementos principales que lo componen se

muestra a continuacion.

Figura 10. Esquema preliminar del sistema.

o2

EVAPORADOR

Recinto frio

Valvula de Recipiente de liquido
expansion de |: )
baja
< Valvula de Condensador
expansion de (-
presion intermedia | Compresor
% ' de alta
Linea |  Separadorde
bypass: aceite
T
/J\ H Separador de
i aceite
Valvula para Long. = CUmDTESE_H
equivalente é‘\ Intercambiador de baja
\‘i-/ de calor

Tangue intermedio

Acumuladorde
succion

En el diagrama se puede observar los accesorios adicionales del sistema tales

como el acumulador de succion, recipiente de liquido y separador de aceite.
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Algunos de los elementos del sistema se encuentran disponibles en el laboratorio
de sistemas térmicos de la escuela de ingenieria mecanica, estos elementos se

describen e identifican a continuacion.
5.2.1. Identificacion de los componentes disponibles. En esta seccion se
identifican los elementos presentes y disponibles en el laboratorio. En la siguiente

tabla se presentan estos elementos.

Tabla 2. Principales elementos disponibles en el laboratorio de sistemas

térmicos.
ELEMENTOS PRINCIPALES DISPONIBLES

ELEMENTOS DESCRIPCION
Compresor 1ra etapa Unidad condensadora Danfoss LCZ 028
Compresor 2da etapa Compresor Copeland CS12K6E
Condensador Unidad condensadora Maneurop LCZ 028
Evaporador Liofilizador
Variador de frecuencia Variador ABB ACS350 - 03E

A continuacién, se muestran los elementos descritos en la tabla 2.
5.2.1.1. Unidad condensadora Danfoss LCZ028E20Q. La unidad contiene

el condensador enfriado por aire y un compresor Maneurop LTZ028JH3AYV el cual

funcionara como compresor en la etapa de baja presion.
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Figura 11. Unidad condensadora Danfoss LCZ028E20Q

5.2.1.2. Compresor Copeland CS12K6E-TF5. Compresor que funcionara

en la segunda etapa.

Figura 12. Compresor Copeland CS12K6E — TF5

%

Fuente: Tomada del laboratorio de sistemas térmicos.
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5.2.1.3. Recinto frio (liofilizador). El laboratorio cuenta con un liofilizador en
desuso el cual consta de un recinto aislado con poliuretano y un evaporador en su
interior de un antiguo sistema de refrigeracion que operaba el liofilizador, este serd
el evaporador del banco.

Figura 13. Recinto frio - Liofilizador

5.2.1.4. Variador de frecuencia. Con el fin de analizar el efecto que produce
la velocidad del compresor sobre el sistema de refrigeracion, se adicion6 a la
unidad de compresion el uso de un variador de frecuencia ACS350 presente en el
laboratorio de sistemas térmicos, dicho variador actuara sobre el compresor

Maneurop de la primera etapa.
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Figura 14. Variador de frecuencia ACS350

5.2.2. Descripcion de los equipos disponibles. Se presentan las

caracteristicas fisicas y nominales de cada uno de los elementos disponibles.

5.2.2.1. Compresor primera etapa (Maneurop LTZ028JH3AV). En la tabla
3 se muestran los datos fisicos y los parametros de operacion nominales del
compresor. De la tabla se puede tomar la temperatura de evaporaciéon y
condensacion, la capacidad y el grado de sobrecalentamiento.
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Tabla 3. Caracteristicas del compresor de primera etapa.

DATOS COMPRESOR MANEUROP LTZ028JH3AVE

Velocidad de rotacion 2900 rpm
Volumen desplazado 67,89 cm?
Numero de cilindros 1
Claro del compresor 0,09538
Refrigerante R404a — R507
Aceite Poliolester 160 Z
Carga de aceite 0,95 dm?

Desempefio nominal con R404a y R507

Capacidad de enfriamiento 1264 W

Consumo de potencia 1369 W
Consumo de corriente @ 230 V 7,81
COP 0,92

Temp. Evaporacion: -35 °C; Temp. Condensacion: 40°C;
0 K subenfriamiento; 10 K sobrecalentamiento, 50 Hz

Los datos de velocidad, numero de cilindros y volumen desplazado se especifican
en el catadlogo del compresor, sin embargo, el dato del claro del compresor no es
dado, el claro mostrado en la tabla 3 es un valor aproximado que se calcula
utilizando los datos nominales de operacién planteando un sistema de ecuaciones

de tal manera que la Unica incégnita sea el valor del claro del compresor.

El calculo del claro se presenta ...en la seccion 5.2.3.1...
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5.2.2.2. Compresor segunda etapa (CS12K6E-TF5). La tabla 4 muestra los
datos fisicos y los parametros de operacion nominales del compresor de segunda

etapa.

Tabla 4. Caracteristicas del compresor de segunda etapa.

DATOS COMPRESOR COPELAND CS12K6E-TF5

Flujo volumétrico (Visico*Revoluciones) 8,73 mé/hr
Numero de cilindros 1
Claro del compresor 0,1607
Refrigerante R134a; R404a; R507; R407a; R448a
Aceite POE 32, POE 22C, POE 22A
Carga de aceite 1331 ml
Desempefio nominal con R404a
Capacidad de enfriamiento 3450 W
Consumo de potencia 1870 W
Consumo de corriente @ 230 V 5,8
COP 1,85

Temp. Evaporacion: -7 °C; Temp. Condensacion: 49°C;
0 K subenfriamiento; 11 K sobrecalentamiento, 60 Hz

Al igual que el compresor de primera etapa se pueden tomar ciertos datos del
catalogo del compresor copeland, pero se debe calcular un claro aproximado del

compresor, este célculo se presenta ...en la seccién 5.2.3.1...
5.2.2.3. Condensador. Teniendo el equipo fisico disponible en el laboratorio

es posible tomar los datos fisicos del condensador, dichos datos se muestran a

continuacion.
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Tabla 5. Datos geométricos del condensador.

Datos geométricos del condensador

Tipo de condensador

Enfriado por aire

Numero de filas 4

Numero de tubos por fila 16
Numero total de tubos 64
Numero de aletas 10 aletas / pulgada
Longitud total 0,56 [m]

Tipo de aleta Aleta corrugada plana
Espesor de aleta 0,0003 [m]
Material aleta Aluminio
Paso proyectado aleta 0,006 [m]
Profundidad de la corrugacion 0,001 [m]
Arreglo de tubos arreglo 30°

Paso vertical de los tubos

0,0254 [m] (1 pulg)

Paso horizontal de los tubos

0,022 [m] (7/8 pulg)

Diametro interno tubos

0,0107 [m]

Diametro externo tubos

0,0127 [m]

Flujo volumétrico de aire en el ventilador

1400 [m"3/h]

5.2.2.4. Evaporador. El

intercambiadores iguales montados en paralelo como muestra la figura 15, los

evaporador

estd compuesto por

datos presentados en la tabla 6 son de un solo intercambiador.
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Tabla 6. Datos geométricos del evaporador.

Datos geométricos del evaporador
Tipo de condensador Por aire
Numero de filas 2 filas
Numero de tubos por fila 8
Numero total de tubos 16
Numero de aletas 4 aletas / pulgada
Longitud total 0,484 [m]
Tipo de aleta Aleta lisa plana
Espesor de aleta 0,0005 [m]
Material aleta Aluminio
Arreglo de tubos arreglo 30°
Paso vertical de los tubos 0,0254 [m] (1 pulg)
Paso horizontal de los tubos 0,0285 [m] (1 1/8 pulg)
Diametro interno tubos 0,008 [m]
Diametro externo tubos 0,009525 [m] (3/8 pulg)
Flujo volumétrico de aire en el ventilador 400 [m"3/h]

Figura 15. Evaporadores al interior del liofilizador.

Fuente: Aroca O. Carrefio R., Redisefio y recuperaciéon de la capacidad operativa de un liofilizador
piloto utilizado en la deshidratacion de productos agroindustriales, para el laboratorio de
refrigeracion y aire acondicionado, trabajo de grado para optar al titulo de ingeniero mecanico,
Universidad Industrial de Santander, 2010, p. 186
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5.2.3. Determinacion de las caracteristicas fisicas y capacidades
termodinamicas de los elementos. El objetivo es determinar las caracteristicas
0 pardmetros fisicos de cada elemento necesarios para el dimensionamiento del

sistema de refrigeracion.

5.2.3.1. Determinacion de los claros volumétricos de los compresores
del compresor. Se deben calcular de manera aproximada el valor del claro del

compresor ya que este valor no se encuentra en catalogos.

e Compresor primera etapa (Maneurop LTZ028JH3AV)
Con los datos descritos en la tabla 3 se procede a calcular la eficiencia volumétrica

(e,) mediante la ecuacion 3 (donde la Unica incégnita es &,).
CAP = py * Visico * Ncil * RPS x &, * (h2 — h1)

CAP, Viisico, Ncii Yy RPS son conocidos, p,, h2 y hl dependen de la condicion del

refrigerante 404a:

h2 = enthalpy(R404a;T = Tev + 10; P = Pev)
h1l = enthalpy(R404a;T = Tc; x = 0)
py = density(R404a; T = Tev + 10; P = Pev)

La condicion del refrigerante que entra al compresor es la temperatura de

evaporacion mas el sobrecalentamiento que se presenta.

La unica incognita en este sistema es la eficiencia la cual se calcula mediante la

siguiente ecuacion:

1
n

& =1—-C+* (E) -1 9

Pev
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Donde C es el claro que se desea hallar y n es la constante que se relaciona como
Cp/Cv y su valor es aproximadamente 1,28. Una vez calculada ¢, se puede hallar

directamente el valor C para el compresor de la primera etapa.

¢ = 0,09538.

Este dato del claro del compresor es el presentado en la tabla 3.

e Compresor segunda etapa (CS12K6E-TF5)
Siguiendo el mismo procedimiento de calculo del claro para el compresor de
primera etapa y con base a la tabla 4, se calcula el claro para el compresor

Copeland y se obtiene:

¢ =0,1607

5.2.3.2. Determinacion de la constante de capacidad de potencial de
transferencia de calor en el condensador. Para realizar un modelo matematico
completo del sistema es necesario hallar el area del condensador y la constante
de potencial de capacidad de transferencia de calor, estos son datos que
generalmente se pueden hallar en el catadlogo o ficha técnica del condensador,
pero para este caso no se dispone de catalogo ni de datos reales o confiables, por
lo tanto, se calculara una aproximacion de manera tedrica que permita obtener los
datos requeridos, posteriormente los datos obtenidos tedricamente se recalcularan

mediante datos obtenidos experimentalmente en el equipo.

Para obtener el valor de la constante de potencial de capacidad de transferencia
de calor del condensador se debe hallar primero el valor del coeficiente global de
transferencia de calor, para ello se hace uso de la red de resistencias térmicas que

existe desde el interior de los tubos hasta el aire ambiente.
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Figura 16. Red de resistencias térmicas del condensador.

Transferencia
de calor

Fluido

Fuente: CENGEL Y., GHAJAR A., Transferencia de calor y masa: un enfoque practico. Cuarta
edicion, México. McGraw-Hill, 2011. pp, 633

Se deben utilizar las correlaciones correspondientes para cada tipo de
transferencia de calor presente; en el interior de los tubos se presenta
condensacion en flujo y en la parte externa del condensador se presenta
conveccion forzada. Los datos por calcular son entonces el coeficiente de
transferencia de calor interno y externo para hallar el coeficiente global de la

siguiente manera.

D
1 in(m) N
UxA 2xm*xL*xK hixA; hy,*nxA,

(10)

Donde hi y ho son los coeficientes interno y externo respectivamente, n es la

eficiencia de la aleta y U es el coeficiente global de transferencia de calor.

o Areas representativas del condensador. Para obtener el valor de las
resistencias térmicas es necesario conocer las areas interna y externa del

condensador, en la zona exterior se deben diferenciar dos areas: el area
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superficial y el area de flujo del aire, estos valores dependen de la geometria del
intercambiador. Shah y Dusan® presentan una metodologia para calcular estas
areas para distintos tipos de intercambiadores aleteados.

El area superficial interior se halla de manera simple como el area de un cilindro.

A; = Ngypos *T* Dy * L (11)

Donde Nuwbos €S el numero total de tubos, Di es el diametro interno del tubo y L es
la longitud del condensador.

El area superficial exterior se calcula como la suma entre el area de las aletas y el
area libre de aletas.

Ap=A,+4,  (12)

T * D2

Ay =pi* Dy * (L — Yp % Ni) * Neypos + 2 * <L2 * L3 — * Ntubos> (13)

T * d?
Af=2*<L2*L3—< 2 O)*Ntubos>*Nf+2*L3*Yf*Nf (14)

Donde:
Ao : Area superficial externa

Ap  :Arealibre de aletas

Ar  :Areade la aleta

Do : Diametro externo del tubo

Lt : Largo del condensador

L2 : Profundidad del condensador

Ls : Altura del condensador

3 Ramesh K. Shah, Dusan P. Sekulic; Fundamentals of heat exchangers Design, John Wiley &
Sons Inc., 2003.
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Y:  : Espesor de la aleta

Nt : Numero de aletas

El area de flujo de aire se toma como el area minima por el cual fluye el aire, esta
area minima se toma como la menor entre el espaciado vertical de los tubos o dos

veces el espaciado diagonal, como se puede observar en la figura 17, donde “2a”

es el espaciado vertical y “b” es el espaciado diagonal.

Figura 17. Celda unitaria de un arreglo escalonado de tubos.

Fuente: Ramesh K. Shah, Dusan P. Sekulic; Fundamentals of heat exchangers Design,

John Wiley & Sons Inc., 2003. p, 567.

L3
Apin = ((S—t)—1>*cho+<St—do)—<st—do)*Yf*me +L, (15)

Donde Cho equivale al menor valor entre 2a'y 2b.

2+ a = (S = D) = ((S: = Do) * ¥ * Nw)  (16)

b:(Pt_do)_(St_do)*Yf*me 17)
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Donde:

Amin  : Area minima de flujo de aire
St : Paso transversal de los tubos
N : Numero de aletas por metro

Pt : Equivale a St para un arreglo de 30°

Con las anteriores ecuaciones se puede determinar los valores de las é&reas

necesarias para el calculo del condensador.

A, = 13,54 [m?] A; = 1,205[m?] A, = 0,1004 [m?]

o Coeficiente de transferencia de calor interno (hi). Al interior de los tubos
se presenta condensacién en flujo, por lo tanto, se deben utilizar las ecuaciones
correspondientes para flujo bifasico en condensacion al interior de tubos, la
ASHRAE Fundamentals* presenta una recopilacion de las correlaciones
empiricas mas efectivas para calcular dicho coeficiente, se diferencian dos tipos

de flujo: flujo anular con una distribucion uniforme y flujo estratificado-ondulado.

- Correlaciones de flujo anular: Shah (1979), Cavallini & Zecchin (1974),
Fujii (1995).
- Correlacion para flujo estratificado: Dobson & Chato (1998).

Para este caso particular los métodos de: Shah, Cavallini y Dobson cumplen con
los rangos permitidos para la aplicacion de las correlaciones. Buscando un
resultado conservativo se selecciona la correlacion de Shah ya que el coeficiente
obtenido por este método es el mas conservativo en comparaciéon con los otros

métodos, ver anexo B-2.

4 ASHRAE, Fundamentals, Capitulo 05, Two-phase flow, 2009, p. 5.9-5.10.
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Correlacion Shah:

3,8 * X0‘76 * (1 _ x)0,04-
038 (18)

d;
Nu = hy *— = 0,023 * Re)® « Pr>* x| (1 —x)%8 +
kl PC)

Re, =G+ & (19)
e = * —
: 2]

Donde:
Nu  : Numero de Nusselt
di : Diametro interno del tubo
ki : conductividad térmica del refrigerante liquido
Rer  : Numero de Reynolds
Pri : Numero de Prandtl
X : Calidad promedio del condensador

Pc  : Presion de condensacion.

Pcr  : Presion critica del refrigerante

U : Viscosidad del refrigerante liquido.

myr

G : Flujo masico por unidad de &rea: G =

transversal

Se obtiene un valor para el coeficiente de transferencia de calor interno de:

h 1,713 [ Kw
L m2°C

e Coeficiente de transferencia de calor externo (ho). En la parte externa

del condensador se presenta convecciéon forzada con el aire, este posee cuatro

filas y se puede calcular el coeficiente de conveccion externo “ho” mediante la
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metodologia presentada por McQuiston®, donde se utiliza una correlacion
experimental tomada de la ASHRAE desarrollada para intercambiadores aleteados
con cuatro filas de tubos, esta correlacion se presenta de manera grafica en la
figura 18.

Figura 18. Correlacion para el coeficiente de transferencia de calor en

intercambiadores de aleta plana con 4 filas de tubos.

16 | B E— T T T ,7m T T 7
L]
— | 23 v / s -
/= G.c I + 10%4/ e
14 0.4 -0.15 ," * ]
| JP=Rep®aia)™ o -10% i
12 ]
) | _
o
~ 10 g 7]
x /
- ﬁ: ® 4 fins per inch (15) 1
4 m B8 fins per inch (15)
8 ¢ 10 fins per inch (15)
| 4 12 fins per inch (15)
v 14 fins per inch (15)
6 < Rich (14) -
v Kand L (9)
- o MeQ (21) N
4 1 ] | | | ] | I
0 1 2 3 4 5 6 7
JP x 107

Fuente: McQuiston, Parker, Spitler, HEATING, VENTILATING AND AIR CONDITIONING
ANALYSIS AND DESIGN, 6t edition, John Wiley & Sons Inc. 2005. p, 501.

La correlacion muestra el valor de j en funcién del parametro JP, variables cuyas
ecuaciones se muestran en la figura 18. El parametro JP depende del numero de

Reynolds para el aire en referencia al diametro externo del tubo (Do), del area

5 McQuiston, Parker, Spitler, HEATING, VENTILATING AND AIR CONDITIONING ANALYSIS
AND DESIGN, 6™ edition, John Wiley & Sons Inc. 2005.
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superficial externa Ao (A en la figura 18) y el area libre de aletas Ap (At en la figura
17).

JP = 0,02866

La figura muestra el valor de JP x 102 por lo tanto, el valor a buscar en la figura es
2,223; este valor corresponde a un factor j de 0,007333, de igual manera que el
factor JP, j esta en la figura como jx102, es decir, el valor a buscar en la figura es
7,333.

Cabe resaltar que para hallar este factor j de una manera mas exacta se realizo
una regresion lineal de los puntos mostrados en la figura, dicha correlacion se

muestra a continuacion.

j*10% =(1,39111111 + 267,333333 « JP)  (20)

Con el valor del factor j se halla el coeficiente de transferencia de calor ho.

Kw
m2°C

h, = 0,05156 [

e Eficiencia de la aleta (n). EIl ultimo dato necesario para calcular el
coeficiente global de transferencia de calor de la ecuacidén 10 es la eficiencia de
la aleta, para ello McQuiston® muestra un método sencillo y eficaz para el célculo

de una aleta continua, mediante la siguiente ecuacion.

n:l—(j—f)*@—nf) (21)

(o]

6 McQuiston, Parker, Spitler, HEATING, VENTILATING AND AIR CONDITIONING ANALYSIS
AND DESIGN, 6™ edition, John Wiley & Sons Inc. 2005. P, 490-491.
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tanh(m = r, * ®)
Ny =

(22)

mx71, x®

En este caso 1 es la eficiencia total del conjunto de aletas y nr es la eficiencia de
una sola aleta. Se deben calcular entonces los valores de m, ro y ®.

ro es el radio externo del tubo (Do/2), el parametro m esta dado por la ecuacion
23.

= (2e) 23

Donde ho es el coeficiente de transferencia de calor, Kr es la conductividad del
material de la aleta y Yt es el espesor de la aleta. La Unica incégnita faltante es el
parametro &.

re re
o= (E-1)-(1+035em(2)) o
TO TO
T
r—" =1,27*yp * (B —0,3)% (25)
o
Los parametros W y B dependen de la forma en que se secciona la aleta para su

analisis, tal como se muestra en la figura 19, para el caso de un arreglo de tubos

triangular, la divisién de hace de manera hexagonal.
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Figura 19. Arreglo hexagonal de tubos (30°)

— _1,'||:I

Fuente: McQuiston, Parker, Spitler, HEATING, VENTILATING AND AIR CONDITIONING
ANALYSIS AND DESIGN, 6t edition, John Wiley & Sons Inc. 2005. p, 491

Los valores W y B se hallan:

M
o

Mgl 26
IIJ—T'ﬁ—M (26)

Finalmente, con las anteriores ecuaciones se obtiene el valor para la eficiencia de
la aleta.

n=09658 ;= 09621

Los valores altos de eficiencia se obtienen cuando el valor de m xr, * ® tiende a
un valor cercano al 0, teniendo en cuenta que ro es un radio relativamente
pequefio (0,00635) es de esperar que el valor de m xr, * ® tienda a un namero
pequefo, por lo tanto, es justificable el resultado de una eficiencia de aleta

céercana a uno.
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o Coeficiente global de transferencia de calor. Mediante la ecuacion 10,
se calcula el valor de U*A del condensador.

Kw
°C

UxA = 0,5005 [

o Constante de potencial de capacidad de transferencia de calor del
condensador (Kc). Una vez hallado el valor de U*A se calcula la constante de
potencial de capacidad de transferencia de calor del condensador mediante la
ecuacion 27, se debe tener en cuenta que el valor de esta del condensador se usa

Unicamente en intercambiadores enfriados por aire.

(-rascra)
Kc=mg*Cpax|1—e' Ma*Cpa (27)

Obteniendo como valor:

Kc = 0,304 [KW]
cC =V, °C
5.2.3.3. Determinacion de la constante de capacidad de potencial de

transferencia de calor en el evaporador. Al igual que para el condensador, se
debe encontrar la constante de potencial de capacidad de transferencia de calor
para el evaporador. Se tiene el evaporador en las mismas condiciones que el
condensador, sin catalogo ni datos, por lo tanto, se debe encontrar una

aproximacion teorica para la constante de potencial.

El coeficiente global se calcula mediante la ecuacion 10, y se debe hallar
previamente los valores del coeficiente interno que para este caso es de
evaporacion en flujo bifasico en un tubo circular, el coeficiente externo que al igual
gue el condensador es conveccion forzada en un banco de tubos y la eficiencia de

la aleta.
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Areas representativas del evaporador. Las areas superficial externa e

interna, el area de flujo minimo se calcula mediante las ecuaciones 10 — 16.

A; = 0,219 [m?] Ay, = 0,06508 [m?] A, = 1,621 [m?]

Coeficiente de transferencia de calor interno (hi). En este caso se tiene

evaporacion del flujo de refrigerante en tubos circulares, Shao et al’ presenta una

correlacion experimental, para el célculo de este tipo de coeficientes.

_ 0,86 X
h; = 0,55*hfm*<1+3000*30 +1,12*(1

0.7 how\ 041
) *(r Ol) )*FO?AB (28)

- X rho,

G*(1—x)=d; 09 k,
hem = 0,023 * < ‘) * Pr% <d_i) (29)

mu,

Fa equivale a 1 si x<0,7, de lo contrario se define por la ecuacion:

Donde:

pl
pv
Di
Pri
Kl

23]

E,=1+0,2%x%?xcos(15) (30)

: Calidad promedio del evaporador

: densidad de liquido

: densidad del vapor

: didmetro interno del tubo

: Numero de Prandtl

: conductividad térmica del refrigerante liquido

: Viscosidad del refrigerante liquido.

7 Shao J., Li X., Guo Z., et al, Flow pattern, pressure drop and heat transfer coefficient during

two-phase flow boiling of R134a in pump-assisted separate heat pipe, Experimental Thermal and

Fluid Science 85, 2017.
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Qev

Bo : Numero de evaporacion B, =

_Ai*(G*hfg)
Resolviendo el sistema se obtiene:
Kw
h; = 3,729 [ngc]
o Coeficiente de transferencia de calor externo (ho). Se presenta

conveccion forzada en un banco de tubos al igual que en el condensador, la
diferencia se presenta en el numero de filas, por lo tanto, no se puede utilizar la
misma correlacion, ya que la correlacion utilizada en el condensador es solo para
intercambiadores con cuatro filas de tubos, para este caso se opta por utilizar las
correlaciones presentadas por Shah y Dusan® para intercambiador de aletas
planas con un numero de filas mayor o igual a 2. Se utiliza el factor de colborn

para hallar el niumero de Nusselt y posteriormente el coeficiente de transferencia

de calor.
_1
. Nusselt =P, ® 31
j= Rey, (31)
-0,93
Jj = 0,086 * Rej.c * Nejjasc * (i)c * (ﬁ)c * (&) (32)
c3 filasy dc ; Dh . St
Donde:
0,042 * Nfijas AN
C3 = —0,361 - W + 0,158 * In Nfilas * (d_c>
S 1,42
0,076 * (—l)
’ Dh 0,058 * Nfilas
=—1,224 — =-0083 +—————
C4 In(Rey.) s + In(Rey.)

8 Ramesh K. Shah, Dusan P. Sekulic; Fundamentals of heat exchangers Design, John Wiley &
Sons Inc., 2003, p, 520-521.
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Redc
Cce = —5,735+ 1,21 x In
filas

El nidmero de Reynolds esta referenciado al diametro de collarin el cual es
dc=Do+2*Ys.

P:  :Paso de las aletas [#aletas/m]
Dc  : Didametro de collarin

Dn  : Diametro hidraulico

St : Paso vertical de los tubos

J : Factor de Colborn

Redc : Reynolds con base al didmetro dc

Con la anterior correlacion es posible hallar el nidmero de Nusselt y por

consiguiente el coeficiente de transferencia de calor.

Kw
h, = 0,03436 [m2°C
. Eficiencia de la aleta (n). La eficiencia de la aleta se calcula mediante el

mismo procedimiento planteado en las ecuaciones 21-26, resolviendo el sistema

con los datos del evaporador se obtiene.

n=09643  n;=09571

o Coeficiente global de transferencia de calor. Mediante la ecuacion 10,

se calcula el valor de U*A del evaporador.

Kw
°C

UxA = 0,1007 [
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o Constante de potencial de capacidad de transferencia de calor del
evaporador (Kev). Mediante la ecuacion 27 se halla el valor de la constante Kev
del evaporador, teniendo como resultado.

Kw
Kev = 0,07169 [ ]

°C
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6. ANALISIS DEL DISENO

El andlisis del disefio apunta a desarrollar un modelo que represente en forma
matematica, tan fielmente como sea posible, el comportamiento del sistema. Se
debe tener en cuenta que el sistema debe utilizar equipos ya disponibles y
ademas dimensionar y seleccionar elementos adicionales de manera que se
acoplen a los elementos ya presentes. Por esta circunstancia se desarrollaron tres
tipos de modelos que permitieron, de acuerdo con los condicionantes impuestos
por los equipos existentes, avanzar de manera segura en la consecucion de un
sistema final que cumpla cabalmente con los requerimientos impuestos.

Se desarrollaron los siguientes analisis:

1) Andlisis de compatibilidad de los compresores: El objetivo es verificar
que los dos compresores utilizados en las dos etapas sean compatibles en
tamafio y de manera operativa, la verificacion se realiza mediante el modelo

un ciclo de refrigeraciéon saturado.

2) Andlisis para el disefio y seleccion de componentes adicionales: El
objetivo es encontrar los parametros de operacién del sistema basados en

el modelo de un ciclo de refrigeracion con un subenfriamiento asumido.

3) Andlisis del desempefio real: El objetivo es comparar la respuesta real del
sistema construido con la respuesta teorica, para obtener una respuesta
tedrica cercana al sistema real se debe obtener parametros y constantes
experimentales, por ello este anadlisis se desarrolla de manera posterior a

las pruebas experimentales.
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6.1. ANALISIS DE COMPATIBILIDAD DE LOS COMPRESORES.

Para verificar la compatibilidad de los compresores se deben cumplir condiciones

operativas y de tamafo relacionadas con en el refrigerante, el aceite y el tamafio

de los compresores.

El refrigerante: Los dos compresores deben manejar el mismo refrigerante
por lo tanto deben ser compatibles con el mismo refrigerante, en este caso
los dos compresores son compatibles con el R404a, entonces se cumple la

primera condicion.

El aceite: Los compresores deben ser compatibles con un mismo aceite, ya
que con el tiempo el ciclo de refrigeracidon tiende a mezclar los aceites, es
inevitable que el aceite del compresor de una etapa llegue hasta el
compresor de la otra etapa, para este caso se determind que dos

compresores pueden manejar el aceite POE 32 (ver anexo F-1).

Tamafio: Es necesario que los compresores sean compatibles en tamario,
teniendo en cuenta la ecuacion 1 para los flujos masicos de refrigerante, el
compresor de la segunda etapa debe ser capaz de recibir y mover el flujo
masico de la primera etapa y la inyeccion de liquido en el tanque

intermedio.

Para comprobar la condicion de tamafio de los compresores se calculé el flujo

masico tedrico que deberia mover el compresor de la segunda etapa (Mr2),

mediante la utilizaciébn de un modelo matematico del sistema en dos etapas a

condiciones saturadas basado en el compresor de primera etapa y considerando

una temperatura de condensacion (Tc) fija de 45°C y una temperatura de

evaporacion (Tev) que varia entre -35y -26 °C (Ver tabla 7).
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El flujo masico Mr2 fue obtenido mediante los balances de energia y masa

planteados en las ecuaciones 1y 2.

Dicho flujo masico teérico (Mr2) se comparé con el flujo masico real que mueve el
compresor de la segunda etapa a las mismas condiciones de operacion (Mr2c), el
cual se obtiene mediante el volumen fisico del compresor utilizando la ecuacion 4.
La condicion es que Mr2c dado por el compresor debe ser mayor o igual que Mr2
dado tedricamente.

La tabla 7 muestra los resultados, el flujo masico Mrl es el flujo dado por el
compresor de la primera etapa. El procedimiento y ecuaciones utilizadas para

realizar este modelo se muestra en el anexo B-1.

Tabla 7. Resultados comparacion preliminar de flujos masicos.

Resultados comparacion flujos masicos Mr2 'y Mr2c
Tev CAP Mrl Mr2 Mr2c
[°C] [Kw] [kg/s] [kg/s] [kg/s]
-35 3.324 0.02382 0.04031 0.05286
-34 3.474 0.02495 0.04189 0.05454
-33 3.627 0.02612 0.0435 0.05624
-32 3.786 0.02733 0.04516 0.05797
-31 3.95 0.02858 0.04686 0.05973
-30 4.119 0.02988 0.0486 0.06151
-29 4.293 0.03122 0.05038 0.06332
-28 4.472 0.0326 0.0522 0.06515
-27 4.656 0.03404 0.05407 0.067
-26 4.846 0.03551 0.05599 0.06888
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Como se puede observar para los distintos casos de Tev analizados el flujo
masico dado por el compresor de segunda etapa es mayor que el flujo masico
requerido, es decir que si se cumplen todas las condiciones por lo tanto los dos

compresores son compatibles.

Cabe resaltar que los parametros de operacion dados para este calculo preliminar
no son los parametros reales de operacion, por tal motivo los dos flujos masicos
en contraste no son iguales, cuando los dos flujos masicos se igualen el sistema
se encontrara en su punto de estabilizacion, esta desigualdad es una muestra de
gue los pardmetros de operacion del sistema seran distintos a los empleados para

este calculo.

6.2. ANALISIS PARA EL DISENO Y SELECCION DE COMPONENTES
ADICIONALES.

El andlisis de enfoca en el desarrollo de un modelo matematico de un sistema en
dos etapas que permite hallar los parametros de operacién en los cuales opera el
sistema, estos parametros son necesarios para el dimensionamiento de los
elementos faltantes en el sistema de refrigeracion de dos etapas. EI modelo
matematico planteado se basa en la suposicion de un subenfriamiento en el
condensador el cual acerque la operacién del sistema a un resultado mas real.

Se deben conocer las presiones de operacion y capacidad del sistema para
dimensionar, disefiar y seleccionar los elementos adicionales del sistema. La

siguiente tabla muestra los elementos a disefiar y seleccionar.
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Tabla 8. Elementos adicionales para disefar y seleccionar.

Disefiar Seleccionar
e Tanque intermedio. e Valvulas de expansion.
e Serpentin de subenfriamiento. e Tuberias.

¢ Resistencias de carga térmica.
e Separador de aceite.
e Filtro secante.

e Valvulas adicionales

El modelo se realiza mediante el programa informético “Engineering Equation
Solver-EES” donde se introducen las ecuaciones pertinentes para cada uno de los
equipos presentes en el sistema de refrigeracion: evaporador, condensador,
compresor de alta y baja y tanque intermedio, el cddigo completo de la

programacion en EES se encuentra en el anexo B-4.

e Evaporador y condensador: Las ecuaciones que modelan estos equipos
son el calor transferido, el cual se halla de dos maneras, de forma térmica
mediante la diferencia media logaritmica de temperatura y mediante la

forma termodinamica como el flujo masico por la diferencia de entalpias.

e Compresores de alta y baja: EI modelo de los compresores consta de la
ecuacion para calcular el flujo masico que mueven los compresores

(ecuacion 2), teniendo los datos fisicos de los compresores.

e Tanque intermedio: EI modelo del tanque consta de un balance masico y un
balance energético (ecuacion 1 y 2) tomando como volumen de control el

mismo tanque.
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Adicional al modelo matematico de cada componente, se requieren algunos datos
de entrada al sistema de ecuaciones, estos datos de entrada se muestran en la
tabla 9.

Figura 20. Datos de entrada y salida del modelo matematico.

Troom ___

Tamb  —— Modelo — Pev, Tev

Vfis1, Vfis2 —— Matematico del Pc Te

C1,C2 —» sistema de L »  Pint. Tint

Kev — | refrigeracionen | __, ~ap
Kcond ——| dosetapas.

AT sub ———»

Ademas de los modelos para los anteriores equipos, es necesario conocer las
propiedades termodinamicas del refrigerante en cada uno de los puntos
representativos (8 puntos mostrados en la figura 6), el programa EES permite
calcular las propiedades termodinamicas, por lo tanto, la otra parte del modelo son
las entalpias, entropias, presiones, densidades y temperaturas del refrigerante en

los distintos puntos del ciclo.
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Tabla 9. Datos de entrada al modelo matematico de disefio del sistema.

Datos de entrada al modelo matematico en EES

Dato Descripcién Valor
Temperatura del sitio en el cual se ubicara el
Temperatura : ) . 28 [°C
. equipo, para este caso: Laboratorio de [°C]
ambiente (Tamb) | _. Lo
Sistemas térmicos, UIS.
Temperatura del | Temperatura del recinto frio que se desea
recinto frio alcanzar con el sistema. Criterio de disefiador | -10[°C]
(Troom) (aplicacion de baja temperatura)
Vol. Fisico Comp. Volumen fI'SiCO, del compresor de alta, 308,416
de alta. (Vfis1) obtenido del catalogo. [ft3/h]
Vol. Fisico comp. Volumen fI'SiCO' del compresor de baja, | 68 [cm3/rev]
de baja (Vfis2) obtenido del catalogo. @ 2900 rpm
Claro del comp. | Claro volumétrico del compresor, obtenido 0.1607
de alta (C1) anteriormente. ’
Claro del comp. | Claro volumétrico del compresor, obtenido 0.09538
de baja (C2) anteriormente. ’
Kevaporador Constante _de potencial de capacidad de 0,07169
transferencia de calor del evaporador. .
(Kev) . [Kw/°C]
Calculada anteriormente.
Kcondensador Constante _de potencial de capacidad de 0,3022
transferencia de calor del condensador. o
(Kc) : [Kw/°C]
Calculado anteriormente.
Subenfriamiento deseado en el serpentin de
AT subenfriamiento. A criterio de disefiador.
- Cuantos grados por encima de la 0
subenfriamiento . : ) 8 [°C]
(AT sub) temperatura intermedia se subenfria el
liquido. T°subenfriada=T°int +

AT°subenfriamiento

Los datos Troom y ATsub son tomados como criterio de disefio, se debe tener en
cuenta que la Kev es baja por lo tanto para obtener temperaturas de evaporacion
de baja temperatura (entre -30 a -40 °C) es de esperar que la temperatura del

cuarto posea una suficiente diferencia de temperatura. El ATsub debe ser un valor
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tal que asegure un area finita de intercambio de calor en el serpentin del tanque
intermedio, es decir la temperatura del refrigerante subenfriado debe estar unos

grados por encima de la temperatura intermedia (en este caso 8°C por encima).

Resolviendo el sistema planteado anteriormente (ver anexo C-4), se obtienen los

siguientes resultados.

Tabla 10. Resultados de modelo matematico del sistema.

Variable Descripcion Valor
Pev Presion de evaporacion. 111,2 [Kpa]
Tev Temperatura de evaporacion. -44.27 [°C]

Troom | Temperatura del recinto frio. -10 [°C]
Pc Presion de condensacion. 1832 [Kpa]
Tc Temperatura de condensacion. 40,05 [°C]
Pint Presion intermedia. 367,1 [Kpa]
Tint Temperatura intermedia. -15,12 [°C]

CAP Capacidad del sistema. 2,456 [Kw]

6.2.1. Disefio de elementos adicionales. En esta seccién se disefia el tanque

intermedio y el serpentin de subenfriamiento ubicado al interior del tanque.

6.2.1.1. Disefio del tanque intermedio En el tanque intermedio se lleva a
cabo el proceso de inter-enfriamiento y subenfriamiento, dichos procesos se
desarrollan a una presion y temperatura intermedia, por lo cual, el tanque debe ser
disefiado como un recipiente a presion; se debe tener en cuenta que en los
periodos de parada la temperatura del refrigerante tiende a estabilizar a la

temperatura ambiente la cual es mas alta que la temperatura intermedia de
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disefio, es decir, en los periodos de parada el recipiente estard a una presion

mayor que la presiéon nominal.

La presion de disefio del tanque se tomara como la presién maxima del sistema de
refrigeracion (presion de condensacion) y no como la presion nominal del tanque,
con el fin de obtener una presion de disefio superior a la maxima presion esperada

y ademds sobreponerse a un aumento de presion inesperado en el tanque.

El laboratorio de sistemas térmicos cuenta con un tanque en acero inoxidable en
desuso cuyas dimensiones son apropiadas para el tanque intermedio cumpliendo
con la posibilidad de contener un serpentin de subenfriamiento como se muestra
en la figura 22 y para tal efecto contener cerca de 8lb de refrigerante liquido, por
este motivo, el disefio del tanque se centra en la verificacion de que el tanque

existente cumple la presion necesaria para el elemento.
El tanque es de acero inoxidable SAE 304, con un diametro interno de 20 [cm] y
una altura de 35 [cm], el espesor del material es calibre 9 (3,80 mm), el tanque se

muestra en la figura 21.

Figura 21. Tanque presente en el laboratorio.
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La norma ASME® en la seccion VIII determina el espesor minimo para un

recipiente a presion mediante la ecuacion 32:

R

h=P* T 06xp

t2:P

" vs+Ero4-p 2

Donde el espesor minimo requerido es el menor entre t1 y ta.

En la ecuacion 32 “P” es la presidn de disefo, “R” el radio del cilindro, “S” es el

esfuerzo de fluencia del material y “E” es el valor de la eficiencia de la junta.

Tabla 11. Valores necesarios para el célculo del espesor minimo.

Valores de entrada a la ecuacion 32.
Presion de disefio 1832 [Kpa]
Radio del cilindro 0,1 [m]
Esfuerzo de fluencia del acero SAE304 207000 [Kpa]
Eficiencia de la junta 0,6

e La presion de disefio es la presion de condensacion del sistema.

e El radio del tanque es de 10 [cm].

e El esfuerzo de fluencia para el acero inoxidable, segiin Hamrock?® tiene un
valor de 207 [Mpa].

e La eficiencia de la junta se toma como 0,6 para una soldadura sencilla sin
platina de refuerzo - “Single welded butt joint without use of backing strip”,

de tipo Ay sin examen de inspeccion (Ver anexo G).

9 ASME, ASME Boiler & Pressure vessels Code, Section VIII, Division 1, Rules for construction
of pressure vessels, edition 2007, Chapter UG-27.
10 Hamrock B, et al., Elementos de Maquinas, Apéndice A: Propiedades de los materiales,

McGraw Hill, 2000. p, 889.
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Se hallan los espesores t1 y ta.

t, = 0,001488 [m] t, = 0,0007354 [m]

El espesor minimo requerido para el tanque es de 1,488 [mm] (espesor t1), el cual
es un espesor menor que el espesor del tanque existente, por lo cual se determina
qgue el tanque seleccionado con un espesor de 3,8 [mm] soporta la presion de

maxima del sistema.

6.2.1.2. Disefio del serpentin de subenfriamiento. El serpentin de
subenfriamiento cumple la funcién de subenfriar el refrigerante liquido proveniente
del condensador, se ubica al interior del tanque intermedio, el disefio del serpentin
se enfoca en encontrar el area minima necesaria para obtener el subenfriamiento
deseado el cual se defini6 en el modelo matematico. El serpentin de
subenfriamiento se obtiene mediante tubo de cobre enrollado a manera de resorte,
por lo cual el parAmetro a encontrar es la longitud minima requerida de un

diametro especificado.

Figura 22. Ubicacion del serpentin de subenfriamiento.

Serpentin




La transferencia de calor en el serpentin se da desde el interior del tubo mediante
conveccion forzada hasta la zona exterior del serpentin (tanque intermedio) donde

se da el proceso de evaporacion de refrigerante.
Los datos necesarios para hallar una longitud minima se toman del modelo
matematico de disefio planteado anteriormente, los datos se presentan en la tabla

12.

Tabla 12. Datos de disefio del serpentin.

Datos para el disefio del serpentin.
Presidon de condensacion 1832 [Kpa]
Presion intermedia 367,1 [Kpa]
Temperatura intermedia -15,12 [°C]
Temperatura de entrada al serpentin 30,05 [°C]
Temperatura de salida del serpentin -7,12 [°C]
Flujo masico de refrigerante en el serpentin 0,00861 [Kg/s]

El didmetro de la tuberia de cobre utilizada para el serpentin se selecciona
mediante un criterio practico, la tuberia debe ser lo suficientemente moldeable
para un diametro de enrollado menor al didmetro interno del tanque intermedio
(menor a 20 cm), por recomendacion técnica el didmetro del tubo de cobre

seleccionado es de 4" nominal (Ver anexo A-4).

Se conoce el valor del cambio de temperatura deseado en el subenfriamiento y el
flujo masico del refrigerante, por lo tanto se conoce el calor que se debe retirar al
refrigerante, teniendo en cuenta la ecuacion (33), se debe conocer en valor del
coeficiente global de transferencia de calor para hallar el area minima requerida, y

con ella la longitud minima conociendo que Area = m * D * Long.
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Q =UxAxLMTD (33)

Para el calculo del coeficiente global de transferencia de calor se deben calcular el
coeficiente interno en el tubo mediante conveccién forzada turbulenta (ecuacién
34) y el coeficiente externo mediante la correlacion correcta para evaporacion

nucleada (ecuacion 35).

Correlacién de Gnielinski-1976:

(g) « (Re; — 1000) * Pr
1+12,7+ (’—C)O'S . (Pr§ - 1)

Nusselt = (34)

8

Correlacién de “copper”:
1 p n p -0,55
3=|55%x(—] *(—logl0(— * M=% |« (Tsup — Tsat) (35)
r Pcr g Pcr P

Con las dos correlaciones descritas, es posible calcular los coeficientes interno y
externo del intercambiador, encontrando asi el area minima requerida para lograr
tal subenfriamiento. El cédigo completo del calculo de la longitud minima en EES

se encuentra en el anexo B-6.

Longmin = 1,583 [m]

6.2.2. Seleccion y descripcién de componentes adicionales. En esta seccidn
se muestra el proceso de seleccién y la descripcion de algunos elementos

adicionales al sistema de refrigeracion.
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6.2.2.1. Valvulas de expansion. Se seleccionan dos valvulas de expansion,

una para la primera etapa y otra para la segunda etapa.

Valvula de expansion para la primera etapa. Se seleccion6 una valvula

de expansion termostatica (VET) Danfoss para la primera etapa, el uso de tubo

capilar fue descartado debido a que seria necesario una longitud muy grande para

lograr la capacidad y caida de presion necesaria. La véalvula de expansion

termostética se selecciona en dos partes: Cuerpo de la valvula y orificio.

Cuerpo de la valvula: El cuerpo seleccionado debe ser para refrigerante
404a, en el sector local se encuentran las valvulas de expansion tipo T2 y
TE2, para este caso se selecciona un cuerpo TES2, la letra S es la
nomenclatura para el refrigerante 404a, esta valvula posee ecualizador
externo el cual se recomienda para evitar la diferencia de presion entre la

salida y entrada del evaporador.

Orificio: El orificio es seleccionado en funcion de la capacidad requerida y el
subenfriamiento presente, para este caso se tiene una capacidad nominal de
2,456 [Kw] y Asubenfriamiento total de 47 [°C] (Temp. Condensacion —
Temp. Salida serpentin), se debe calcular un factor de correccion en funcién
del subenfriamiento que se muestra en la figura 23, con este factor se halla

una capacidad corregida con la cual se entra en la tabla de la figura 24.

Figura 23. Factor de correccion para la seleccion del orificio.

Factor de correccion

Refrigerante

Subenfri

to [K]

2

10

15

20

25

30

40

45

50

R22

0.98

1.06

1.11

1.15

1.20

1.25

130

1.35

1.39

1.44

R134a

0.98

1.08

1.13

1.19

1.25

1.31

1.37

1.42

1.48

1.54

R404A/R507

0.96

Y PR DU DI S

1.10

1.20

1.29

137

146

1.54

1.63

1.70

1.78

R407C

0.97

1.08

1.14

121

127

133

1.39

1.45

1.51

1.57

Fuente: Catalogo Danfoss para VET tipo T2y TE2 (...Ver anexo A-3...)
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Figura 24. Seleccion del agujero para R404a

R404A/R507
Tipo de | Temp. Capacidad en [kW]
valvula/ | cond.® Temp. evaporacién [*C]
Orifico | I°C] ["30 [ 35 [ -30 | -10 | o
T2/0X 0.32 0.34 0.36 0.42 0.43
T2/00 0.59 0.64 0.69 0.86 0.92
T2/01 0.92 1.1 1.2 1.8 2.2
T2/02 1.2 1.4 1.7 27 3.2
T2/03 35 22 2.6 3.0 4.8 5.7
T2/04 3.3 3.9 4.5 7.1 8.5
T2/05 4.3 4.9 56 9.0 10.7
T2/06 52 6.0 6.9 11.0 13.1
T2/0X 0.29 0.31 0.33 0.40 0.42
T2/00 0.55 0.60 0.64 0.83 0.90
T2/0 0.85 0.98 1.1 1.8 2.1
T2/02 1.1 13 1.5 26 3.2
T2/03 as 1.9 23 27 4.6 5.7
T2/04 30 35 4.1 69 8.4
T2/05 3.8 4.4 52 8.7 10.6
T2/06 4.7 S 6.4 10.6 12.9

Fuente: Catalogo Danfoss para VET tipo T2y TE2 (...Ver anexo A-3...)

El factor de correccion es de 1,73, lo cual sa como resultado una capacidad
corregida de 1,415 [Kw]. Para hallar el agujero se debe interpolar los datos para la
temperatura de condensaciéon de 40 [°C], y extrapolar los datos para la
temperatura de evaporacion de -44 [°C]; se obtiene una capacidad para el agujero
03 de 1,719 [Kw].

El agujero seleccionado es 03 ya que cumple con la capacidad requerida del

sistema.

. Véalvula de expansion de segunda etapa. El elemento de expansién de la
segunda etapa debe cumplir dos condiciones, controlar el nivel de liquido en el
tanque intermedio y expandir el refrigerante desde la presién de condensacion
hasta la presion intermedia. Se selecciona una valvula de aguja como elemento de
expansiéon (figura 25) y un interruptor de nivel tipo flotador el cual acciona una

valvula solenoide para el control de nivel de liquido.
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Figura 25. Véalvula de aguja para etapa intermedia.

6.2.2.2. Resistencias para la carga térmica. El recinto frio cuenta con dos
resistencias de 1500 [w] de potencia a 115 [v], una de las resistencias es
controlada mediante PWM para permitir la variacion de la carga del recinto. La
carga total del recinto se obtiene mediante la suma de las resistencias, las

perdidas por paredes y el motor del ventilador al interior del recinto.

Cargatot = Cresistencia + Cmotor + Cperdidas (36)

La carga por el motor se toma como la potencia consumida del motor, el cual

consume 0,8 [A] a 220 [V] lo cual resulta en una carga de 176 [w].

La carga por perdidas fue obtenida por Aroca y Carrefio!!, donde obtuvieron las
resistencias térmicas para la camara, el fondo y la tapa del liofilizador, con estas

11 Aroca O, Carrefio R. Redisefio y recuperacion de la capacidad operativa de un liofilizador piloto

utilizado en la deshidratacion de productos agroindustriales, para el laboratorio de refrigeracion y
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tres resistencias se halla la resistencia total térmica de las paredes, los calculos de

dicha carga se encuentran en ...el anexo E....

°C
Rtotal = 1070 [KW]

. , AT
Por lo tanto, la carga por perdidas esta dada como Cp.rgigas = R
ota

6.2.2.3. Tuberias. El diametro de las tuberias debe ser tal que se cumpla la
caida de presion y velocidad méaxima permitida por la ASHRAE en cada una de las
lineas, teniendo en cuenta que a mayor diametro de tuberia existen menores
perdidas de presion. Para la capacidad que se tiene en este sistema los diametros
minimos requeridos son pequefios, por lo tanto, los diametros se seleccionan con
base a los puertos de conexion de los elementos mas representativos ya
disponibles y se verifica Unicamente la velocidad maxima en las lineas, asi los
didmetros de succién y descarga se toman como el mismo diametro de succion y
descarga del compresor, la linea de liquido tiene el diametro de salida del

condensador.

Los diametros seleccionados se muestran en la tabla 13, junto con la velocidad
recomendada por la ASHRAE vy la velocidad real esperada en la linea la cual fue
calculada con los flujos masicos de cada linea. En la tabla se puede apreciar que
con los didmetros seleccionados cumplen con la velocidad recomendada en la

succion, descarga y linea de liquido.

aire acondicionado, Trabajo de grado ingeniero mecanico, Bucaramanga, Universidad Industrial de

Santander, Escuela de ingenieria mecéanica, 2010, pp. 141-147.
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Tabla 13. Diametros de las tuberias del sistema.

Velocidad Velocidad real
Ubicacion Diametro nominal
recomendada
Succion de baja 5/8 “ 4,5-20m/s 17,47 m/s
Succion de alta 5/8” 4,5-20m/s 8,529 m/s
Descarga de baja 3/8” <18 m/s 17,52 m/s
Descarga de alta 3/8” <18 m/s 9,353 m/s
Linea de liquido. 3/8” <1,5m/s 0,5273 m/s

Los didmetros externos e internos de las tuberias se dan en ...el anexo A-4....

6.2.2.4. Aceite del compresor. El aceite utilizado es el POE 32, cuyas
propiedades fisicas son iguales en viscosidad y densidad a las propiedades del
Poliolester 160Z como se puede apreciar en ...el anexo F-1..., donde se
demuestra que el POE 32 es compatible a los dos compresores.

6.2.2.5. Separadores de aceite. Los separadores se ubican justo en la
descarga del compresor, su funcién es retornar al compresor el aceite que arrastra
el refrigerante del compresor. Su seleccién depende del tamafio del compresor, ya
que el separador recibe su descarga. Las figuras 26 y 27 muestran los

separadores de baja y alta respectivamente.
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Figura 26. Separador de aceite del compresor de baja presion.

[

Figura 27. Separador de aceite del compresor de alta presion.

B

'
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6.2.2.6. Acumulador de succion. El acumulador de succion evita que llegue
liquido al compresor de baja; su funcion es amortiguar los cambios de carga,
acumulando el liquido que no alcanzo a ser evaporado, se ubica en la succion del
compresor de baja, para el compresor de la etapa de alta el tanque intermedio

sirve como un acumulador de succion.

6.2.2.7. Filtro secante. Filtro DML163 (Ver anexo F-2) esta ubicado en justo
en la descarga del condensador, debe ser capaz de secar la totalidad del

refrigerante hasta el punto de equilibrio de sequedad.

6.2.2.8. Valvula de simulaciéon para caida de presion. Esta valvula simula
una caida de presion en la linea de liquido, esta ubicada antes de la valvula de
expansion termostatica y después del serpentin de subenfriamiento. Para
cuantificar la perdida de presion se ubica dos mandmetros, en la entrada y salida
de la valvula. La valvula seleccionada es una valvula Danfoss Shut-off BML de

3/8” ya que este es el diametro de la tuberia.

Figura 28. Véalvula Shut-off BML Danfoss

84



6.2.2.9. Accesorios adicionales.

Vélvulas de paso: son valvulas de corte de flujo las cuales son utilizadas
para aislar elementos del sistema, estas valvulas son del mismo tipo que la

valvula de simulacion debido a la facilidad de su adquisicion.

Visores de liquido: Se ubican en la linea de liquido antes y después de la
valvula de simulacién, permite observar la generacion de vapor flash que se

produce luego de una gran pérdida de presion.

Sensores: El sistema de monitoreo de los parametros del sistema estan
dados por manémetros de alta y baja presion y lectores de temperatura del
tipo PTC.
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Figura 29. Diagrama en detalle del banco de laboratorio.
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Tabla 14. Descripcion de los elementos del diagrama en detalle.

Elemento Descripcion
0S1 Separador de aceite primera etapa
0S2 separador de aceite segunda etapa
LC1 Recipiente de liquido
SAl Acumulador de succion (1ra etapa)
DF1 Filtro secante
EV1 Vélvula solenoide para control de nivel
Svi Vélvula de servicio compresor de baja (succion)
SV2 Valvula de servicio compresor de baja (descarga)
SV3 Valvula de servicio compresor de alta (succién)
Sv4 Valvula de servicio compresor de alta (descarga)
SV5 Valvula de servicio recipiente liquido
GVl Valvula de globo para aislar la descarga 1ra etapa del tanque intermedio
GV2 Vélvula de globo para aislar la descarga 2da etapa del condensador
GV3 Valvula de globo para bypass de ciclo simple.
GV4 Valvula de globo para aislar el serpentin de enfriamiento
GV5 Vélvula de globo para bypass del serpentin de subenfriamiento
GV6 Valvula de globo para eliminar capa de aceite en el tanque
GV7 Valvula de globo para permitir el paso de aceite al compresor de baja
GV8 Valvula para evitar la migracion de refrigerante en los periodos de parada
GV9 Valvula de globo para permitir paso de refrigerante a la succion.
LV1 Visor para nivel del tanque
LV2 Visor para nivel del tanque
LV3 Visor antes de la perdida de presion en la valvula
Lv4 Visor después de la perdida de presién en la valvula
MV1 Valvula para simulacion de perdida de presion
PG1 Manometro de alta - entrada condensador
PG2 Manometro de alta - entrada a la inyeccion
PG3 Mandmetro de alta - antes de la perdida de presion
PG4 Manémetro de alta- después de la perdida de presion
PG5 Mandmetro de baja - Linea de succiéon
PG6 Mandémetro de media- Tanque intermedio
Cv1 Valvula de carga tanque intermedio
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6.3. ANALISIS DEL DESEMPENO REAL.

El analisis para el desempefio real del sistema se realiza por medio de un modelo
matematico que consta de la aplicacién de los balances de masa y energia al
sistema de refrigeracion de dos etapas el cual permite comparar el desempefio
real del sistema con el tedrico calculado, este modelo contempla el
subenfriamiento, el sobrecalentamiento y el trabajo no isentrépico de compresion y
por tal razdn necesita los valores reales de los potenciales de capacidad de
transferencia de calor los cuales son hallados a partir del sistema construido.

En ...el capitulo 10... se realiza el desarrollo del modelo matematico real del

sistema para su posterior aplicacion y analisis.
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7. CONSTRUCCION Y MONTAJE.

La mayoria de los elementos del sistema de refrigeracion de dos etapas propuesto
fueron seleccionados reduciendo el montaje a la integraciéon de los elementos
seleccionados con elementos auxiliares que fueron construidos para lograr una

funcionalidad adecuada del sistema.

Los elementos construidos fueron:
e Tanque intermedio

e Sistema de separacion de aceite en el tanque intermedio

7.1. TANQUE INTERMEDIO.

El tanque contiene el serpentin de subenfriamiento de la linea de liquido, una
“flauta” de inter-enfriamiento para el vapor de descarga del compresor de primera
etapa. Ademas de sus funciones principales el tanque permite su control y
visualizacion del nivel de liquido.

Figura 30. Esquema del tanque intermedio.

A SEGUNDA

ETAPA
MALLA
PARA
ESPUMA
INYECCION
DIRECTA e
""""" ™
PLACA > DE
FRENA - PRIMERA
surBusAS ™~ | ETAPA
[
SALIDA CAPA === @ ONTROL
RICA EN ACEITE
\ <
INGRESO A <\
SUBENFRIAMIENTO ~a MIRILLA
DE
NIVEL

SALIDA DE

~
SUBENFRIAMIENTO -, FLAUTA DE
INTERENFRIAMIENTO

89



7.1.1. Conexiones. Las conexiones del tanque se realizaron acorde los
diametros de tuberia entrante o saliente, estas conexiones son de dos tipos;
conexion roscada por medio de racores y niples y conexiones pasantes que
permiten pasar tuberia a través de la pared del tanque sin interrupciones, tal es el
caso de la linea de subenfriamiento y la linea de descarga de la primera etapa de

compresion.

Figura 31. Conexiones soldadas
S

7.1.2. Control de nivel. El control de nivel esta dado por un interruptor de nivel
tipo flotador el cual acciona una valvula solenoide que permite el ingreso de liquido
refrigerante al tanque intermedio. El interruptor de nivel esta conectado a las
lineas de las mirillas, las cuales permiten observar el nivel de liquido dentro del

tanque intermedio.

Figura 32. Interruptor de nivel.
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7.1.3. Serpentin de subenfriamiento. Para el serpentin de subenfriamiento se
enrollé 5 metros de tuberia flexible de cobre tipo L de 74" con un diametro de 12
cm, esta longitud es mayor a la longitud minima requerida, esta longitud determina
un nivel de liquido mas alto en el tanque intermedio lo cual facilita el montaje del
interruptor de nivel con la disposicion fisica de los otros componentes, ademas, el
liquido presente en el tanque intermedio funciona como amortiguador ante los

cambios de presiones debido a variaciones de carga del sistema.

La longitud extra para el subenfriamiento permite obtener un mayor
subenfriamiento del refrigerante liquido, aumentando el efecto refrigerante y la
capacidad del sistema, ademas permite simular caidas de presion mas grandes
por perdidas en la tuberia antes de aparecer vapor en la entrada de la valvula de

expansion.

7.1.4. “Flauta” de inter-enfriamiento. Esta permite dividir el flujo méasico de
refrigerante proveniente de la primera etapa de compresion en mdultiples corrientes
de burbujas inmersas en liquido refrigerante a menor temperatura, proporcionando
intercambio de calor de contacto directo facilitando asi el inter-enfriamiento de

dicho flujo.

Esta flauta es un tubo de cobre flexible tipo L de diametro 3/8” doblado en forma
de herradura y agujereada por su periferia que descarga el vapor de inter-

enfriamiento en el fondo del tanque.
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Figura 33. Serpentin de subenfriamiento y “flauta” de inter-enfriamiento.

7.1.5. Platina de frenado de burbuja. Es una ldmina de acero inoxidable de
1/32” de espesor agujereada en multiples orientaciones radiales que permite
restringir el flujo de burbujas provenientes de la flauta en direccién a la superficie,
esta restriccion proporciona mas tiempo de intercambio de calor entre las burbujas

de vapor y el refrigerante liquido.

7.1.6. Malla para contencién de espuma. Como medida de seguridad se instalé
una malla con huecos de 4 mm de diametro cerca al cabezal superior del tanque
gue permite parar el exceso de espuma que pueda llevar liquido a la linea de

succién de la segunda etapa de compresion.
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Figura 34. Placa para la burbuja y malla para contencidén de espuma

7.2. SISTEMA DE RECUPERACION DE ACEITE

El sistema trabaja con R404a y aceite poliolester (POE) que presenta una
miscibilidad parcial en el refrigerante, esto significa que a bajas presiones y
temperaturas se generara una capa rica en aceite en la superficie de liquido en el
tanque intermedio, dificultando la recirculacion del aceite por el sistema de
refrigeracion, por tal motivo es necesario tomar dicha capa rica en aceite y hacer

la separacién del aceite por medio de la evaporacion del refrigerante.

Para la construccion del recuperador de aceite del tanque se debe ubicar una
salida a la altura del nivel de liquido para solo tomar la capa de refrigerante rica en
aceite, esta corresponde a la altura del interruptor de nivel, este refrigerante es
llevado a una camara la cual debe permanecer a presion de succion del
compresor de segunda etapa donde se calienta por medio de unas resistencias
eléctricas logrando la evaporacién completa, posteriormente con la ayuda del
juego de valvulas de la camara se drena el aceite al Carter del compresor de la

primera etapa.
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La camara de separacion corresponde a un tubo de cobre de 1” y longitud de 25

cm delimitada con valvulas de paso BML de Danfoss.

Figura 35. Sistema de recuperacion de aceite.
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7.3. MONTAJE

La estructura del banco estaba presente en el laboratorio de sistemas térmicos
(estructura en desuso) y posee geometria rectangular de dos plantas hechas con
angulos de acero estructural tipo L 35x35x3 y laminas de acero al carbono de 2

mm de espesor las cuales sirven como placas base.

El sistema esta dividido en dos niveles fisicos, en el nivel inferior se ubicé las
etapas de compresion dada por la unidad condensadora LCZ028E20Q y el
Compresor Copeland CS12K6E-TF5-551, en el nivel superior se ubicé el tanque
intermedio, la valvula de simulacién de tuberia y el panel de control, El sistema se
ubica anclado a un costado del liofilizador el cual funciona como recinto del

evaporador.
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La conexion del sistema fue realizada con tuberia flexible de cobre tipo L ubicadas
en la estructura tal que permita al estudiantado hacer facil seguimiento de las

lineas.

Figura 36. Montaje final del sistema.
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8. COSTOS.

Los costos de construccion del equipo se dividen en dos partes: costos de material

y costos de mano de obra los cuales se pueden observar en latabla 16y 17.

El proyecto esta avaluado en $29.911.942. Se presenta el resumen de los costos
en la tabla 15.

Tabla 15. Resumen de costos totales del proyecto.

COSTOS TOTALES
Costo por materiales $ 15.961.942
Costo por mano de obra $ 13.950.000
Costo Total del proyecto \ $ 29.911.942
Costo de los materiales presentes \ $ 11.840.500
Tabla 16. Costo de materiales.
COSTOS DE MATERIALES
Sistema de refrigeracion
Unidad de compresion
Unidad condensadora Danfoss Maneurop LCZ 028 $ 3.660.000
Compresor Copeland CS12K6E $ 1.300.000
Evaporador
Liofilizador $ 4.000.000
Resistencias térmicas $ 194.000
Valvulas de expansion.
VET Danfoss TE2, agujero 03 $ 325.000
Vélvula de aguja Parker $ 190.000
Tuberias
Tuberia (3/8"; 5/8"; 1/4"), uniones, mirillas y manémetros. $ 682.700
Refrigerante $ 650.000
Subtotal | $ 11.001.700
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Tabla 16 (Continuacion).

Sistema de etapa intermedia

Tanque intermedio

Tanque $ 250.000
Soldadura $ 260.000
Conexiones $ 300.000
Sistema de control de nivel
Interruptor de nivel $ 349.000
Mirillas de nivel $ 137.800
Subtotal s  1.296.800
Sistemas Auxiliares
Separadores de aceite
Separador de baja $ 218.000
Separador de alta $ 205.000
Acumulador de succién $ 182.000
Retorno de aceite del tanque
Resistencia térmica $ 25.000
Tuberia de cobre $ 124.500
Filtro secante $ 45.000
Valvulas de paso
Valvulas Shut-off BML x8 $ 905.000
Subtotal $ 1.704.500
Sistema eléctrico
Contactor + Proteccion (x2) $ 515.000
Interruptores (x2) $ 95.000
Conexiones $ 172.000
Variador de frecuencia. $ 1.176.942
Subtotal | $ 1.958.942

TOTAL $ 15.961.942
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Tabla 17. Costos de mano de obra

COSTO MANO DE OBRA

Concepto Valor

Trabajo intelectual

Tesistas $ 4.800.000

Director de tesis $ 7.000.000
Montaje y construccion

Sistema de refrigeracion $ 1.200.000

Sistema eléctrico $ 350.000
Pruebas hidrostaticas $ 600.000

TOTAL| $ 13.950.000

Cabe aclarar que una gran parte de los materiales necesarios para la construccién
del banco de laboratorio, se encuentran ya disponibles en el laboratorio de
sistemas térmicos, el costo de estos elementos ya presentes se presenta a

continuacion.

Tabla 18. Costo de los materiales presentes en el laboratorio.

COSTO MATERIALES PRESENTES EN EL LABORATORIO
Elemento Costo
Unidad condensadora Danfoss Maneurop LCZ 028 $ 3.660.000
Compresor Copeland CS12K6E $ 1.300.000
Liofilizador $ 4.000.000
Valvulas de aguja Parker $ 190.000
Tanque $ 250.000
Interruptor de nivel $ 349.000
Separador de alta $ 205.000
Acumulador de succién $ 182.000
Sistema eléctrico $ 1.704.500
TOTAL $ 11.840.500
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9. PRUEBAS.

Las pruebas del banco de laboratorio se dividen en dos partes: pruebas de
verificacion del montaje y pruebas de funcionamiento, las primeras tienen como fin
la verificacion de un correcto montaje del sistema, se verifica la hermeticidad del
sistema para tener total seguridad de que no existe fuga alguna, la segunda parte
de las pruebas se realizan con el fin de obtener el comportamiento real del banco

sometido a distintos escenarios de operacion.

9.1. PRUEBAS DE VERIFICACION DE MONTAJE.

El objetivo de estas pruebas es asegurar un sistema libre de fugas que pueden
causar la perdida de refrigerante, las pruebas se realizaron mediante la
presurizacion y vaciado al interior del sistema de refrigeracion, se realizaron en 3
etapas: presurizacion con aire comprimido de cada elemento por separado,
segundo, presurizacion con nitrégeno del sistema completo y por ultimo se realizd

vacio al sistema.

e Presurizacién con aire comprimido: De manera previa al montaje total
del sistema de refrigeracion se presurizo el tanque intermedio, el interruptor
de nivel, los separadores de aceite y el acumulador de succién por
separado con aire comprimido a 120 [psi] durante 16 horas con el fin de
encontrar fugas en los elementos de manera visual con espuma y con el
manometro el cual deberia mantener los 120 [psi] durante la totalidad del

tiempo de la prueba.

e Presurizacion con nitrégeno: Posterior al montaje del sistema se
presurizo la totalidad del sistema (lineas de tuberias y elementos) con

nitrogeno a 300 [psi] durante 48 horas, el objetivo ademas de asegurar la
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inexistencia de fugas es asegurar la resistencia mecanica de los
componentes del sistema y barrer la totalidad de la humedad presente en el
aire, la verificacion de la hermeticidad del sistema se realiz6 de manera

visual con los manémetros.

e Vaciado del sistema: Se realiz6 el vacio del sistema para eliminar toda la
humedad presente al interior del sistema de manera previa a la carga de
refrigerante, se utilizé una bomba de vacio accionada durante 4 horas y se
mantuvo el vacio generado durante 12 horas. Posteriormente se realizo la

carga del refrigerante.

Tabla 19. Pruebas de verificacion del montaje.

_ Presion de Tiempo de ] _ .
Tipo de prueba Método de inspeccion
prueba prueba
_ o _ Visual: espumay
Aire comprimido 120 [psi-g] 16 horas i
mandmetros.
o _ Visual: espumay
Nitrégeno 300 [psi-g] 48 horas ]
manometros.
Vacio -30 [inhg] 12 horas Visual: manémetros.

De manera adicional, posteriormente a la carga del refrigerante, se utilizé6 un
detector de fugas el cual mide la concentracion de refrigerante en el ambiente, el
objetivo es tener una verificacion adicional de la no presencia de fugas en el

sistema.
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Figura 37. Detector de fugas de refrigerante.

9.2. PRUEBAS DE FUNCIONAMIENTO.

Se realizaron cuatro pruebas que permiten analizar el comportamiento real del

sistema de refrigeracién en dos etapas por inyeccién parcial.

e Prueba de variacién de la carga

e Prueba de variacion de las revoluciones por minuto del compresor de

primera etapa

e Efecto del subenfriamiento

e Comportamiento del ciclo simple

El banco posee los siguientes puntos de sensado principales:
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Tabla 20. Puntos de sensado principales del banco de laboratorio.

Punto de sensado

Ubicacioén en el banco

Presion de condensacion (Alta presion) (Pcond)

Caja de mando

Presién intermedia (Pint)

Caja de mando

Presion de evaporacion (baja presion) (Pev)

Caja de mando

T° succién del compresor de baja. (Tsuccion)

Caja de mando

T° succién del compresor de alta (Tdescarga)

Caja de mando

T° descarga del compresor de baja (Tsuccion)

Modulo lector de temperatura.

T° descarga del compresor de alta (Tdescarga)

Modulo lector de temperatura.

T° Salida del condensador (Tout_cond)

Caja de mando

T° ingreso al subenfriamiento. (Tin_sub)

Modulo lector de temperatura

T° salida del subenfriamiento (Tout_sub)

Modulo lector de temperatura

T° recinto (Trecinto)

Presion de ingreso a la valvula de simulacion.

Linea de liquido, (Zona frontal

del banco)

Presién de salida de la valvula de simulacion.

Linea de liquido, (Zona frontal
del banco)

Adicionalmente el variador de velocidad del compresor de primera etapa (baja)

mide la corriente y la frecuencia a la cual esta funcionando el compresor.

Mediante el uso de una pinza amperimétrica y un multimetro se mide la corriente y

el voltaje de las resistencias de carga y del compresor de segunda etapa.

9.2.1. Variacion de la carga. El objetivo de esta prueba es analizar el

comportamiento del banco cuando es sometido a una variacion de la carga

impuesta en el recinto frio
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Caracteristicas de la prueba:

e Se tomaron 5 estados a 5 niveles de carga diferentes que se lograron

mediante la variacion de la potencia de las resistencias.
e Se debe esperar el tiempo necesario para obtener una correcta
estabilizacion del sistema para cada carga impuesta, el tiempo de espera

entre estados fue entre 2 — 3 horas.

e EIl compresor de primera etapa se mantuvo con una frecuencia constante
de 50 Hz (2900 rpm).

Los datos tomados se muestran en la tabla 21.

Los pardmetros principales de operacion son las presiones del sistema, en las
figuras 38 - 39, se presenta el comportamiento de las presiones.

Anédlisis de resultados:

Para un volumen fisico del compresor, un condensador y un evaporador
determinado, la capacidad del sistema aumenta a medida que se tienen
temperaturas de evaporacion mas elevadas, lo cual es el comportamiento
esperado con una tendencia similar a la figura 1 donde se presentd el COP vy la

capacidad contra la temperatura de evaporacién de manera tedrica.

De la misma manera que la capacidad, las presiones y el COP del sistema
aumentan a mayores capacidades, se debe tener en cuenta que aunque es mejor
el desempefio del sistema, este no se debe sobrecargar respecto a su condicion

nominal pues se ajustaria la Temperatura de evaporacion y por lo tanto la
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temperatura del recinto frio que podria ser inaceptable para la calidad del producto

a refrigerar.

Tabla 21. Resultados de la variacion de la carga del sistema con frecuencia fija.

Variacion de la carga del sistema

Parametros Estado 1 | Estado 2 | Estado 3 | Estado 4 | Estado 5

13,3 A 13,3 A 13,3 A

Resistencia fija | @120V | @120V | @120V 0 0
Carga térmica | Resistencia 13,3A 10 A 0 10 A 6A
Variable | @120V | @98V @98V @47V
Carga total Kw 3,363 2,749 1,793 1,191 0,5108
Pev psig 17 13 5 0 -9 [inhg]
Presiones Pint psig 92 78 58 48 34
Pcond psig 310 292 290 270 245
Tsuccion °C -11,9 -15,6 -22,1 -24,1 -26,1
Tdescarga °C 56,8 57 55,6 54,8 54,8

Compresor de
58A 52A 4.6 A 41A 3,7A

baja SLEE A | @185V | @185V | @185V | @185V | @185V
Frecuencia Hz 50 50 50 50 50
Tsuccion °C 4,3 1,4 -4,9 -5,4 -10,4
Compresor de | Tdescarga °C 61 56,7 56,9 67,9 65,6
alta. Corriente A 5,5 A 5A 45A | 41A | 36A
@220V @220V | @220V | @220V | @220V
Tout_condensador | °C 29,5 28,9 25,2 25,7 25,2
Condensador | Tin_air °C 23,6 24,2 24 23,8 23,5
Tout_air °C 27,3 26,9 26,6 26,1 26,2
Subenfriamient | Tin_sub °C 29 28,2 26,4 24,9 24,3
0 Tout_sub °C 8,8 5,2 -14 -4,1 -8,3
Recinto T° recinto °C 28,8 27 1,1 -14 -33
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Figura 38. Capacidad vs Tev, a RPM constantes.

Tev vs CAP
cap 4
[Kw] 35
O
3
-~ ®
2,5
2
..
1,5
o ..
1 .........
0,5 e
0
-60 -55 -50 -45 -40 35 30 s 0
Tev [°C]
Figura 39. Presion vs Capacidad, a RPM constantes.
P vs CAP (RPS constantes)
2500
Presion
Kea] 1 o g Y
[ pa] ‘ ....................... ‘
2000 | &
6 o coion
o ® intermedia
® condensacion
1000
....... °
IR L
00 PRSTEE ey
' .......
........... @@
................... ........................
0 [ 4
’ o ! 15 2 25 3 3,5 4
CAP [Kw]

105



Figura 40. Capacidad vs COP, a RPM constantes.
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9.2.2. Variacién de las revoluciones por minuto del compresor de la primera
etapa. Esta prueba tiene como objetivo analizar el comportamiento del sistema
cuando se varia las revoluciones por minuto (RPM) del compresor de primera

etapa manteniendo una presion de evaporacion fija.

Caracteristicas de la prueba:

e Se tomaron 4 estados en total, dos estados a 60 Hz y dos estados a 30 Hz.

e Los estados se tomaron para dos presiones de evaporacion fijas, 0 psi-gy 5

psi-g.

e Se debe esperar el tiempo necesario para una correcta estabilizacion del
sistema, el tiempo de espera entre estados fue de 2-3 horas.
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e Estos 4 estados permiten comparar la capacidad a la misma temperatura
de evaporacion para dos velocidades de compresor diferentes.

Los datos tomados se muestran en la tabla 22.

Con los datos obtenidos se encuentra la tendencia en capacidad del sistema para
dos velocidades de rotacion distintas del compresor de primera etapa.

Anédlisis de resultados:

El efecto principal que produce la variacion de las RPM del compresor de baja es
sobre la capacidad del sistema, se observa en la figura 41, que a menores
velocidades del compresor se obtienen menores capacidades, esto se debe a que

una velocidad de rotacion menor equivale a un compresor de menor tamario.

Para este caso el COP calculado a 0 psi-g de evaporacion a 60 — 30 Hz, se
obtienen los siguientes COP: 1,101 a 60 Hz y 1,236 a 30 Hz.

A menores RPM se tienen desempeiios mas elevados, este hecho concuerda con
lo esperado, ya que la disminucion de RPM se utiliza en el control de los sistemas
de refrigeracion para ahorrar energia ante la variacion de la carga térmica, en este
caso se demuestra que con capacidades mas bajas y RPM menores se obtienen

desempeiios mas elevados.
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Tabla 22. Resultados de la variacion de la carga a distintas frecuencias.

Variacion de la carga del sistema

Parametros Estado 1 |Estado2 |Estado3 |Estado 4
Frecuenciade | - o iencia Hz 60 60 30 30
baja
. o 13,3 A
Resistencia fija | --—---- @120 V 0 0 0
Cargatérmica |Resistencia | 6,7 A 12 A 11 A 79 A
Variable @58V @110V @105V @80V
Carga total Kw 2,175 1,523 1,36 0,847
Pev psi-g 5 0 6 0
Presiones Pint psi-g 67 55 45 37
Pcond psi-g 294 285 250 240
Tsuccion °C -20,7 -24 21,1 -25,4
Tdescarga °C 61,3 60,9 42,9 42,2
Compresor de
baja
Corriente A 4.8 A 43 A 4.4 A 39A
@220V @220V @145V @145V
Tsuccion °C 1,4 -5,3 -8,3 -9,9
Compresor de Tdescarga °C 63 63,4 63,3 61,5
alta.
Coienie A 4,8 A 4,2 A 4 A 3,7A
@220V @220V @220V @220V
Condensador Tout_condensador | °C 28 26,4 25,3 25,1
Tin_sub °C 27,5 25,3 24,6 24,5
Subenfriamiento
Tout_sub °C 1,6 -3,6 -7,6 -8,8
Recinto T° recinto °C 9 -4,9 -6,8 -18,2
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Figura 41. Capacidad vs Tev, a distintas RPM.
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9.2.3. Efecto del subenfriamiento. EIl objetivo de la prueba es demostrar de
manera practica una de las ventajas del subenfriamiento. El subenfriamiento en la
linea de liquido evita la aparicion de vapor flash cuando existe una caida de
presion producto de una gran longitud de la linea de liquido. En esta prueba se
compara la caida de presién permisible hasta la aparicion de vapor flash cuando
se posee subenfriamiento en el serpentin (estado 1) y cuando no hay

subenfriamiento (estado 2).

Caracteristicas de la prueba:

e Para realizar la prueba sin subenfriamiento la valvula GV4 debe estar

cerrada y la valvula GV5 debe estar abierta.
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e Los dos estados se realizan a una carga y frecuencia constantes, las
condiciones de la prueba se muestran en la tabla 23.

Para obtener la caida de presion permisible se mide la presion en los manémetros
de entrada y salida de la valvula de simulacion, se cierra la valvula de simulacién

hasta el punto en el que inicia la aparicién de vapor flash, en este punto se da la
caida de presion permisible.

Anédlisis de resultados:

La tabla 24 demuestra que cuando se presenta un subenfriamiento mayor la caida
de presion permisible es mayor; es posible cubrir una mayor longitud de tuberia.
Este hecho demuestra una de las ventajas del sistema en dos etapas con
inyeccion parcial ya que es posible ubicar la unidad condensadora lejos de la
unidad de evaporacion sin que se genere vapor flash a causa de las pérdidas de
presion en las tuberias de gran longitud.

Tabla 23. Condiciones de la prueba del efecto del subenfriamiento

Condiciones de la prueba.
Carga Amp. Resistencia 13,3 [A] @120V
Carga total. 1,794 [Kw]
Pev 7 [psi-g]
Presiones Pint 55 [psi-g]
Pcond 290 [psi-g]
Tsuccion -18,8 [°C]
Compresor de Tdescarga 50,1 [°C]
Baja. Corriente 4,5 [A]
Frecuencia 40 [HZ]
Compresor de Tsuccion -2,7 [°C]
Alta. Tdescarga 67,7 [°C]
Corriente 4,3 [A]
Condensador Tcondensacion 25,8 [°C]
Recinto Trecinto 0,6 [°C]
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Tabla 24. Resultados para la caida de presion permisible.

Con subenfriamiento Sin Subenfriamiento
Tsub_in Tsub_out AT sub Tsub_in Tsub_out AT sub
25 -3,2 28,2 25,5 24,9 0,6

AP permisible 230 [psi] AP permisible 85 [psi]

9.2.4. Comportamiento del ciclo simple. El objetivo de esta prueba es obtener
un punto de comparaciéon entre el ciclo simple y el ciclo de dos etapas, haciendo
uso de la linea de bypass para ciclo simple se puede operar el banco de

laboratorio en ciclo simple.

Caracteristicas de la prueba:

e Se tomaron dos estados en ciclo simple.

e Los dos estados se fijan a presiones de evaporacién distintas.

e La frecuencia del compresor de baja se mantiene constante.

¢ Se manipula la carga hasta que el sistema estabilice en la presion deseada.

Los datos para los dos estados obtenidos se presentan en la tabla 25.

Tomando como base la figura 38 en la cual se present6 la tendencia en capacidad

del ciclo de dos etapas, se realiz6 una comparacion grafica entre las capacidades

del ciclo simple y dos etapas.

Anélisis de resultados:

La figura 43 muestra la tendencia de la capacidad para el ciclo en dos etapas y el
ciclo simple, se demuestra que la capacidad de un sistema en dos etapas es
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mayor (aproximadamente el doble) que en un ciclo simple. El parametro de
capacidad es la principal variable de comparaciéon entre estos dos tipos de ciclos
cuando el sistema de refrigeracion ya se encuentra determinado, una comparacion
entre COP de los sistemas ya construidos seria errénea, en las siguientes lineas

se dara una explicacion de este fenomeno.

Como se observa en la figura 42 los parametros de operacion del ciclo simple son
distintos a los del ciclo en dos etapas; aunque la medicion se realice a la misma
presién de evaporacion, se puede observar la diferencia que existe en la presion

de condensacion.

El ciclo simple posee una menor presion de condensacion ya que el sistema
posee un condensador fijo, la presion de condensacién dependera entonces del
calor de condensacion que se desea retirar, para un ciclo simple cuya capacidad
es menor que un ciclo en dos etapas, el calor de condensacion serd menor

también, es decir, se obtendrd una presién de condensacién menor.

Para obtener una comparacion correcta entre COP se deben trabajar los dos
ciclos dentro de los mismos parametros de operacion (misma capacidad y relacién
de compresion) esto se debe a que el COP, como ya se demostrd anteriormente,

varia en funcién de estos parametros.

Para el caso del estado 1 a 12 psi-g de evaporacion, se obtiene un COP de 1,67
mediante las ecuaciones planteadas en el anexo D-1, si este valor, se compara
con el estado 2 de la tabla 21 (a 13 psi-g de evaporacion) donde se obtiene un
COP de 1,4, de manera incorrecta se podria concluir que el ciclo simple es mejor,
pero se debe tener en cuenta que no se estd comparando a las mismas
condiciones (la Unica condicion igual es la temperatura de evaporacion), y en este

caso el ciclo simple posee una capacidad menor (aproximadamente la mitad del
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ciclo dos etapas) por lo tanto no cumpliria con las condiciones requeridas para el

proceso.

Tabla 25. Resultados del comportamiento del ciclo simple.

Parametros

Estado 1

Estado 2

Amp. Resistencia

11 [A] @105V

13,3 [A] @120V

Carga + 5,5 [A] @38V

Carga total. [Kw] 1,345 1,983

Presiones Pev 12 [pS|?g] 17 [psi-g]

Pcond 215 [psi-g] 230 [psi-g]

Tsuccion -19,7 [°C] -13,2 [°C]

Compresor de | Tdescarga 78,5 [°C] 84,3 [°C]
Baja. Corriente 6,7 [A] 7,4 [A]
Frecuencia 50 [Hz] 50 [Hz]
Condensador | T° salida condensador 26,3 [°C] 27 [°C]

hg&?gode T° Linea liquido 25,7 [°C] 26,2 [°C]

Recinto Trecinto 9,3[°C] 22,1 [°C]

Figura 42. Estados ciclo simple vs dos etapas. Pev constante (17 psi-g)
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Figura 43. Comparacion en capacidad del ciclo simple y dos etapas.
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10.ANALISIS DEL DESEMPENO REAL DEL SISTEMA

El analisis se enfoca en el desarrollo de un modelo matematico que represente, de
la manera mas exacta posible, el comportamiento del sistema, para ello se deben

tener en cuenta ciertas consideraciones.

El modelo matematico es un sistema de ecuaciones que es resuelto
simultdneamente, este sistema entrega valores teoricos de operacion del sistema
de refrigeracion como capacidad y temperaturas de estabilizacidon a partir de
variables de ingreso como temperaturas de los recintos frio y caliente y tamafio de

los componentes.

Las consideraciones asumidas para simplificar el modelo son:
1) El sobrecalentamiento del evaporador se toma constante de 20 [C] y esta

definido por la valvula de expansion instalada.

2) La eficiencia isentrépica de los compresores se toma constante a lo largo

del rango de capacidad del sistema.

3) No se considera las caidas de presion del refrigerante en los componentes

y en las tuberias.

4) Se considera que el vapor de succién proveniente del tanque intermedio

hacia la segunda etapa de compresion es saturado.

5) El modelado corresponde a un analisis en estado estable

En la figura 44 se muestra esquematicamente el funcionamiento del modelo

matematico.
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Figura 44 Composicion del modelo matematico
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El éxito del modelado matemético radica en definir acertadamente la constante de
potencial de capacidad de transferencia de calor del evaporador “Ke”, del
condensador subenfriado “Kc” y “Ksub” y el valor del coeficiente global de
transferencia de calor por el area “UA” del serpentin de subenfriamiento

correspondientes al comportamiento real del sistema presentes en las siguientes

ecuaciones del modelado.

CAP = Kev * (Tcuarto — Tev)

Qc = Kc * (Tc — Tamb) + Qsubcond
Qsubcond = Ksub * DMLT,,nq4

Qsub = UA * DMLTyy,,
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10.1. CALCULO EXPERIMENTAL DE LAS CONSTANTES DE POTENCIAL DE
TRANSFERENCIA DE CALOR

Para calcular los valores reales de estas constantes se midié las temperaturas y
presiones del ciclo en estado estable bajo una condicion de carga térmica
conocida, de esta manera pudo ser calculado los respectivos calores de
evaporacion, condensacién y subenfriamiento y por ende las respectivas

constantes.

Las ecuaciones para el calculo de las constantes de potencial de transferencia de
calor estdn presentes en el anexo D-3 y su funcionamiento es mostrado en la

Figura 45.

Figura 45 Calculo de las constantes de potencial de transferencia de calor los

componentes
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Solucionando el sistema de ecuaciones del anexo D-3 se obtiene la siguiente

tabla:
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Tabla 26. Resultados experimentales de las constantes de potencial de

transferencia de calor.

o Kc Ksub o
CAP [Kw] Kev [Kw/°C] [Kw/°C] [Kw/°C] U*A [Kw/°C]
3411 0,05802 0,1725 0,09928 0,06718
2969 0,04915 0,1928 0,08869 0,05379
1793 0,04188 0,1162 0,09976 0,02814
1411 0,04089 0,1215 0,06123 0,02076
Valores promedio 0,047485 0,15075 0,08724 | Correlacion

A partir de la tabla 26 se toman los siguientes valores promedio de “Ke/”, "Kc” y
“‘Ksun” y se realiza una correlacion para el valor de “U*A” del serpentin de
subenfriamiento para ser usados en el modelo matematico final del sistema de

refrigeracion de dos etapas.
Kw Kw Kw
Kev = 0,04749 || Kc =0,1508 [ Ksub = 0,08724 [~]

UA = —0,001313 + 0,01215 * CAP + 0,002271 * CAP?

Se debe tener en cuenta que el valor de la constante de potencial de capacidad de
transferencia de calor del evaporador es relativamente pequefio, esto provoca una
alta diferencia entre la temperatura del evaporador y el recinto frio para cumplir
con una condicion de carga, esto es apreciable en la tabla 21 observando la

temperatura de evaporacién y del recinto frio

Para el U*A se obtuvo una regresion y no un constante promedio ya que este valor
depende del flujo méasico de refrigerante que circula por el serpentin el cual varia a

medida que la capacidad cambia. Esto es apreciable en la tabla 26.
10.2. EFICIENCIA ISENTROPICA.

El modelo matematico real debe considerar que las etapas de compresion no son

ideales, es decir, tienen una eficiencia isentrépica menor que la unidad; para
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realizar el calculo de estos valores que seran usados en el modelo matematico se

llevo al sistema a una condiciéon media de carga definida por:

CAP = 2,950 [Kw] RPM = 2900 [RPM] Tamb = 24 [C]

Bajo esta condicién se calcularon las eficiencias isentropicas de compresion
evaluando la siguiente ecuacion:
Donde:

hout, — Breary, hoye,:Entalpia de salida isentropica

Eficienciag = (40)

(hrealoue = Preal;,) heq, : Entalpia real de ingreso

hgeal,,.- Entalpia real de salida

En la tabla 27 se presenta el estado de carga media y los valores de eficiencia

isentrépicas calculadas.

Tabla 27. Resultados de la eficiencia isentropica a carga media.

Estado de carga media
Variable Valor Unidad
Capacidad 2,95 Kw
13 i-
Sistema ng ps! g
Pint 78 psi-g
Pc 292 psi-g
Tsuccién -15,6 °C
Tdescarga 55,6 °C
Compresor de |Velocidad 2875 RPM
baja L
Eficiencia
isentropica 0,4725 -
calculada
Tsuccion 1.4 °C
56,7 °C
Compresor de Tdescarga
alta Eficiencia
isentropica 0,7753 -
calculada
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10.3. APLICACION Y COMPARACION DEL MODELO MATEMATICO.

En la figura 46 se muestra la respuesta de la aplicacion del modelo matemético al
caso del estado 2 de las pruebas realizadas mostradas en la tabla 21. Como es
apreciable, el ciclo azul y rojo correspondiente al real medido y al calculado
respectivamente, estos presentan una evidente cercania en valor y tendencia;
también se puede observar el ciclo no corresponde a ciclos ideales saturados de

compresion isentropicos.

Figura 46. Diagramas P-h y T-s del ciclo modelado vs ciclo real experimental.

CICLO TERMODINAMICO P-H CALCULADO vs REAL CICLO TERMODINAMICO T-S CALCULADO vs REAL
5:10* 150 . . . ‘
R404A
I Ciclo calculado 125 [ Ciclo calculado
I Ciclo Real I Ciclo Real
100

41
10 2707 kPa

75 2y
. 4
s ﬁﬁ"\a 50 uzéf
9
)L— 38,08°C — §25 < 1323 kPa —
10° 4982°C = 10 5
° -0 a=—=  —
12 A 4 2
e 05 2 s 2 3
2 b ﬁ
/ R CAP=2,969 Kw -5

7086°C
11

P [kPa]

0
A CAP=2,968 Kw
£ _?pmh‘_z::i -75 [Rpm=2875
amb=24[C] Tamb=24[C] R404A

107

5x10" 100 .
100 150 200 250 300 350 400 450 500 554 050 075  1.00

1,25 1,50
h [kJ/kg] s [kJrkg-K]

1

1,75 2,00

En el anexo D-2 se presenta las respuestas de la aplicacion del modelo en forma
de graficas P-H y T-S a diferentes estados correspondiente a las pruebas de la

tabla 21.

El sistema construido permite variar la velocidad del compresor de baja, las figuras
47 - 48 muestran la capacidad y el desempefio calculado con el modelo a

diferentes velocidades del compresor de baja.

Se puede observar que el modelo real tiene el mismo comportamiento que el

sistema construido (Ver figuras 38 y 41), donde la capacidad del sistema aumenta
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con el aumento de la velocidad del compresor y disminuye con la temperatura de

evaporacion.
En la figura 48 se puede observar que el desempefio del sistema aumenta con la
temperatura de evaporacion y disminuye con el aumento de la velocidad del

compresaor.

Figura 47. Capacidad vs Tev. Modelo real a distintas RPM
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Figura 48. COP vs Tev. Modelo real a distintas RPM
2,2

2
1.8 1438 Rpm
16 1725 Rpm
a 2000 Rpm
8 1,4 2400 Rpm
12 2875 Rpm
3450 Rpm
1
0,8
-60 -55 -50 -45 -40 -35 -30 -25 -20 -15

Tev [°C]

122




11.CONCLUSIONES.

Se disefié y construyé un sistema de refrigeracién por compresion de vapor en dos
etapas con inyeccidn parcial de refrigerante para el laboratorio de sistemas
térmicos de la universidad industrial de Santander en el cual se puede analizar el
comportamiento real de los parametros principales mediante la medicion de

presiones y temperaturas en los puntos mas representativos del ciclo.

Las pruebas experimentales del sistema permitieron observar y comparar el
desempefio del sistema construido respecto de un ciclo simple, en relacion con los

siguientes factores:

e RESPECTO DE LA CAPACIDAD: La capacidad del sistema en dos etapas
construido es aproximadamente el doble de la capacidad de un ciclo simple

operando a la misma temperatura de evaporacion.

e RESPECTO DEL EFECTO DEL SUBENFRIAMIENTO ADICIONAL
OBTENIDO: Se observo que el sistema de refrigeracion de dos etapas con
subenfriamiento en el tanque intermedio permite un subenfriamiento extra al

del condensador de entre 20 y 30 [°C].

Se evidencio experimentalmente que el subenfriamiento extra al condensador
producto del paso por el serpentin de subenfriamiento en el tanque intermedio
ademas de aumentar la capacidad térmica del sistema permite compensar el
efecto de produccion de vapor de flash debido a la caida de presion en la linea
de liquido, evitando que a la entrada de la Valvula de expansién se presente
una mezcla de vapor y liquido. Para el caso se podria soportar una caida de

presion 2.7 veces mayor.
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e RESPECTO DEL COP: No es relevante realizar una comparacion entre los
valores del COP de un ciclo simple y un ciclo en dos etapas para un sistema
en el cual los elementos (condensador, evaporador, compresores) sean los
mismos. Si se comparan los dos sistemas para una misma temperatura de
evaporacion, la temperatura de condensacion en cada uno de ellos sera
diferente producto de la diferencia de capacidad y por ende del requerimiento

de rechazo de rechazo de calor en el condensador.

e RESPECTO DEL CONTROL DE CAPACIDAD POR VARIACION DE LA
RPM DEL COMPRESOR DE BAJA. Se comprob6 experimentalmente sobre
el sistema construido que a menores temperaturas de evaporacidon menor es
la capacidad, el desempefio y las presiones del sistema y para menores RPM
del compresor de primera etapa se obtienen menores capacidades, pero un
mayor COP, lo cual demuestra el ahorro energético que se obtiene cuando se

desarrolla un control sobre las RPM del compresor

e RESPECTO LA CARGA. Se observd que el sistema de refrigeracion se
adapta a un aumento en la carga del sistema de refrigeracion mediante un
aumento en las presiones del sistema elevando la temperatura de
evaporacion, intermedia y condensacién, esta Ultima permite un mayor

rechazo de calor al ambiente por medio del condensador.

Se comprob6 que el modelado mateméatico es una buena herramienta para el
analisis del sistema construido observando las graficas de presion contra entalpia
y Temperatura contra entropia del anexo D-2 en donde es notable la aproximacion
en valores y tendencia del ciclo termodinamico del modelo matematico con

respecto al ciclo de estabilizacion del sistema construido.
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Se encontro que para el sistema construido el elemento limitante es el evaporador
con un potencial de capacidad de transferencia de calor “Ke” de 0,047485 [Kw/°C]
gue induce una alta diferencia de temperatura entre el recinto frio y el refrigerante
en evaporacion; esta diferencia corresponde casi a 60 [°C] a condicion nominal de

capacidad de refrigeracion 3,363 [Kw].

La préactica de laboratorio genera una experiencia para el estudiantado en el cual
puede comprender la relacion entre capacidades de refrigeracion y potencias
consumidas con tamafios fisicos de los componentes principales; también pone en
evidencia componentes auxiliares que no son analizados termodinamicamente,
pero son fundamentales para el funcionamiento del sistema, aterrizando el
concepto de sistema de refrigeracion desde la teoria académica a la realidad

operativa y funcional.
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12. RECOMENDACIONES.

El banco de laboratorio posee un variador de frecuencia que afecta el compresor
de la primera etapa, si se desea analizar mas a fondo el sistema de refrigeracion
se puede implementar estrategias de control sobre el sistema actuando en la
velocidad de rotacion del compresor, el variador de frecuencia permite ser
controlado mediante entradas digitales facilitando la programacién de una

estrategia de control.

Si se desea realizar una comparacion correcta entre el desempefio (COP) de un
ciclo simple y un ciclo dos etapas, se debe realizar la comparacion entre el mismo
rango de presiones y capacidad. Se debe comparar el sistema de refrigeracion en
dos etapas con un sistema en ciclo simple que sea equivalente. Se puede obtener
una comparacion de manera tedrica con un modelo matemético de un ciclo simple

en el mismo rango de presiones y capacidad.

Realizar la verificacidbn de la posicion de las valvulas cada vez que se desee

utilizar el banco.

Se recomienda realizar el procedimiento de recuperacién de aceite del tanque
intermedio cada vez que se inicie el banco de laboratorio, ya que en este momento

la capa de aceite se encuentra acumulada en la superficie del refrigerante.
Con el fin de evitar el fenomeno de arranques inundados, se recomienda realizar

el proceso de evacuado (ver anexo H) cuando se apaga el sistema y el tiempo de

parada sera prolongado.
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ANEXO A. Catalogos y fichas técnicas.

1. Catadlogo Compresor LTZ (Primera etapa)

?g,, s

Selection & Application guidelines

M. aneurop

RECIPROCATING COMPRESSORS

LTZ

50 Hz
R404A | RS07
Low temperdture refripérotion

2 CYUNDERS
4 CYLINDERS

sl

§ ame m———
Bl

Air Conditioning
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Dranfoss Maneurop LTZ compressors

are of the hermetic reciprocating
type and are designed for

low evaporating temperature
applications.

All eomponents are of high quality
and precision in order to assure

a long product life.

The positive benefits of internal
motor protection, high efficiency
circular valve design and high torque
motors provide for a quality
installation.

The LTZ series is specifically
designed for use with the HFC
refrigerants R404A, and R507, using
1607 polyester oil as lubricant.
These compressors can be used

in new installations and alse

to replace Maneurop® LTE
compressors in existing installations.

LTZ compressors have a large
internal free volume that protects
against the risk of liquid hammering
when liquid refrigerant enters

the compressor.

LTZ compressors are fully
suction-gas cooled.

This means that no additional
compressor cooling is required
and allows the compressors to be
insulated with acoustic jackets,

to obtain lower sound levels,
without the risk of compressor
overheating.

LTZ compressors are available in
7 different models with di

ranging from 48 to 272 emrev.
Six different motor voltage ranges
are available for single and

three phase power supplies at 50
and 60 Hz.

Danfoss Maneurop

LTZ Compressors

All models are available in VE version
with oil equalisation and oil sight
glass. One cylinder models are alse
available without oil equalisation
and oil sight glass.
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Compressor nomenclature

ORDER REFERENCE

Compressor type

Polyol ester oil

e s T

Oil equalisation port

and threaded sight glass

Motor voltage code

Compressor size

EXAMPLE:
LTZ 28 - 41

LTZ 28, individual packaging (I}, motor voltage code 4, standard version

LTZ 18 - 4¥1 LTZ 28, individual packaging (1), metor voltage code 4.E version (V)
LTZ 28 - 4M LTZ 28, multiple packaging (M), motor voltage code 4, standard version
LTZ 28 - 4¥M LTZ 28, multiple packaging (M), motor voltage code 4.VE version (V)
Individual packaging: single packaging per compressor

Multiple packaging: single packaging for several compressors, full paller (number of compressors per paller depending on compressor model).

COMPRESSOR REFERENCE (INDICATED
ONTHE COMPRESSOR NAMEPLATE)

(see below)

Polyol ester oil

LT Z 28 JH 4

Comprssor ope | T T '

Compressor size

‘ lr— Option code
Oil equalisation port

and sight glass

Design version

(see page 12)
Motor voltage code

Displacement code
(see page 5)

(see below)

MOTOR VOLTAGE
Motor Code Nominal voltage Voltage application range
1 208-230V [ | ph f 60 Hz 187 - 253V
3 200-230V / 3 ph ! 60 Hz 180 - 253V
400V /3 ph f 50 Hz 360 - 440V
4 460V /3 ph f 60 Hz 414 - 506V
5 230V /| ph f 50 Hz 207 - 253V
230V /3 ph f 50 Hz 207 - 253V
380V /3 phf 60 Hz 342 - 418V

132




Specifications

TECHNICAL SPECIFICATIONS AND VERSIONS

Qil Net Design versions

Compressor Displacement number | charge | weight motor voltage code
model

(em’lrev) | (m'h)* {dm) (kg) 1 3 4 5 ] 9
LTZ 22 JE 48.06 8.36 | 0.95 21 S-VE | 5-VE |S5-VE [S-VE| - |[S-VE
LTZ 28 JH 67.89 1.8l 1 0.95 13 S-VE | 5-VE |5-VE [S-VE| - |[S-VE
LTZ 40 HL 96.13 16.73 2 1.8 35 - - VE - - -
LTZ 44 HM 107.71 18.74 2 1.8 35 VE | VE | VE VE | VE
LTZ 50 HP 135.78 23.63 2 1.8 35 VE | VE | VE - VE | VE
LTZ 88 HU 215.44 37.49 B 3.9 62 - VYE | VE YE | VE
LTZ 100 HW 271.55 47.25 4 3.9 64 - VE | VE - VE | VE

* At 2900 rpm = 5:without oil sight gass and oil equalisation connection * VE:with threated oil sight glass and 3/8” flare ol equaiisation connection.
NOMINAL PERFORMANCE R404A, R507- 50 HZ
NOMINAL RATINGS *
R404A, R507
mr“mr ;u:;l:g mr Cunﬁ}lnpm COP
(W) (kW) 400V / 3 ph 230V I | ph 230V / 3 ph (WIW)

LTZ 22 JE 825 945 214 5.36 - 0.87
LTZ 28 JH 1 264 1 369 1.85 7.81 - 0.92
LTZ 40 HL 1 934 2206 4.42 - - 0.88
LTZ 44 HM 2115 1578 5.72 - 13.05 0.82
LTZ 50 HP 2917 3 401 6.29 - 13.15 0.86
LTZ 88 HU 4002 4810 9.62 - 15.88 0.83
LTZ 100 HW 5 545 6017 10.28 - 16.69 0.92

* Ratings with R404A at dew point conditions or with R307: - 35°C evaporating temperature, 40°C condensing tempengture,
0 K subcooling, [0 K superheat, 50 Hz

Capacity and power input data + 5%

OPERATING ENVELOPE

Evaporating temperature {"C)

g n
'E' &5

“ SH.=ILIK e
| .

-
E = .-" SH[=I0K
"

o 45 -
i -
'E 35
U

50 .45 40 .35 30 .25 «20

=15
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Performance tables R404A | R507

400V 13 ph | 50Hz

TC RE | PA c RE | PA c PE | PA c PE | PA C PE | PA C PE | PA C

ITZI1)E4 40 | 340 | 063 | 16 | 550 | &7E | 18 0% | 21
50 - - - 370 | @77 | 1B | 550 | Q95 | 21
&0 - - - - - 440 | 054 | 22
LTZ28)H 4 40 | 560 | Q%0 | 20 | 870 | 102 | 24 [1260) 137 | 28
50 - - - 550 | 12 | 24 | 850 | 138 | 29
&0 - - - - - - L35 | 28
LTZ 40 HL 4 40 | 950 | 150 | 32 | 1380 183 | 38 [1530) 221 | 44
50 - - - 910 | 184 | 38 [ 1310 222 | 44
&0 - - - - - 880 | 220 | 43

LTZ 44 HM 4 40 | 900 [ 75 | 45 | 1420 )& | 53 |ZMl0| 258 | 57 [3020
50 - - - 910 | 207 | 52 (1410) 253 | 57 |2070| 300
&0 - - - - - - 930 | 237 | 55 (1330 290
LTZ S0 HP 4 40 | 1370 237 | 50 | :0S0) e8| 57 |2520( 340
50 - - = | 1330 275 | 55 [ 19%0| 334
1] - - - - - = | 1230 304
LTZ 388 HU 4 40 | 1720 354 | 75 | X700 406 | B6 | 4000| 481 | 54 |5&50
50 - - = | 1650| 357 | B |2670| 477 | 97 (4000
1] - - - - - = | 1470| 434 | 54 [ 2410
LTZ 100 HW 4 40 | 2530( 409 | 76 | 3850 509 | A% | 5550 103 [ 7650 ( &% | IL7 |10330) 789 | 130 |13550( 880 | 144

50 - - - | 1340| 474 | BT [2710 5450 708 | 119 | 750 827 | 135 (10340 545 | 151

102 | 3300 &8l | 120 [4950) B34 | 139 (7020 5993 | 158

¥ 88
g

230V 1 phl 50Hz

LEGEND PF. cooling capacity (W) RATING CONDITIONS
TE evaporating temperature ("C) P.A. power input (kKVV) Superheat 10K
TC condensing temperature ("C) € current consumption (A) Subcooling 0 K
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2. Compresor Copeland.

CS12KBE-TFS Lopeland
HFC, R-404A, 60 Hz, 3 -Phase, 200/230 V e prodects
Extended Medium Temp

Production Status: Available for sale to all U.S. customers. Please check with your local Emerson Climate
Technologies Representative for international availability.

Performance Mechanical
Evaporator Temp.(°*C) 7 23 Displacment(cm”3/Rev): 41.60
Condensing Temp.(°C) 49 49 Displacment 873
Return Gas Temp.(°C) 4 4 Overall Length 259.79
Liquid Temp.(°C) 49 49 Overall Width (mm): 245.24
Capacity (Watts) 3450 1155 Overall Height 338.07
Power (W) 1870 1080 Mounting Length (mm): 190.50
Current (Amps)- 580 360 Mounting Width (mm): 190.50
COP: 1.85 1.06 Mounting Height (mm): 34773 %
Mass Flow (g/s): 35 11 Suction Size (mm), Type: 15.88 Stub
Sound Data @ Discharge Size (mm), Type: 12.69 Stub
Sound Power (dBA): 0Avg 0 Max Initial Oil Charge (ml): 1331
Vibration mm(peak-peak): 0.0Avg 0.0 Max Qil Recharge (ml): 1272
Record Date: 1995-12-15 Net Weight (kg): 272

Internal Free Volume (cm”3):
Electrical Horse Power:

*Overall compressor height on Copeland Brand Product's specified
mounting grommets_

LRA-High* (Amp): 51.0
LRA Low™ (Amp):

LRA-Half Winding (Amp):

MCC (Amps): s Capacitors
Max Operating Current (Amp)- 96

RLA, MCC/1 4;use for contactor selection(Amp): 75

RLA, MCC/1 56;use for breaker & wire size selection(Amp) 6.7

RPM:

UL File No:

UL File Date: 1984-12-28

*Low and High refer to the low and high nominal voltage ranges for
which the motor is approved.

Alternate Applications

Refrigerant Voltage Phase Freq (Hz) Application

R-134a HFC 200/230 3 60 High Temp

R-134a HFC 200/240 3 50 High Temp

R-404A HFC 200/230 3 60 High Temp

R-404A HFC 200/240 3 50 Extended Medium Temp
R-507 HFC 200/230 3 60 Extended Medium Temp
R-507 HFC 200/240 3 50 Extended Medium Temp
R-22 HCFC 200/230 3 60 Medium Temperature
R-407A HFC 200/230 3 60 Medium Temperature
R-448A HFO 200/230 3 60 Medium Temperature
R-449A HFO 200/230 3 60 Medium Temperature
Public Public Page 1 Of 1
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Rating Conditions EXTENDED MEDIUM CS12K6E-TF5

4.4 °C Return Gas TEMPERATURE COPELAWELD® HFC-404A
0 K Subcooling HFCs Require Use of Polyol Ester COMPRESSOR
35 °C Ambient Air Over Lubricant Approved on Form 93-11 TF5 200/230-3-60

€0 Hz Operation Refer AE-1298 for restrictions

Condensing Temperature °C

(Sat. Dew Pt. Pressure, bar) Evaporating Temperature °C (Sat. Dew Pt. Pressure, bar)

-30.0(2) |-25.0(25) [-20.0(3) [-15.0(36) |-10.0(43) | 5.0(51) | -2.0(56)

60.0 ¢ 750 1,230 1,790 2430 2,845
a7 P 1,080 1,370 1,660 1,940 2,100
A 35 44 52 6.0 6.5

M 34 56 83 116 138

E 07 09 1.1 13 14

% 451 525 56.8 59.2 60.1

c 645 1,100 1,655 2,295 3,050 3,500

s50 P 902 1,170 1,440 1,700 1,950 2,090
A 3.1 38 46 53 6.1 6.5

(257) M 25 44 67 94 127 149
E 07 09 12 14 16 17

% 430 515 565 593 60.8 612

c 500 920 1,450 2,080 2,805 3,600 4150

s00 P 755 988 1,230 1,480 1,720 1,940 2,050
A 27 33 40 47 54 6.0 6.4

(23) ™ 18 33 52 76 104 137 159
E 07 09 12 14 16 19 20

% 38.4 486 549 587 60.7 616 618

c 720 1,205 1,800 2,505 3,300 4250 4,800

a0 P 833 1,050 1,280 1,510 1720 1,900 1,990
A 29 35 a1 a7 54 5.9 6.2

(204) m 23 39 60 84 113 146 169
E 0.9 11 14 17 19 22 24

% 436 51.8 56.8 59.8 61.4 61.9 62.0

c 940 1,485 2155 2,950 3,850 4850 5,500

wo P 892 1,100 1310 1510 1,700 1,850 1,920
A 3.0 36 42 48 53 5.8 6.0

(18.1) ™ 28 45 66 91 121 154 177
E 1.1 14 16 19 23 26 29

% 468 53.6 579 60.3 615 618 617

c 1,170 1,775 2515 3,400 4,350 5,450 6,150

30 P 933 1,130 1,320 1,500 1,660 1,770 1,820
A 31 36 42 47 52 55 57

(161) M 33 51 72 98 128 162 186
E 13 16 19 23 26 3.1 34

% 489 547 584 60.4 61.2 61.2 61.0

c 1.405 2,080 2,890 3,850 4,900 6,100 6,850

00 P 959 1,140 1,320 1,470 1,600 1,680 1,710
A 32 37 42 46 50 53 54

(141) m a7 56 78 104 135 170 194
E 15 18 22 26 31 36 40

% 505 554 584 60.0 60.5 60.2 597

c 1,650 2390 3,300 4,300 5450 6,750 7,600

250 P 971 1,140 1,300 1,430 1,530 1,580 1,580
A 32 37 41 45 48 5.0 5.0

(124) m 42 61 84 111 142 178 201
E 17 21 25 30 36 43 48

% 517 558 582 592 592 585 577

C: Capacity (W), P: Power (W), A: Current (Amps), M: Mass Flow (kg/hr), E: COP, %: Isentropic Efficiency (%)

Mominal Performance Values (£5%) based on 72 hours run-in. Subject to change without notice. Current @ 230V
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3. Catalogo Valvula de expansién

Valvulas de expansion termostatica
Tipo T2 /TE2
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T2 /TE2: de toda garantia y facil de utilizar

Las valvulas de expansion termostatica regulan la inyeccion de liquido refrigerante en los evaporadores.
La inyeccion se controla en funcion del recalentamiento del refrigerante. Por tanto, son especialmente
adecuadas para inyeccion de liquido en evaporadores "secos", en los cuales el recalentamiento a la
salida del evaporador es proporcional a la carga de éste.

Caracteristicas

Tubo capilar y bulbo de acero

inoxidable:

- gran resistencia a la corrosién

- robustos y resistentes a la
vibracion

Elemento termostético soldado

con laser de acero inoxidable:

- mayor duracién del diafragma

- tolerancia a altas presiones y
presion de funcionamiento

- gran resistencia a la corrosion

Etiqueta grabada con laser

Salida soldar o abocardar

Facil regulacion del ajuste

. D de recalentamiento
Conjunto de orificio intercam-

biable con filtro de proteccion
contra la suciedad

Conexién de abocardar.
Adaptador para soldar
disponible como opcién

Aplicaciones Ventajas Datos técnicos

Plantas tradicionales de refrigeracion - Amplia gama de temperaturas. - Puede suministrarse con MOP
Bombas de calor Se puede utilizar tanto en aplicaciones (presion maxima de funcionamiento).
Unidades de aire acondicionado de congelacion y refrigeracion como Protege el motor del compresor con-

. - en aire acondicionado. tra la presion de evaporacion excesiva
Enfriadores de liquido 2 3
Maquinas de hielo - Conjunto de orificio intercambiable durante un funcionamiento normal.

. » - facil de almacenar - Capacidad nominal de 0,5 a 15,5 kW
Refrigeracion en transporte - facil ajuste de capacidades para R22.

mejores prestaciones - Se pueden suministrar vélvulas para

rangos de temperaturas especiales.

- Se pueden suministrar adaptadores
soldar/roscar.
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Datos técnicos y pedidos

Elemento termostatico con abrazadera de sensor, sin: orificio, cono de filtro y tuercas Conexion abocardar x abocardar
Conexién Cédigo "
Refri Tipo de Iguala:i_n?n :Iuli’I:r 5 Gama N Gama NM Gama NL Gama B
rigerante| yalvula ::2:::";:: i o o -402+10°C —40a-5°C | —40a-15°C —602-25°C
m in. x in. mm x mm Sin MOP MOP +15°C MOP 0°C MOP -10°C Sin MOP MOP —20°C
— X2 - 15 Hax 2 1012 06823206 | 068Z3208 | 06873224 06873226 06873207 | 06823228
TEX 2 Yain. 1.5 Hax 2 10x12 06823209 | 068Z3211 06823225 06823227 06873210 | 06823229
Y TZ2 - 15 Yax Uy 1012 06823496 | 06873516
TEZ2 Yain. 15 Yux Uy 10x12 06823501 | 068Z3517
— TN 2 B 15 Hyx ' 1012 06823346 | 06823347 | 06873393 06873369
TEN 2 Yain. 15 Hax ' 10x%12 06823348 | 068Z3349 | 06873392 06873370
e TS2 - 15 Hax 10 12 06823400 | 068Z3402 | 068Z3406 | 068Z3408 | 06823401 | 068Z3410
TES 2 Yain. 1.5 Hax'fa 10% 12 06873403 | 068Z3405 | 068Z3407 | 068Z3409 | 068Z3404 | 068Z3411
Elemento termostatico con abrazadera de sensor, sin: orificio, cono de filtro y tuercas Conexion abocardar x soldar
Igualacién e Conexién Codigo "
regesne Thode | EPn | able | e | s =
o m abocardar | soldarODF - s | moP+is'C | MOP—10°C | SinMoP | MOP —20°C
X2 - 15 Yain. 2in. 06823281 06823287 06823357 | 068Z3319
X2 - 15 10mm 12mm 06873302 | 06873308 | 068Z3366 | 06823361 | 068Z3276
R22 TEX 2 Yain. 15 *fain. 2in. 06873284 | 06873290 06823359 | 068Z3220
TEX 2 6 mm. 15 10mm 12mm 06873305 | 06873311 06873367 | 06873363 | 06823277
TZ2 - 15 *fain. 2in. 06823329
— TZ2 - 15 10mm 12mm 06823502 | 06873514
TEZ2 Yain. 15 *fain. Yzin. 06823446 | 06823447
TEZ 2 6 mm. 15 10 mm 12mm 06823503 | 068Z3515
TN2 - 15 *fain. zin. 06823383 06823387
TN2 - 1.5 10mm 12mm 06823384 | 06873388
Lt TEN2 Yain. 15 *fain. Yzin. 06823385 | 06873389
TEN2 6 mm. 15 10 mm 12mm 06823386 | 06873390
T52 - 15 *ain. zin. 068Z3414 | 068Z3416 | 068Z3429 | 068Z3418 | 068Z3420
152 - 15 10mm 12mm 068Z3435 | 068Z3423 | 068Z3436 | 06823425 | 068Z3427
RAD4A/RS07 ocs Yain. 15 *ain. "2in. 068Z3415 | 068Z3417 | 068Z3430 | 068Z3419 | 068Z3421
TES 2 6 mm. 15 10 mm 12mm 068Z3422 | 068Z3424 | 068Z3437 | 06823426 | 068Z3428
Conjunto de orificio
Gama N: -40 a +10°C Gama B: -60 a-25°C Cédigo
Ne Capacidad nominal Capacidad nominal Capacidad nominal | Capacidad nominal Version Versién para
orificio en toneladas (TR) en kW en toneladas (TR) en kW abocardar x adaptag?)r
R22 R407C | Ri34a R;SDS; R22 R407C | Ri34a Rﬁ"sog;‘ R22 R;;];: R22 RF‘:‘SD‘;'; abocardar ? soldar
0X 0.15 0.16 0.11 0.11 0.50 050 0.40 0.38 0.15 0.11 0.50 0.38 068-2002 | 068-2089
00 030 030 0.25 021 10 1.1 0.90 0.70 0.20 021 0.70 0.70 068-2003 | 068-2090
01 070 0.80 0.50 0.45 25 27 1.8 16 030 045 1.0 16 068-2010 | 068-2091
02 1.0 11 0.80 060 35 38 26 21 0.60 0.60 21 21 068-2015 | 068-2092
03 15 16 13 12 5.2 5.6 46 4.2 0.80 1.0 28 35 068-2006 | 068-2093
04 23 25 1.9 17 8.0 8.6 6.7 6.0 1.2 14 42 49 068-2007 | 068-2094
05 30 32 25 22 105 13 86 77 15 17 5.2 6.0 068-2008 | 068-2095
06 45 49 3.0 26 15.5 16.7 10.5 9.1 20 1.9 7.0 6.6 068-2009 | 068-2096
La capacidad nominal esta basada en: Temperatura de evaporacién te = +5°C para rango N y te =-30°C para rango B,
Temperatura de condensacion tc = +32°C, y temperatura de refrigerante liquido delante de la valvula tl = +28°C.
Adaptador soldar cobre sin conjunto de orificio Filtro
[Conexién - soldador ODF Cédigo Tipo de filtro Cédigo " El orificio estandar (aboc. x aboc.) de las
Yain. 068-2062 Para conexion abocardar 068-0003 T2 y TE2 puede utilizarse con el adaptador
6mm 068-2063 Para adaptador soldar cobre 068-0015 soldar cobre cuando se cambia el filtro
6mm 068-4101 de la valvula de expansion por otro filtro
3fyin. 068-2060 El adaptador esta disefado para utilizarse pedido por separado. Sélo de esta manera
10mm 068-2061 con las valvulas de expansion termostati- se cumplen los requisitos DIN 8964.
10 mm 068-4100” caT2yTE2 No se puede utilizar el adaptador de sol-
Cuando el adaptador se acopla debida- dar cobre (FSA) en la entrada de la T2.

" Cédigos en negrita ofrecen habitualmente plazos de =
entrega mas cortos mente, cumple los requisitos de estanque-

* Incluido el fitro idad estipulados por la directiva DIN 8964.
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Capacidades

R22 R134a R404A/R507 R407C
Tipo de | Temp. Capacidad en [kW] Capacidad en [kW] Capacidad en [kW] Capacidad en [kW]
valvula/ | cond® Temp. evaporacion [°C] Temp. evaporacién [°C] Temp. evaporacion [°C] Temp. evaporacién [°C]
Orificio | ['C] | .35 | .30 | -10 | o 5 |30 -10] s 0 5 |40 [-35 |30 |10 0 |-10] 5 0 5 10
T2/0X 0.49 | 051 0.55 | 054 | 0.51 035 | 040 | 0.1 0.41 040 | 033 | 035 | 037 | 042 | 011 059 | 0.59 | 059 | 0.58 | 055
T2/00 0.95 1.00 1.1 1.1 1.1 0.61 0.73 | 0.75 0.77 | 0.77 | 0.61 066 | 0.70 | 085 | 0.88 12 12 13 1.3 1.2
T2/01 1.6 1.7 2.4 2.7 27 0.88 13 1.5 1.6 1.6 0.96 1.1 1.2 1.8 2.1 25 2.7 29 3.1 3.2
T2/02 22 25 35 39 39 1.2 19 20 21 22 Uz 15 1.7 26 3.0 37 4.0 43 4.5 4.6
T2/03 25 39 4.3 6.2 6.9 7.0 2.2 33 3.6 3.8 4.0 24 2.7 3.1 4.7 5.4 6.6 7.1 7.6 8.1 83
T2/04 5.7 6.4 9.1 10.2 10.5 32 4.8 5.2 5.6 59 3.5 4.0 4.6 70 8.0 9.8 10.6 11.4 120 | 125
T2/05 73 8.0 116 13.0 | 133 4.0 6.1 6.6 7.1 75 4.5 5.1 58 89 10.2 124 134 14.4 152 | 15.7
T2/06 8.9 9.8 14.1 159 [ 163 4.9 Tit 8.2 8.7 9.1 5.5 6.2 7.1 108 | 124 15.1 164 176 | 186 | 19.2
T2/0X 0.53 055 | 0.60 | 061 0.60 | 037 | 044 | 045 045 | 046 | 032 | 034 | 036 | 042 | 043 0.61 062 | 063 | 063 | 0.62
T2/00 1.0 1l 1.2 13 1z 064 | 079 | 083 | 0.86 | 0.88 | 059 | 064 | 0.69 | 0.86 | 0.92 13 13 13 1.4 1.4
T2/01 1.7 1.8 26 3.0 32 0.93 14 1.6 1.7 19 0.92 1.1 1.2 18 22 27 29 3.1 33 35
T2/02 23 26 38 4.4 4.7 13 20 22 24 26 12 14 1.7 27 3.2 39 4.3 4.6 5.0 53
T2/03 35 4.1 4.6 6.8 7.9 8.4 23 3.6 4.0 4.4 4.7 2.2 2.6 3.0 4.8 5.7 7.0 7.6 8.3 8.9 9.4
T2/04 6.1 6.8 10.1 11.8 | 125 34 el 5.8 6.4 6.9 B 39 4.5 Til 8.5 103 113 123 133 | 142
T2/05 7.7 8.6 128 | 149 | 158 4.2 6.7 7.4 8.1 8.8 43 4.9 56 9.0 107 | 130 [ 143 | 156 | 167 | 178
T2/06 9.5 10.5 156 18.2 193 52 8.2 9.1 99 10.7 52 6.0 6.9 11.0 | 131 159 | 174 15.0 20 22
T2/0X 0.55 057 | 064 | 065 | 064 | 038 | 045 | 047 | 048 | 049 | 029 | 031 033 | 040 | 042 | 062 | 063 | 064 | 0.64 | 0.64
T2/00 1.0 1.1 13 14 14 065 | 082 | 086 | 0.90 | 094 | 055 | 060 | 0.64 | 0.83 | 0.90 1.3 13 1z 14 1.4
T2/01 1.7 1.9 28 32 34 0.96 15 1.7 1.8 2.0 085 | 0.98 1.1 1.8 2.1 2.7 29 32 34 37
T2/02 24 27 4.0 48 5.1 13 2.1 2.4 26 2.8 1.1 13 1.5 26 2 39 4.3 4.7 5.2 56
T2/03 45 4.3 4.8 7.2 8.5 9.2 23 38 4.2 4.7 5.1 19 23 2.7 4.6 5.7 7.0 7.7 8.5 9.2 9.9
T2/04 6.3 71 107 12.7 13.7 34 56 6.2 6.9 76 3.0 g 4.1 69 84 104 | 115 12.6 13.8 | 149
T2/05 8.0 9.0 136 16.1 17.3 43 7.0 7.8 8.7 9.6 38 4.4 52 87 10.6 13.2 14.5 15.9 17.3 18.7
T2/06 9.8 11.0 | 166 19.6 21 53 8.6 9.6 10.7 11.7 4.7 it 6.4 106 | 12.9 160 | 17.7 19.4 21 23
T2/0X 056 | 058 | 065 | 067 | 0.67 | 038 | 045 | 047 | 049 | 050 | 026 | 0.28 | 0.30 | 037 | 039 | 060 | 061 062 | 063 | 0.63
T2/00 1.1 1l 13 14 14 063 | 0.81 086 | 090 | 095 | 048 | 053 | 057 | 0.75 | 0.82 12 1.2 13 1.3 13
T2/01 1.7 1.9 28 33 36 0.95 15 1.7 1.9 20 0.74 | 0.86 1.0 17 20 26 29 3.1 34 36
T2/02 23 26 4.1 5.0 54 1.2 2.1 2.4 27 29 0.82 1.0 13 24 29 3.8 4.2 4.7 5.1 5.6
T2/03 55 4.3 4.8 74 8.9 9.6 2.2 38 4.3 4.8 53 15 1.8 2.2 4.2 53 6.8 75 8.3 9.1 9.9
T2/04 6.4 7.2 11.0 133 14.4 34 57 6.4 7.2 79 24 29 35 6.3 78 10.1 11.3 124 13.7 | 149
T2/05 8.1 9.1 14.0 16.7 18.1 4.2 7.0 8.0 9.0 100 3.0 3.7 4.4 79 9.9 12.8 142 15.7 17.2 | 187
T2/06 9.9 11.1 17.0 20 22 52 8.7 98 11.0 | 121 38 4.6 54 97 121 156 | 173 19.1 21 23
* Temp. de condensacion en el punto de burbuja.
Factor de correccion
Refrigerante Subsaif to (K]
2 4 10 15 20 25 30 3is 40 45 50
R22 0.98 1 1.06 1.1 1.15 1.20 125 1.30 1.35 1.39 1.44
R134a 0.98 1 1.08 1.13 1.19 125 1.31 1.37 1.42 1.48 1.54
R404A/R507 0.96 1 1.10 1.20 1.29 137 1.46 1.54 1.63 1.70 1.78
R407C 0.97 1 1.08 1.14 121 127 133 1.39 145 151 1.57
Cuando el subenfriamiento = 4 K entonces:
1. Valor de tabla x Factor = Capacidad de planta
2. Capacidad de planta : Factor =Valor de tabla
Ejemplo:
Refrigerante = R407C
Qo= 10 kW + D
t, =0°C é
t,  =55°C
Aty =25K
Elemento termaostatico Orificio
Seleccion:

Seleccion correcta:
2. 10kW /1.27 = 7.9 kW — T2, Orificio 03

1. T2, Orificio 04 = 12.4 kW x 1.27 = 15.75 kW —» Vélvula muy grande
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4. Catalogo tuberia de cobre Tipo L
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B TIPO DIAMETRO ESPESOR DE PARED PESO PORROLLO LONGITUD DEROLLO  USOS Y APLICACIONES
NOMINAL EXTERIOR
1/4" 635mm  3/8" 0.375" 9.525mm 0.030" 0.762mm 7.575Ib 3.439kg . o
3/8" 95mm  1/2" 0.500" 12.700mm  0.035" 0.889mm  11.907Ib 5.406kg e domicilerig de
1/2" 127mm  5/8" 0625" 15875mm  0.040" 1.016mm 17.127lb 7.776kg 1830m natural
5/8" 15785mm 3/4" 0750" 19.090mm  0.042" 1.067mm 21760l 9.879kg : Nlféacendicicnads
3/4" 19mm 7/8" 0.875" 22.225mm  0.045" 1.143mm  27.337Ib 12.411kg
1" 25mm 118" 1.125" 28.575mm  0.050" 1.270mm  39.341lb 17.861kg * Refrigeracion
1/8" 3175mm 1/8" 0.125" 0.030" 0.762mm 1.735Ib 0.788kg
3/16" 4762mm  3/16" 0.187" 0.030" 0.762mm 2.870lb 1.303kg SihstAlRSIEES e GAE P,
G 1/4" 6350mm  1/4" 0.250" 0030" 0.762mm 4.022lb 1.826kg natural
GENERALESY /16" 793Tmm  5/16" 0.312" 0032" 0813mm 5460l 2.47%q 15.24m rhlredconiBionada
REFRIGERACION  3/8" 9.525mm  3/8" 0.375 0.032" 0.813mm 6665 3.023kg
1/2" 12.700mm 1/2" 0.500" 0032" 0.813mm 9.094lb 4125kg * Refrigeracien (Tuberfa
5/8" 15.875mm 5/8" 0.625" 0.035" 0.889mm 12.586lb 5.714kg ggghﬁgr"a‘ta;dgg'adaslf
3/4" 19.00mm  3/4" 0.750" 0.035" 0.889mm 15.240lb 6.924kg
Tuberias Norma NMX Norma ASTM
M, LyK NMX-W-018-SCFI B-88
L Flexibles Gas NMX-W-018-SCFI B-88
Usos Generales NMX-W-018-SCFI B-68
Refrigeracion NMX-W-018-SCFI B-280

142



ANEXO B. Tablas resumen de calculos

1. Verificacion de flujos masicos de los compresores.

Ecuacion Descripcion Datos Resultados.
mr2c = * Vfis2 x ¢ Mrl y mr2 dados cm3 Ver tabla
Pvapz * Vf v2 y Vfisl = 68 |
mrl = pyapy * VFisl * &, por los rev paramétrica en
3
Pint " compresores. Vfis2 = 411)9% anexo C-1
&1 =1—C1+% (—) -1 rev
Pev
C1 =0,09538
1 —
i Pc \n . C2 =0,1607
ECEE (Pint) B Tc = 45°C
Tev = Tabla paramétrica.
mr3 * h7 + mrl = h6 + mrl = h3 Balance R$ = R404a Mr2 y mrl en
. hl = h8
=mrl*h8 +mr2 «h4 | energético Y | h8 = enthalpy(R$; T = Tsub; P tabla

mr2 = mrl+ mr3

masico. Mrl dado
por el compresor y
Mr2 calculado

teéricamente.

= Po)
h6 = enthalpy(R$; X = 0; P = Pc)
h5 = enthalpy(R$; S = s4; P = Pc)
h4 = enthalpy(R$; X = 1; P = Pint)
h3 = enthalpy(R$; S = s2; P = Pint)
h2 = enthalpy(R$;T = Tev; X = 1)
h7 = h6

s4 = entropy(R$;P = P int; X = 1)
s2 = entropy(R$; P = Pev; X = 1)

Tsub = Tint+ 6

paramétrica

anexo C-1.
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2. Calculo de la Constante de potencial de capacidad de transferencia de calor del condensador.

Ecuacidn Descripcion Datos Resultados
"Area libre de aletas" Area  exterior L, = 0,56 [m]
Ap = pix Dy » (L = ¥y Np) * Neupos + 2 del L2 = Nyigs * S,
* (LZ * L3 — pt zDo * Ntubos> condensador L3 = Npp * S,
"Area de las aletas" D, = 0,0127
Ap =2+ <L2 x L3 — <pl _ dg) * Ntubos) *Np +2 Nritas = 4
¥ L3 % Yy * Ny Npp = 16 A, = 13,54 [m?]
"Area Total" o Newvos = Nyitas * Nis Apin = 0,1004 [m?]
o = Ap T Ay Ap = 12,22 [m?]

“Area minima”

A = L3 1 Sy —d Se—d ¢
min =\ ((5) = 1) *eho + e = d) = 5 =)y

*A&m>=kLt

Ny = floor (0’0254 * 0,56)

_ tanh(m x 1, * @)
= m*1, x @

fiid
m = sqr
Ky * Yr

n=1—(f1—’;)*(1—nf)

Eficiencia de

las aletas

Y; = 0,0003 [m]

K,__conducthdty(%opperﬂ7‘= 50)

1000

r_o :7

n = 0,9658
1y =0,9621
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k
h; = 0,023 * d—l * ReX® x pr0*

1

3,8
| (1—x)"% +

+ x076 % (1 — x)00%

)

i

Re; =G *
mu,

0,38

Coeficiente de

transferencia

de calor
interno a los
tubos.

Condensacion.

my

4
G ="
A

mu; = Viscosity(R$; T =T,;x = 0)
mu,, = Viscosity(R$;T =T,;x = 1)
ki

B Conductivity(R$; T = T,;x = 0)
B 1000

Pr; = Prandtl(R$;T = T,; x = 0)
Cp =Cp(R$;T=T,;x=0)

Kw
h; = 1,713 [m2°C

{

X=08
D; = 0,0107
_ 1,39111111 + 267,333333 * JP Coeficiente de 4\ 015
1= 1000 - JP = Reg ™" x| =
transferencia Ap
h, de calor rho _ Kw
. Gair . 5 Gair = Qair A ho = 005156 [mzoc]
j1= Cpa * P externo a los
3
m
tubos Qair = 1400 —
D, *
1 In (E) 1 . Valor de U*A | Datos calculados oo [K_W]
UA ™ 2#%pi*L*Nuypos *K '~ hixA;  hy*xnxA, anteriormente ' °C
UA Constante del | Datos calculados

Kcond = m, * Cpa * <1 —exp (—

mgy * Cpa

)

condensador

anteriormente

]

Kcond = 0,304 [
con °C
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2.1. Otros métodos para el calculo del coeficiente interno.

Ecuacion Descripcién Resultado
. 3.8 X076 x (1 — x)004 Método Shah
yOox Xk (L—X)™ , -
h; = 0,023 * d_l « Re)® « Pr>% « | (1 —x)%8 + 038 (Método utilizado) h; = 1,713 [ sz ]
i i) m2°C
PCT
Nusselt; = 22t Método Dobson &
K
6 Chato.
Nusselt; = Nusseltsy, + (1 — E) * Nusseltsorcea
0\ __ arccos(2xe_v—1)
(1 - E) - pi
-1
h 1 rhoy o g1\ 0
— Thoy 1-x rhoy ' x K
& 1+ (Thol) * ( x ) *| 04 +06+ < 1+0,4*1;x > h; = 14,49 [mz—‘:VC]
_( 0,23+Red*? pr;\ 923
Nusseltﬂlm = (m) * (Ga * ?)
0,8 0,4 az \%5
Nusseltyorceq = 0,0195 * Ref® + Pr®* x (1,376 + @)
K PO 082 Método Cavallini Kw
h; = 0,0344 % — ReX® % Pr23% s [ 1 + x » (—l) -1 h; = 1,793 [——]
d; Py m2°C
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3. Calculo de la constante de potencial de capacidad de transferencia de calor del evaporador.

Ecuacion Descripcion Datos Resultados
"Area libre de aletas" Area exterior L; = 0,484 [m]
Ap = pi* Dy * (Lt - Y} * Nfgi**l\g’ébos +2 del L2 = Nfilas * 5
* (LZ * L3 — 7 2 x Ntubos) evaporador L3 = Npp * S,
"Area de las aletas" D, = 0,009525 [m]
i *d?
Af=2*<L2*L3_<p 0>*Ntubos>*Nf+2 Nfilas:2
* L3 * Y}- * Nf NTF = 9 AO = 1,621 [mz]
nA n Amin = 0,06508 2
Area Total o Newsos = Nritas * Nes [m?]
T N; = floor(3 * 19,06) Ay = 1352 ]
: = floor(3 * 19,
“‘Area minima” !
(tres aletas por pulgada)
L3
Amin = <<<S_t> - 1) * Cho + (St - da) - (St - do) * Yf
* me> * Ly
tanh(m = 1, * @) Eficiencia de Y; = 0,0005 [m]
7” =
! mx*r, * ® las aletas P conductivity('copper’, T = 50) n = 0,9643
= e (2222) B
Kr =Yy D, ny = 0,9571
r_ o= 7

n=1—<f1—’;)*(1—nf)
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07 — y
hi = 0,55 * hyp, * (1 +3000 % B)* + 112+ () Coeficiente o &
0,41 de At
rho;\™ 0.48
* ( ) * Fai ha 1 = —CI
rho, P transferencia | % =77
v
G*(l_x)*di o 0,4 kl Qe
hpm = 0,023 * (m—ul> * Pr* « (d_l) de calor | g = i
Falpha = if(x; 0,7; Falphal; Falphal; Falphaz) interno a los mu, = Viscosity(R$;T = T.;x = 0) Kw
Faipha, =1 tubos. mu,, = Viscosity(R$; T =T;;x = 1) h; = 3,729 [mzoC]
_ 1,2 k;
Falphaz =1+02* x> cos(15) Evaporacién. | _ Conductivity(R$; T = T,; x = 0)
B 1000
Pr; = Prandtl(R$;T = T,; x = 0)
Cp, =Cp(R$;T=T,;x=0)
X =02
D; = 0,008 [m]
, PA\© (PSP Coeficiente | "Diametro del collar de la
j = 0,086 * Regeg * Nyirgsp * (d—) i (D_> * (s_> aleta”
c’5 h’ g t de
"Donde" d. =D, +2x*Y
0,042 * Nyias transferencia
¢z =-0361 - ——=—+0,158 Re_dc = (rho xu_m = d_c)/(mu)
In(Rey.)
P, 0,41 de calor | mu = Viscosity(Air; T = T_amb)
(N (_> .
* n( filas * d, ) externo a los _ Conductivity(Air; T = Tamp) | p = 0,03436 [ Kw
o 142 air = 1000 ’ m2eC
0,076 + (5L)
D, tubos
c_4=-1,224 -
In(Reg.)
0,058 * Ng;
i filas
5=-0083+——F-—"—
c- + In(Rey.)
Rey.
c_6=-5735+1,21%In
filas
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1
. Nusselt =P, 3

J = Redc
h, * D
Nusselt = —2—"
air
D Valor de U*A | Datos calculados K
1 in(3%) 1 1 UsA=071007 |—
— = : + + anteriormente - °C
UA 2xpi*L*Nypos*K  hi*xA; hy*xn*A,
A Constante Datos calculados
Kev=m, *«Cpax|1—ex (——) ' — [KW]
a* LD ( p m, * Cpa del anteriormente Kev = 0,07169 |-
evaporador
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4. Modelo matematico de disefo.

Ecuacion

Descripcion

Datos

Resultados

h1l = h8

h8 = enthalpy(R$; T = Tsub; P = Pc)

h6 = enthalpy(R$; T = Tsubcond; P = Pc)
h5 = enthalpy(R$; S = s4; P = Pc)

Propiedades

termodinamicas

R$= R404a

Tsubcond=Tc-10

h1=190,4 [kJ/kg]
h2=340,9 [kJ/kg]
h3=364,7 [kJ/kg]

h4 = enthalpy(R$;X = 1, P = Pint) requeridas. Tsub = Tint+8
h3 = enthalpy(R$; S = s2; P = Pint) a h4=358,2 [kJ/kg]
h2 = enthalpy(R$;T = Tev; X = 1) _
W7 = hé h5=390,1 [kJ/kg]
h6=244,1 [kJ/kg]
Pc = pressure(R$; T = Tc; x = 0) B
Pev = pressure(R$; T = Tev; x = 0) h7=244,1 [kJ/kg]
Tint = Temperature(R$; P = Pint; X = 0) h8=190,4 [kJ/kg]
s4 = entropy(R$; P = Pint; X = 1) Pc=1832 [kPa]
s2 = entropy(R$; P = Pev; X = 1) Pev=111,2 [kPa]
"Energia" Balance de | Entalpias calculadas
mr3 *h7 + mrl* h6 + mrl = h3

=mrl* h8 + mr2 * h4 energia y | anteriormente.

"masa” Tint=-15,12 [°C]
mr2 —mrl = mr3 masa. Flujos

provenientes

compresores.

mr3=0,00861 [Kg/s]
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CAP = mrl x (h2 — hl)
CAP = Kev * (Troom — Tev)

Capacidad en

el evaporador

Kw
Kev =0,07169 [ ]

°C

Troom = —10 [°C]

CAP=2,456 [kw]

Tev=-44,27 [°C]

Qc = mr2 * (h5 — h6)
Qc = Kcond * (Tc — T_amb)

Calor retirado

T_amb = 28 [°C]

Qc=3,64 [Kw]

en el Kw
Kcond = 0,304 [c] T6=40.05 [C]
condensador
mrl = pygpy ¥ VFisl x &, Flup  masico 1= Cpl
1 —_ -
Pint\n1 | Cvl
&1 = 1—0C1 % (—) -1 gue mueve e
Pev VFisl = 68 cm? mr1=0,01632 [Kg/s]
IS1 = e
Prap1 = density(R$; P = Pev;x = 1) compresor de rev
baja C1 = 0,09538
MI2 = Pyapz * VIIS2 * &y, Flujo masico 2 = %
: Cv2

1—c2| (22 _ 1
Bz = 2T bex <Pint) -

Pvapz = density(R$; P = Pint; x = 1)

que mueve el
compresor de

alta

cm3
Vfis2 =41,09——
rev

C2 =0,1607

mr2=0,02493 [Kg/s]

151




5. Espesor del tanque.

Ecuacion Descripcion Datos Resultados
L = Px R Célculo  del espesor | P = 1832 [Kpa]
LT USxE—06+P
(o p R minimo del tanque | R = 0,1 [m] t; = 0,001488 [m]
, =

2«S+E+04xP

intermedio segun ASME

S = 207000 [Kpa]

E= 1006

t, = 0,0007354 [m]
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6. Serpentin de subenfriamiento.

Ecuacion Descripcién Datos Resultados
2k Coeficiente de D_i = 0,004826 [m]
Nusselt = h_i = ' m,
r transferencia de calor Re; = 4 % ————
f pi * D; * mu
=] * (Re; — 1000) * Pr interno a los tubos. k w
8) i ( ! = _g L=
Nusselt = m_r = 0,00861 [S] h; = 1221 [m2°C

0,5 2
14+ 12,7 (%) * (Pr§ - 1)

f =1(0,79 = In(Re;) — 1,64) 72

Conveccioén forzada

Pc = 1832 [Kpa]

%— 55 Py log10 P M~
T = *(Pcr) "\ 79 (P_cr) *

* (Tsup — Tsat)

Transferencia de

calor externo a los

Pint = 367,1 [kpa]
D_e = 0,00635 [m]

q, = 14504 [KC]

n = 0,12 — 0,21 » log10(R,) tubos. Tsat = Temperature(R$; P
Ebullicién nucleada. = Pint; X
= 0)
Qint = Qext Balance de energia T, = 30,05 [°C]

Qext = q, * Aext
Qint = UA* LMTD
Qint = m, * Cp, * DELTAT

1 In (%j) 1 1

— +
UA 2x*pixLx+xKc h;*Aint h,*Aext
(T; — Tsat) — (T, — Tsat)

in (7, ar)

LMTD =

tomando como
superficie de control
la superficie exterior

del tubo.

Toue = Tint + 8

h_e = 2496 ad
=2 ey
Qext = 458,1 [w]
L = 1,583 [m]
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ANEXO C. Caddigo EES de los calculos.

1. Cdbdigo EES verificacion flujo masico de los compresores.

CALCULO PARA COMPROBAR EL FLUJO MASICO DE LOS DOS COMPRES

Objetivo: Determinar si el compresor de alta es capaz o no de mover el flujo masic
proveniente del compresor de baja

Datos

Tev =-20 [°C]

Tc = 45 [°C]
Pint = 4/Pc - Pev
R$ = 'R404a'

Propiedades termodinamicas

h1 = h8

h8 = h[R$;T=Tsub;P=Pc]
h6 = h[R$;x=0;P=Pc]
h5 = h[R$;s=s4;P=Pc]
hda = h[R$;x=1;P=Pint]
h3 = h[R$;s=s2;P=Pint]
h2 = h[R$;T=Tev;x=1]
h7 = h6

Pc = P[R$;T=Tc;x=0]
Pev = P[R$;T=Tev;x=0]
Tint = T[R$;P=Pint;x=0]
s4 = s[R$;P=Pint;x=1]
s2 = s[R$;P=Pev;x=1]
Balance en el interenfriamiento
Energia

mr3 - h7 + mr1 - h6 + mr1 - h3 = mr1 - h§ + mr2 - h4
masa

mr2 = mrl + mr3

En el evaporador

CAP = mrl - [h2 - hi]

Temperatura de subenfriamiento
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Tsub = Tint + 6
CHEQUEO DEL COMPRESOR POR LA MASA DE REFRIGERANTE
Compresor de media

c2 = 0,1607

mr2c = rhovap2 - Vfis2 - g

m’/s

Viis2 :
ft%/h

308,416 - ‘0.00000?86579 :

1

5 =1_Cz.[(w)(n—)_1]

Pint

rhovap2 = p[R$ ;P = Pint;x=1]
n = 1,28

compresor de baja

C1 = 0,09538
mr1 = rhovap1 - Vfis1 - gn

) 1s
Vfis1 = 11,81 - |0,000277778 - TS

gn = 1 - C1 .[(Pi“‘ )(n_)_ 1]

Pev

rhovapl = p[R$ ;P =Pev;x=1]

Parametric Table: Table 1

Tev CAP mr1 mr2 mr2c

[°C] [m3¥/s]
Run 1 -35 3,324 0,02382  0,04031 0,05286
Run 2 -34 3,474 0,02495 0,04189 0,05454
Run 3 -33 3,627 0,02612 0,0435 0,05624
Run 4 -32 3,786 0,02733 0,04516 0,05797
Run 5 -31 3,95 0,02858 0,04686 0,05973
Run 6 -30 4,119 0,02988 0,0486 0,06151
Run 7 -29 4,293 0,03122 0,05038 0,06332
Run 8 -28 4,472 0,0326 0,0522  0,06515
Run 9 -27 4,656 0,03404  0,05407 0,067
Run 10 -26 4,846  0,03551 0,05599  0,06888

2. Cdodigo EES Constante de potencial de capacidad de transferencia de

calor del condensador.
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----------- Datos geometricos----------------==-==zn==-

Nas = 4  Numero de filas
Nt = 16 Numero de tubos por fila
10
N; = FLOOR - 0,56
0,0254

Numero de aletas para 10 aletas por pulgada

N¢
Nfm = T Numero de aletas por metro
t
Nibos = Npas - Nte Numero Total de tubos
0,56
Py = N_ Paso de aletas, [m/N.aletas]
f
Yy = 0,0003 [m] Espesorde las aletas
S, = 0,0254 [m] PAso vertical de los tubos
S, = 0,022 [m] Paso horizontal de los tubos
L, = 056 [m]

Longitud cada tubo, Largo condensador

L2 = Ngas - S| Profundidad condensador

L3 = N - S; Altura condensador

D, = 0,0127 Diametro exterior de los tubos
D; = 0,0107 Diametro interior de los tubos
e = % Espesor del tubo

_ k[Copper;T=50]
1000

conductividad del cobre, Material de los tubos

2

D.
A = - 4'. Area transversal del tubo

L =L,

2 - Xgm = 0,006 [m] Paso proyectado de la corrugacion de la aleta

Py = 0,001 [m] Profundidad de la corrugacion
tetha;, = arctan [1 / 3]

------------- Datos operativos------------=-==-===--
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Aire

Qg = 1400 - |0,000277778 - m:i
m>/h

tar = 26

twpr = 22

P, = 90,66

Refrigerante

Tew = -30

T = 45

Calculo del area exterior-----------------------—-—

Area libre de aletas

2
Ap=R'Dg'[LL—Yf'Nf]'Nmb05 +2'[L2'L3—ﬂ4D°
Area de las aletas
n'Doz
A1=2'L2'L3—47'Nmbos 'N[+2'L3'Y['N[

Area Total

Calculo del Area interior-

Ai = Nubos - - Di - L

Calculo de la eficiencia

Relaciones para hallar la eficiencia en aletas continuas, segun Mcquiston, pag 490

_ tanh[m-ro-q)]

e m:-r, -6
m = 2 - hg
K - Y
D
ro = 2°

[ e o]
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rO
- Mn
v Y
B = ,‘Lﬂ“’
m

Propiedades
Conductividad termica del aluminio

k ['Aluminum'; 32 ]

Kf =
1000

Sistema de refrigeracion
Q. =m,-[hy — hy]
Qc =m,-[h3—h4]

Termodinamica del ciclo

R$ = 'R404a'

hy = hy

h, = h[R$;T=Te;x=1]
hs = h[R$;P=P.;s=s;]
hy, = h[R$;T=T,;x=0]
Po = P[R$;T=Tg;x=1]

Pew = P[R$;T=T, :x=1]
Pcr = |:'Cril [R$]
s; = s[R§;T=Tg;x=1]

x =08

Calculo de h;
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Metodo Fundamentals heat exchangers-Flujo anular- SHAH

. 076 | _ 0,04
h, = 0,023 - ;—'- Re,%® - Pr0% - | (1 — x )08 + 38X (1 - x)

i ( Pc )D,BB
Per

Re, = G D,
H

G = ™

4 - A
Propiedaes
pi = p[R$;T=T,;x=0]
pv = p[RE;T=Te;x=1]
w = Visc[R$;T=T.;x=0]
w = Visc [R$ ;T=Tg;x=1]
K = k[R$;T=T:;x=0]

1000
hy, = h[R$ ;T=T.;x=0]
hye = h[R$;T=Te;x=1]
hy = hye — hy
Prp, = Pr[R$;T=T.;x=0]

Cpi = Cp[RS;T=T;:x=0]

Calculo del h,

Area minima

2-a =85 -D,-[Si-Do]" Y- N
b = P - D, - [S = Do]" Yy Npm

Py = S\ Para un arreglo de 30°

Cho = If[2-a;2-b;2-a;2-a;2-b]
L3

Amn = |5 -1 “Cho * S = Do — (S = Do) Yy Nm |- L
t

Metodologia McQuiston para el coeficiente externo en condensadores de 4 filas de tubos
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1,391 + 267,3 - JP

i o=

1000
i1 = h, A Pr[z 13
Gair - Cpa
Gar = Qar - A:in

Conductividad del aire

_ k [AIRH20 ; T= Tyypom i B = Tuppom i P = Pgp |
1000

air

Diametro del collar de la aleta

d. = Dy, +2 Y

Diametro hidraulico

Numero de Reynolds

CUp - de

u

Redc =

b = Vise [AIRH20 : T= Tapom : B = Tuopum ; P= 101,325 ]
Numero de Prandt

P. = Pr[Air;T= Tapom |

Densidad

p = p[AIRH20 ;T = Typom B = Tuoponm ; P= 101,325 ]

Velocidad
Um = If [SD : Mh ; um:2: um;1 . I--'m;1 ]
S, +D
Mh — t 2 o
So = 4fs2 + 57
S
Um1 = [ﬁ} i Vair;pmm
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St
Umz = — Veir:pmm

2-[SD—D0]
my = P'Qair

Qi = Vair;pmm Ly - L3

Calculo del Calor retirado(Solo sensible)
Propiedades

T _ tasr * Tap2
db;prom - a5

T _ twer + T
whiprom T 27

Humedad del aire
®al = o [AIRH2O s T =t i B=tups s P=Py ]

w2 = o [AIRH20 ;T=Ty2;B=Tya;P=Pgy |

Cpa = Cp [AIRH20 ;T = Taprom ;B = Tupprom ; P = Pop ]

Calculo del UA

Calculo de la Kcondensador

- UA
Kcond = m, - Cpa - [1 — exp (—H

m, - Cpa
Calor Retirado
Q; = m, - Cpa - [Taz — tawt |
Q. = Kc ' [Te = tap1 |
Q. = UA - LMTD
LMTD = To = tapr = [Te = Tan2 ]

In { Te = tan ]
Te — Tabz
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SOLUTION

Unit Settings: SI C kPa kJ mass deg

a =0,005602
Amin = 0,1004

At = 0,00008992
Cpa =1,037

de =0,0133 [m]
Do =0,0127 [m]
nf = 0,9621

h1 =268,1

hs =268,1

hir = 268,1

j1 =0,009056

Kc =0,308
Kr=0,2355

L2 = 0,088 [m]
Lm =0,0127 [m'9
p =0,0000188
ma = 0,4455 [m%s]
mr = 0,04581

Nim =392,9 [1/m]
mal = 0,01 7

Pn =2,906

Po = 3735 [kPa]
Pr = 0,002545

Pt =0,0254 [m]

Redc = 2770 [m]
pl =934

ro =0,00635
Si=0,022 [m]

Te =45

Tdb,pmm = 32,34
Twb2 = 25,15

umz2 = 1,038
Xiim = 0,003

As= 12,22 [m?

Ao = 13,54 [m?]

b =0,0112 [m]
Cpi = 1,854

Dn =0,00261 [1/m]
e =0,001

G =1274

h2 = 3494

hi =1,713

ho =0,05155

JP =0,02867 [m?]

ki = 0,00006063
L3 =0,4064 [m]
Lt = 0,56 [m]

w = 0,00009502

Mn = 0,01905 [m]

Nt =220

Ntr =16

waz = 0,017

y = 2

Par = 0,001 [m]
Pop = 90,66

Qar =0,3889 [mYs]
R$ ='R404a’
Rei = 14341 [m]
pv =118
s2=1,627

St =0,0254 [m]
tdb,1 = 26

Tev =-30

wa,pmm = 23,57
um = 3,418
Vair,pmm = 1,?09
Yi = 0,0003 [m]
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Ai = 1,205 [m?]
Ap =1,317 [m?]
g =1
cho =0,0112
Di =0,0107
n= 0,9658
Gair = 4,438 [m%s]
hs =395,8
hv =112,9
hv,r = 381,1
K =0,3949
kair = 0,00002613
L =0,56 [m]
LMTD =11,53
m = 38,2
w =0,00001518
Mm =0,0127 [m]
Nfilas = 4
Ntubos = 64
¢ =1,422
Pc =2045

ev =202,2
Pr=0,7263

Red = 2998 [m]

p =1,145

re =0,0135

So =0,0336 [m'"]
tethar = 18,43
Tav2 = 38,67

twb,1 = 22

U =0,0375 [1/m?
um1 = 3,418

x =0,8



3. Codigo EES constante de potencial de

calor del evaporador.

Nias = 2 Numero de filas
Nt = 9 Numero de tubos por fila

Ny = FLOOR [3 - 19,06 ] Numero de aletas para 3 aletas por pulgada

N
Npw = T Numero de aletas por metro
t
Nupes = Npas * Nt Numero Total de tubos
0,484
P; = Paso de aletas, [m/N.aletas]

f
Y; = 0,0005 [m] Espesorde las aletas

S; = 0,0254 [m] PAso vertical de los tubos

S, = 0,0285 [m] Paso horizontal de los tubos

Ly = 0,484 [m] Longitud cada tubo, Largo condensador
L2 = Ngas - S Profundidad condensador

L3 = N - St Altura condensador

D, = 0,009525 Diametro exterior de los tubos

D; = D, — 2 - 0,000762 Diametro interior de los tubos

D, — D
e = — % Espesor del tubo

k [ Aluminum ; T =50 |

capacidad de

K 1000 conductividad del cobre, Material de los tubos
D’

Al =@ 2 Area transversal del tubo

L =L,

------------------ Datos operativos-------------=----—--

Aire

3
Qu = 400 - |0,000277778 - ™/
m>/h

Py = 1013
Refrigerante
Tey = =35
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Caluclo del area exterior-----------=-=--=z-mm-muuun

Area libre

:I-Du2
4

Ap=T['Dn'[Lt—Yf'N':|'thns +2[L2L3— 'N[um

Area de las aletas

DZ
A =2 |12-13-2Z2 e -Nmm]-N,+2-L3 Yo - N;
Area Total
Ao = A, + A

Calculo del Area interior-

Calculo de la eficiencia

Relaciones para hallar la eficiencia en aletas continuas, sequn Mcquiston, pag 490

tanh[m P ¢.]

L m-re ¢
m = 2 - hg
Ke - Yr
D
ro = 2°

e[ [ oo nfe]

=427y [p-03]"

fo
— Mm
v o
B o= I\LA"‘
m
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Ay
Ao

n=1- '[1—nf]

Propiedades
Conductividad termica del aluminio

k [ 'Aluminum’; 32 ]
1000

Ke =

Sistema de refrigeracion:

Qe =mr'[h2_h11
Qc = m,-[hg—h4]

Termodinamica del ciclo

R$ = 'R404a’

hy = hy

h: = h[R$;T=Te;x=1]
hs = h[R$;P=P.;s=5s,]
hy = h[R$;T=Te:x=0]
P. = P[R$;T=Ts;x=1]

Poo = P[R$;T=Tey;x=1]
Pcr:Pcrff(RSJ
s; = s[R$;T=T,;x=1]

x = 0,2

Calculo de h;
Ecuaciones para calculo de h

Metodo Jie Shao (2016)

1 - x

X 0,7
hi = 0,55+ hgm - [1 + 3000 - B,™® + 1,12 - ( ) . (—

G- (1- - D, 1°° k
him =o.023-{ (1 - x) ‘] PR - S

w D;
F, = W[x;07;F.,i; Foi;Foal]

Fer =1

mn
N
1

1402 -x" -cos[15]
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G - hy
q = i‘:
6 =

4- A
Propiedaes
p = p[R$;T=Te;x=0]
pv = p[RS;T=Te;x=1]
wo = Vise [R$;T=T, :x=0|]
p = Visc [R$;T=Tg ;x=1]
K = k[R$;T=Te;x=0]

1000
hiy = h[R$;T=Te;x=0]
hye = h[R$ ;T=Te ;x=1]
hy = hy = hi
Prp = Pr(R$;T=Ta;x=0]

Cp, = Cp[R$;T=Tg;x=0]

Calculo del h,

Area minima

2-a =8 -Dg - [S— Dol Y- N
b = Pp— Dy — [Si- Do)~ Yy N

Py = S, Para un arreglo de 30°

Cho = F[2-a;2-b;2-a;2 -a;2-b]
L3
Amn = |[|=—=- 1] € +S =Dy — (S - Dy ) Yy N |- Ly

Correlacion para calcular factor de Colburn. Para Nr>=2, Asumiendo aletas planas

. P 1% P, 1% P, 1 0,93
= 0,086 - Reg: = - Ngas & - A e
] de filas { d ] [ D, s,

Donde
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. 0,41
c; = - 0,361 — M.'. 0,158 - In | Ngas - (ﬂ]
In [Regq. | de
1,42
0,076 - [g—'}
g = —1224 - — L-nJ)
In [Rey, ]
cs = 0083 + 2058 Nuss
In [Req |
G = —5735 + 121 - In [%]
Nﬁlas

Relacion entre el factor de Colburn y el numero de Nusselt

3

-1 ]
Nusselt - Pr{
Regc

Relacion entre Nusselt y coeficiente de transferecia de calor por conveccion

ho'Dh

Nusselt =
Kﬂil’

k[AIr;T=Tomw |
Ker = ———
1000
Diametro del collar de la aleta

d. = D, +2 - Y

Diametro hidraulico

Numero de Reynolds

S Uyt de

u

Re de =

w = Vise [AIr;T=T,y |

Numero de Prandt

P, = PrAir;T=T., ]

Densidad

p = p[Air;T=Tam ;P=101,325]
Velocidad

um = If [SD My Umz ; Um1 3 Um :|
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Sp

I--|m‘,1

= Vair;pmm Ly - L3

Si + Dy

S
{ﬁ} " Vair‘,pmm

S

2 - [Sp - Do

P Qair

. Vair:pmm

Calculo del Calor retirado(Solo sensible)

Calculo de la Kcondensador

Kev = m, - Cpa

-{1 - exp

ms

Cpa = Cp[Air;T=Tum |

Calor Ganado

Q.

3,2 [kW]

Q. = Kev - AT

AT = Tom - Te

SOLUTION

Unit Settings: Sl C kPa kJ mass deg

a =0,00747

Amin = 0,06508

At = 0,00005028
Bo =0,0003729
c3=-0,2773

cs = 1,994

de =0,01053 [m]
Do =0,009525 [m]
nf = 0,9571

- UA

m o)

Ar = 1,352 [m?]
Ao =1,621 [m?]
b =0,01494 [m]
Cpa =1,004
c4=-1,278

cho = 0,01494

Dn = 0,009153 [1/m]

e =0,000762
Fo =1
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Ai=0,219 [m7
Ap =0,2688 [m?]
p =1,228

Cpi = 1,276

cs = -0,06662

AT =44 63

Di = 0,008001

n =0,9643

Fat1 =1



Fo2 =1,028

hz = 346,5
hm = 0,8844
hir =153,5

j =0,01205 [m*-7-3/17
Kair = 0,00002436
L =0,484 [m]

Lm =0,0156 [m'9
u =0,00001776
ma = 0,1387 [m%¥s]
mr = 0,04084

Nfilas = 2

Nuwbos = 18

v =2,667
Pr=0,008491
Pt=0,0254 [m

Redc = 1189 [m]
pv = 8,619
s2=1,631
St=0,0254 [m]
Tev =-35

um = 1,607
Vairprom = 1,004

G = 2031
ha =397,3
hi = 3,729
ho =0,03436
K =0,2373
Kr=0,2355
L2 = 0,057 [m]
Lt = 0,484 [m]
w =0,0002816
Mh = 0,01746 [m]
Nusselt = 12,91
Nm =117,8 [1/m]
o =32

c = 2045
Pop =101,3

i = 14,61 IkamZ]

p =1,248
re = 0,01554

Sb =0,03818 [m"]
Tamb = 9,635

U =0,03106 [1/m?]
uma1 = 1,607

x =0,2
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h1 =268,1

ha =268,1

hv =193

hv,r = 346,5

Kev = 0,07169

ki = 0,00008846

L3 =0,2286 [m]

m = 24,16

wv =0,00000993
m =0,0127 [m]

Ni =57

NtF =9

Pn = 4,064

Pev = 163,6

Pr=0,7319

Qar =0,1111 [m¥s]

R$ ='R404a’

pl = 1271

ro = 0,004763

S1=0,0285 [m]

Te =45

um.2 = 0,4451
Yi=0,0005 [m]



4. Modelo matematico de disefio.

DISENO DEL CICLO POR ETAPAS
Datos

Tamw = 28

Troom = - 10 [°C]

CAP=3,52 [Kw]

Temperatura de subenfriamiento

Tsub = Tint + 8

R$ = 'R404a’

h1 = h8

h8 = h[R$;T=Tsub;P=Pc]
h6 = h[R$ ;T = Tsubcond;P = Pc ]
h5 = h[R$;s=s4;P=Pc|

h4 = h[R$:;x=1;P=Pint]

h3 = h[R$;s=s2;P=Pint

h2 = h[R$;T=Tev;x=1]

h7 = h6

Pc = P[R$;T=Tc;x=0]

P[R$;T=Tev;x=0]

Pev

Tint

T[R$;P=Pint;x=0]
s4 = s[R$;P=Pint;x=1]

s2 = s[R$;P=Pev;x=1]

Tsubcond = Tc — 10 Se asumen 10°C de subenfriamiento

----------- Balance en el tanque intermedio--—---——-—

Energia

mr3 - h7 + mr1 - h6 + mr1 - h3 = mr1 - h8 + mr2 -

masa

mr2 — mri = mr3

---------------------- En el evaporador-—------------------—-—

h4
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CAP

mri - [h2 — h1]
CAP = Kev - [Troom - Tev |

Kev = 0,07169 [Kw/(°C)]

o
(9]
n

mr2 - [h5 — h6 ]
Qc = Kecond * [Tc — Tam |

Kcond = 0,3022 [Kw/(°C)]

Tamp2=43
----------------------- compresor de baja
C1 = 0,09538
mr1 = rhovap1 - Vfis1 - gy
Viist = 68 - - 0103 ' chn]m EI 60 convierte RPM a RPS, y (1/100%) convierte cm3 a m3
RPM1 = 2900
1

en = 1-C1- H;’::)(T)_ 1]
rhovapl = p[R$ ;P =Pev;x=1]
nt = Cpf

Cv1

Cpl = Cp[R$;x=1;P=Pev]
Cvl = Cv[R$;x=1;P=Pev ]

Compresor de media

C2 = 0,1607
mr2 = rhovap2 - Vfis2 - gy

m/s

Viis2 = 308,416 - |0,00000786579- o

1

ee =1 - cz-Hp_c)("E)_ 1}

Pint

rhovap2 = p[R$ ;P =Pint;x=1]
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Cp2
Cv2

n2 =

Cp2 = Cp[R$;x=1;P=Pint]

Cv2 = Cv[R$;x=1;P=Pint ]

trabajo y COP

Wa = mr2 - [h5 — hd4 | Trabajo del compresor de alta

Wb mr1 - [h3 — h2 ] Trabajo del compresor de baja

Wt = Wb + Wa Trabajo Total

cop = AP
Wt
SOLUTION

Unit Settings: Sl C kPa kJ mass deg

C1=0,09538
COP = 2,075 [kW]
Cv1=0,6795 [kJ/kg-K]
gve = 0,5488

h3 =364,7 [kJ/kg]

hé = 244,1

Kcond =0,3022 [Kw/(°C)]
mr2 = 0,02493 [m%/s]

n2 =1,202

Pint = 367,1

rhovap1 = 5,983 [kg/m?]
s2 =1,64 [kJ/kg-K]

Tev = -44,27 [°C]

Tsub =-7,117

Vfis1 =0,003287 [1/s]
Wb =0,3885 [1/s]

C2=0,1607

Cp1 =0,7931 [kJ/kg-K]
Cv2=0,7615

h1 =190,4 [kJ/kg]

h4 =358,2

h7 =244 1

Kev =0,07169 [Kw/(°C)]
mr3 = 0,00861

Pc = 1832 [kPa]

Qc = 3,64 [m¥s]
rhovap2 = 18,73

s4 =1,615

Tint =-15,12 [°C]
Tsubcond = 30,05

Viis2 =0,002426 [m?/s]
Wt =1,184
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CAP = 2,456 [kW]
Cp2 =0,9154

evl = 0,83

h2 = 340,9 [kJ/kg]
h5 = 390,1

h8 = 190,4

mr1 =0,01632 [1/s]
n1 =1,167

Pev = 111,2 [kPa]
R$ = 'R404a’

RPM1 = 2900

Tc =40,05 [°C]
Troom =-10 [*C]
Tamb =28 [C]

Wa =0,7953 [m¥s]



5. Cdbdigo EES del calculo del espesor del tanque intermedio.
CALCULO DEL ESPESOR DEL TANQUE INTERMEDIO --—- DISENO MECANICO

=]

1832 [kPa] Se disefia el tanque para que soporte la maxima presion del sistema que es la Pcond

R

0,1 [m] Se escoge el Radio del tanque.

De la norma ASME seccion VIll-Capitulo UG-27
Se escoge el mayor espesor entre:

R
b _P'[S-E-O,B-P]

t

|
T

o
2-S-E+04-P
Para el esfuerzo de fluencia del acero, se toma acero inoxidable tipo austenitico- Hamrock, Tabla A.1- pag 889
S = 207000 [kPa]
Para hallar E-Eficiencia de la junta, Se usa la Norma ASME seccion VIl cap UW-12

Se toma la soldadura sencilla sin platina de refuerzo- Single welded butt joint without use of backing strip
El tipo de la soldadura es TIPO A, y no se realiza ningun examen de inspeccion

E = 06

Relacion Diametro/Espesor para confirmar que se trata de pared delgada o gruesa

Rel = 2 - R
tq
SOLUTION
Unit Settings: S| C kPa kJ mass deg
E =06 P =1832 [kPa] R =0,1 [m]
Rel =134,4 S =207000 [kPa] t1 =0,001488 [m]

t2 =0,0007354 [m]

173



6. Cddigo EES del Célculo de la longitud de tuberia minima en el serpentin.
CALCULO DE LA LONGITUD DE TUBERIA NECESARIA EN EL TANQUE INTERMEDIO

Se basa en hallar el Area requerida para subenfriar el refrigerante

DATOS

m, = 0,00861 [kg/s]

Pc

1832 [kPal]
T, = 30,05 [*C]
Tow = Ti = AT
Tsat = T[R$;P=Pint;x=0]

T, +T
Tprom = 1~ ok
2

Tow = Tint + 8
Pint = 367,1 [kPa]

Tint = T[R$;P=Pint;x=10]

D, =[1/4-2-003]" ‘0‘0254 : ,ﬂ‘
n

D, =1/4: ‘0,0254-,1‘
n

R$ = 'R404a'

m,

© ———— Re es 14656, luego es flujo turbulento
T - Di up

pu = Visc [R$ ;T = Tprom; P = Pc |

Nusselt = h; - D
K,

k, = k[R$; T=Tprom;P =Pc ]

f

o [Rei = 1000] - Pr

Nusselt = PRETE Ghnielinski-1976, Nusselt para flujo turbulento
1 +127 - [?} S[er(273) 47

Pr = Pr[R$;T= Tprom;P = Pc ]
f =[079 - In(Re;)—- 164 % Petukhov-1970.. f para tubos lisos

e EBULLIGION NUGLEADA—-- e
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Correlacion de COPPER - externo a los tubos

=]

["/3] = 55 - | —
ar Pcr

n =012 - 021 - log [R, ]

P = Pint
Por = Pcq [R$ ]

M = MolarMass [ R404a |

Pri = Pr[R$;T=Tsat;x=0]

q, = he - [Tsup — Tsat ]

----------------- —BALANCE DE ENERGIA EN TSUp---r-smmresrmneme-

La idea es suponer una Tsup tal que Qint sea igual a Qext
Qint = Qext

Qext = q, - Aext Calor externo

Aext = n - D, - L

Qint = UA - LMTD Calor interno

Aint = o -D;- L

_ Ti— Tsat - [Tow — Tsat]

T, — Tsat
In| ——
Toww — Tsat

D
In | —
1 D, 1 1

—_— + +
UA 2-7-L-Kc h; - Aint he - Aext

LMTD

Qint = m, - Cp, - AT
Cp, = Cp[R$;T= Tprom;P=Pc ]

Kc = k[ Copper;T= Tsup ]

SOLUTION

Unit Settings: S| C kPa J mass deg

Aext =0,03159 Aint = 0,02401
AT = 37,17 [°C] De =0,00635
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n P - 0,55
] . {— log (EH - M™% - [Tsup — Tsat] Tsates/lamisma T int

Cpr = 1432 [J/kg-K]
Di = 0,004826



f = 0,02836

Kc = 399,6 [W/m-K]
LMTD = 21,47 [C]
mr = 0,00861 [kg/s]
P =367,1 [kPa]
Pint = 367,1 [kPa]
Qext = 458,1 [kg-Cs]
R$ = 'R404a’

Tint = -15,12 [C]
Tsup =-9,307 [C]
UA =2134

he =2496

kr = 0,0735 [W/m-K]
M = 97,6 [kg/kmol]

n =0,12

Pc = 1832 [kPa]

Pr =3,018

Qint =458,1 [kg-C/s]
Rei = 14661 [kg/s]
Tprom = 11,47 [C]

Ti =30,05 [°C]
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hi = 1221

pn =0,0001549 [kg/m-s]
Nusselt = 80,17 [m-K/W]
Pcr = 3735 [kPa]

Pri = 3,625
ar = 14504 [C]
Rp =1

Tsat =-15,12 [C]
Tout =-7,117 [C]



ANEXO D. Modelo matematico del sistema de refrigeraciéon

1. Ecuaciones del modelo
MODELADO MATEMATICO DEL SISTEMA DE REFRIGERACION DE DOS ETAPAS

Datos de ingreso
Condicion ambiental
Tamb = 24 |[C]

Tamaifio de los componentes del sistema

Kc = 0,1508 [Kw/C]

Kev = 0047485 [KwiC]
Ksub = 008724 [KwiC]
Sobrecalentamiento = 20 [C]

Estado de carga

CAP = 3411 [KW]

Yelocidad del compresaor de baja

RPM1 = 2875

FPropiedades termadinamicas

R} = '‘Rd4dda

h1 = h8

h8 = h(RE T=Tsub;P=Pc)
hé = h({R§ ;T=Tsubcond;P=Pc})
hézat = h({RE x=0,P=Pc)
hd8 = h{(R§ ;s5=s54;FP=Pc)

h4a = h (RS :x= 1:P=Pint)

h3 = h(R$,s=52,P=Pint)
h2 = h(R§ ;P=Pev;T=Tsobre)
h7 = hg

Fo = P(RE;T=Tc;x=10)

Pev = PIRE;T=Tev,x=10)
Tint = T(R$:P=Pint:x=0)

54

s(R% P=Pint:x=1)

52 s (RE P=Pev;T=Tsobre)
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Balance en el tangue intermedio
Energia
mr2 - h6 + mrl - h3gey = mrl - h8 + mr2 - hd
masa

mrz — mrl = mr3

Serpentin de subenfriamiento

Qsub L& - DMLT

Qsub = mrl - (h6 — h8)

UA = —0001313 + 001215 - CAP + 0002271 - CAP ©

a- b

@

Tsubcond — Tint

DMLT

1]
1"

or
L]

Tsub - Tint

En el evapaorador

CAP = mrl - (h2 — h1)

CAP = Kev - (Tcuarto — Tev)

Jobrecalentamiento = Tsobre — Tev  Definido por la valvula de expansion

En el condensador

Qc = mr2 - (h9peae — hE)

Qc = Ko - (Tc — Tamb) + Qsubcond
Qsubcond = Ksub - DMLTsub
Qsubcond = mrd - (hEsat — hG6 )
DMLTsup = b2

In [ﬂ]
b1
a1l = Tc - Tamb2
b1 = Tsubcond — Tamb
Qc = ma - Cpa - (Tamb — Tamb2 )
ma = 0893

Cpa = 1,005
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compresar de baja
mr1 = rhovapl - Viis1 - =4

1 RPMA1
100° 60

Vis1 = 68 -

El G0 convierte RPM a RP3, v (1:‘1003} convierte cma a m3

C1 = 009538

e (R
Pev

rhovapl = p(RE;P=Pev,x= 1)

h3: — h2

Miow m

Nw = 04725

h3: = h3

h3Rcaie = N (RS ;T=Tgeer P= Pint )

Compresor de media

mr2 = rhovap? - VfisZ - 42

Vfis2 308,416 0,00000786579 mls
is2 = - C
' ' ft°h

c2 = 01607
g2 = 1 - C2 - [[PE )(r_)— ‘1]
Fint
rhovap2 = p(RE;P=Pint;x=1)
no= 1,12
h. — hd
ﬂHi;I' hEH:,aI:——hd'
Nhigh = 0,7753
h5: = h&
N3ricsic = MRS [T=Tgesn,P=Pc)
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Eficiencia de un ciclo simple operando a las mismas condiciones de Tcy Tev

h2simpe = Nlsimpie
COPsimpie = hSEiWEE — hEain'Ela
h2simgle = h (R404a;T=Tev;x= 1)
S2simple = S (R404a;T=Tev;x= 1)
Msimge = h(R404a;T=Tc;x=10)
N3simpe = N (R4043 P= PC ;5= 525mpe )

trabajo y COP
Wa = mr2 - (h5rae — h4)

Wai = mr2 - (hd — h4)}
Wb = mrl - {h3pege — h2)
Wt = Wb + Wa

CAP
Wi
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2. Resultados de la aplicacion del modelo mateméatico comparados con los
valores medidos correspondientes a los estados estables de la tabla 21.
Estado 1: Capacidad= 3,363 [Kw]

Diagrama P - H

CICLO TERMODINAMICO P-H CALCULADO vs REAL

5¢10*
R404A /
Il Ciclo calculado
Ml Ciclo Real
10%t
11 70,68°C
T 10 : 1 .:- g =30
E‘_'. _).ﬁ_ 36,08'C —
o 10° / 4,882'C 5
- Wl
iz ¥
=22 S9°C /
jl -
_frl" 3 CAP=3,363 Kw
102} ‘) 1 Rpm=2875
Tamb=24[C]
510’ -
100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
h [kd/kg]
DiagramaT - S
CICLO TERMODINAMICO T-S CALCULADO vs REAL
150 ¢
1253 Bl Ciclo calculado
t I Ciclo Real
100 |
L 21707 kPa
75 o
. . vl 7 ;5 “1
50 1
Ezﬁ i / 1323 kPa
f 5
= 0] :
=25 : 1826 kPa 2 :
50| A
CAP=3,363 Kw
-75 | Rpm=2875
[ Tamb=24[C] R404A
-100 - : : - : -
0,50 0,75 1,00 1,25 1,50 1.75 2,00
s [kJ/kg-K]
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Estado 2: Capacidad=2,749 [Kw]

Diagrama P - H

CICLO TEEMODINAMICO P-H CALCULADO vs REAL
5:10*

R404A
Bl Ciclo calculado
Il Ciclo Real
10%}

P [kPa]

2

g

° 8
i

-22.59'C {
2
Faly CAP=2,749 Kw
102} {13 Rpm=2875 |
" Tamb=24[C]
5!101 " N N L L " L "
100 150 200 250 300 350 400 450 500 55(
h [kJ/kg]

DiagramaT - S

CICLO TERMODINAMICO T-8 CALCULADO vs REAL
150
125 B Ciclo cakulado
I Ciclo Real
100
2707 kPa
75
50
EEE
= 0
-25
=50
CAP=2,749 Kw
-75 | Rpm=2875
Tamb=24|C] R404A
-100 : i : - . : i : - -
0,50 0,75 1,00 1,25 1,50 1,79 2,00
s [kJ/kg-K]
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Estado 3: Capacidad=1,793 [Kw]
Diagrama P - H

CICLO TERMODINAMICO P-H CALCULADO vs REAL

5¢10*
R404A
B Ciclo calculado
I Ciclo Real
10%}
i 70,66°C
o 10 9 £ T~
o i &
A /IEC —
= 3
o 107 4982°C 5
A 12 "
) L

-22.895°C lr
2 /\ CAP=1,793 Kw
2 ey =
10°F 1 ']‘ 55 Rpm=2875 ]

Tamb=24[C]
5¢10" - ' ' ' '
100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
h [kJ/kg]
Diagrama T - S
CICLO TERMODINAMICO T-5 CALCULADO vs REAL
150 T T T T T T
125 B Ciclo calculado
Il Ciclo Real
100
2707 kPa
T5 "."/6 4
— e

11 A,

3
O 25 ‘é— 1323 kPa —
I 5
= 0 10./ \
25 /\\ BT

i

50 -
CAP=1,793 Kw

_75 [ Rpm=2875
Tamb=24[C] R404A

%]
L

-100

0,50 0.75 1,00 1,25 1,50 1.75 2,00
s [kJ/kg-K]
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Estado 4 : Capacidad=1,191 [Kw]

Diagrama P - H
CICLO TERMODINAMICO P-H CALCULADO vs REAL
5x10% ——
R404A
Il Ciclo calculado
I Ciclo Real
104}
™
o
E‘ 3
o 107t
CAP=1,191 Kw
102} Rpm=2875
Tamb=24[C]
5:10" : ' . ' ' : ' .
100 150 200 250 300 350 400 450 500 550
h [kJ/kg]
DiagramaT - S
CICLO TEEMODINAMICO T-5S CALCULADO vs REAL
150
125 Il Ciclo calculado
I cCiclo Real
100
2707 kPa
75
50
025
= 0
-25 1826 kP
-50 d 1\ 1
CAP=1,191 Kw
-75 | Rpm=2875
Tamb=24[C] R404A
-100 ; : : : . :
0,50 0,75 1,00 1,25 1,50 1,75 2,00

s [kJ/kg-K]
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3. Calculo experimental de las constantes de potencial de capacidad de
transferencia de calor.

Calculo para obtener las constantes de los equipos experimentalmente

Datos experimentales

kPa
Patm = 680 - |0,1333224 -
mmhg

CAP = Cresis + Cmotor + Cperdidas
Cresis = 120 - [AF + Av)
resis = 1000
A = BT
Av o= 133
Cmotor = 0176
o _ Tamb — Tcuarto
perdidas = 1070
Presiones

kPa
Pey = 13 - |6,895 - + Patm
. kPa
Pint = 78 ‘5.895 - - ‘+ Patm

psi

kPa
Pc = 202 6,895 - + Patm
Tamb = 24
Tamb2 = 27
Tcuarto = 27
Toow = 29
Tcin = Tdas
Tezp: = 14
Tdzks 56,7
TSbaja - '15,5
Tdpsjs a7
Tsubi, 282
Tsubgy = 52
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Constante del evaporadar

CAP = Kev - (Tcuarto — Tev)

Constante del condensadar

Qc = Ko - (Te — Tamb) + Qsubcond
Qsubcond = Ksub - DMLTc
al -
DMLTe = —————=
m |21
b1
al = Tc - Tamb2
b1 o= TC{.L[ - Tamb
Qc = ma - Cpa - (Tamb2 — Tamb)
, Tamb + Tamb2
Cpa = Cp .J!ur;T:—2

sabrecalentamiento

sobre = TSpge — Tev

A del serpentin

Qsub = UA - DMLT

a=10n

ﬁ

Tsubiy — Tint

DMLT =

o
"

Tsubge — Tint
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Propiedades termodinamicas

Rf = ‘R404a

h1 = ha

he = h{R%;T=Tsubg, ,P=Pc)
hE = h(R%;T=Tcow ,P=PcC)
hsat = h(R%;x=0,P=Pc)
h5 = h(R§;T=Tcin,P=Pc)
hd = h(R%;T=Tsas,;P=Pint)

h4=enthalpy(RF,%=1,F=Fint)

h3 = h({R$;T=Tdey;P=PFint)
h2 = h(RS P=Pev;T=Tspgs )
h7¥ = h6

Tc = T({(R%;P=Pc;x=10)

Tint = T(Rs;P=PFint;x=10)
Tew = T(R% P=Pev,x=10])



ANEXO E. Carga debido a pérdidas por las paredes del recinto frio.

Se presentan las tablas obtenidas por: AROCA O, CARRENO R. Redisefio y
recuperacion de la capacidad operativa de un liofilizador piloto utilizado en la
deshidratacion de productos agroindustriales, para el laboratorio de refrigeracion y
aire acondicionado, Trabajo de grado ingeniero mecénico, Bucaramanga,
Universidad Industrial de Santander, Facultad de ingenieria Fisico-mecanicas,
Escuela de ingenieria mecanica, 2010.

En esta seccion se presenta el calculo de la carga debida a las perdidas por
paredes del liofilizador, se divide en tres secciones, la cAmara (hace referencia a

la zona cilindrica), el fondo y la tapa del liofilizador.

A: espesor de lamina de AISI 304
B: espesor de poliuretano
A: espesor de lamina de AISI 304
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CALCULO DE CARGAS PARA LA CAMARA

A B C
Aijsi 304 Lamina brillante{calibre
material (3mmy) Poliuretano (6,5 cm) 22
Areas (ft*2) | 18,43644905 2239146288 2243405533
K (BTU/h ft R) 8.6 0,013289 8.6
L (ft) 2,9529 2,9529 2,9529
Resistencia | 6,23606E-05 0,788249914 1,191E-05
Resistencia Total 0.788324184
Calor Total [BTU/h] 138,1411381
CALOR TOTAL [BTU] 3093,182166

T T
(e S

L

A FA
CAMAAMAOANN-OAMNAMNA0 b
I T, 1A n L
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CALCULO DE CARGAS PARA EL FONDO
A B C
Aisi 304
Material (3mmy} Paoliuretano (6,5 cm) | Lamina brillante(calibre 22)
Areas (ft"2) | 3,104521288 3,104521288 3,104521288
K (BTU/h ft R) 8,6 0,013289 4,6
L (ft) 0,009843 0,16405 0,0022967

Resistencia | 0,000368667 3,976392912 8,60223E-05

Resistencia Total 3,976847602

CALOR TOTAL BTU 27,38349841

CALCULO DE CARGAS PARA LA TAPA
A B C
Poliuretano (6.5
Material Adsi 304 (3mm) cm) Lamina brillante{calibre 22)
Areas (ft*2) 3,104521288 3,104521288 3,104521288
K(BTU/h ft R) 8,6 0,013289 8.6
L (ft) 0,009843 0,16405 0,0022967

Resistencia 0,000368667 3,976392912 8,60223E-05
Resistencia Total 3 076847602
CALOR TOTAL BTU 27.,38349841

Con el valor de la resistencia total de cada elemento, se calcula la resistencia total
del liofilizador como una resistencia equivalente de las tres resistencias anteriores

en paralelo.
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Calculo de la resistencia termica total del recinto frio
Datos - tomados del proyecto liofilizador

Rtapa = 3977 [(h-°f)/Biu]

Rfondo = 3,977 [(h-"f)/Btu]

Rcilindro = 07883 [(h-°f)/Btu]

- * * Resistencia total en (h-"f)/Bt
Rtotal Riapa  Rfondo  Rcilindro esistencia total en (h-*f)/Btu

"CIKw
Rt = Rtotal - (1896 - ———| Resistencia total en *C/Kw
(*F=h)/Btu

Rcilindro = 0,7883 [(h-*f)/Btu]  Rfondo = 3,977 [(h-"f)/Btu] Rt=1070 [C-Btu/Kw-F-h]
Rtapa = 3,977 [(h-")/Biu] Rtotal = 0,5645
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ANEXO F. Seleccion del aceite, el filtro secante y célculo de la cantidad de

refrigerante.

1. SELECCION DE ACEITE.

En el capitulo 5.3.2 se presento el tipo de aceite de cada compresor:

Compresor Copeland: POE 32.

Compresor Maneurop: Poliolester 160Z.

Se debe encontrar un aceite que posea propiedades iguales de lubricacion (en
viscosidad y densidad).

Propiedades del lubricante poliolester 160Z

160Z Polyolester

Viscosity at 40°C 30 - 34 ¢St ASTM D 445
Viscosity at 100°C 52-6.2c5t ASTM D 445
Density at 15.6°C 0.975 - 0.981 g/ml ASTM 1298
Colour 150 (max) ISO 2210
Pour point -45 "C (max) ASTM D97
Flash point 260 *C ASTM D92
Dielectric strength at 25°C 44 kV (min)

Acid value (Tan) 0.04 mgKOH/g (max) ASTMD 974

Fuente: Data sheet aceites lubricantes Danfoss

El lubricante POE 32 de Parker Emkarate, se presenta en la siguiente figura en
dos tipos de lubricante: RL32H&HB y RL323MAF.

Si se compara el lubricante POE 32 con el lubricante 160Z se encuentra que

poseen propiedades fisicas similares.
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160Z 32
Viscosidad a 40°C 30 — 34 cSt 31.2-32.5cSt
) 0,975 - 0,981 g/ml 0,977 — 0,981 g/ml
Densidad
@ 15,6 °C @ 20 °C

Propiedades tipicas de los lubricantes Emkarate® RL

e <
RL32H RL323MAF RL68H RL100H
Analysis Method RL5H+ RL22H & HB RL46H & HB &HB RL170H RL220H
ASTM
Viscosity @ 40°C (cSt) D445 58 189 325 312 453 666 965 170 215
. = ASTM
:ﬂ;f;’s"v @ 100°C D445 19 42 58 56 71 94 113 170 188
ASTM
Viscosity Index D2270 131 120 121 125 116 120 103 107 98
ASTM
Pour Point (°C) Dg7 60 .52 46 40 46 39 28 25 25
ASTM
Density @ 20°C (g/ml) pi2g8 0926 0995 0977 0981 0977 0977 0969 0968 0975
ASTM
Flash Point COC ("C) D@2 184 240 258 240 260 270 260 290 280
Acid Value ASTM
(mg KOH/g) D974 <005 <005 <005 <0.05 <005 <005 <005 <0.05 <0.05

The Emkarate® RL range is available in a vanety of packages
These values are not intended for use in preparing specifications
Additional information is available upon request

Fuente: Lista lubricantes aprobados Emkarate/ Parker

Se determind que es posible utilizar el lubricante POE 32 (Akon Vektor 32), el cual

esta disponible comercialmente en el area metropolitana de Bucaramanga.
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Propiedades del lubricante seleccionado.

CARACTERISTICAS METODO ASTM 32 46 68
Peso Espedifico @15.6°C D 1298 0977 0.978 0.980
Temp. de Escurimeento °C D97 -50 -46 -38
Temp. de Inflamacion °C D92 240 250 270
Punto de Floculacion, °C -48 -44 -39
Viscosidad cinematica @ 40°C, cSt D 445 32 46 68
Viscosidad Cinematica @ 100°C, cSt D 445 58 74 95
Numero de Acidez Total, mg KOH/g D974 0.02 0.02 0.02
Desgaste, cuatro bolas, mm2 D 4172 0.93 0.85 0.80
Faex, bbs D 3233 1250 1300 1350

2. FILTRO SECANTE Y CANTIDAD DE REFRIGERANTE

El filtro secante debe ser seleccionado para cumplir dos condiciones:

1. Capacidad de liquido [Kw]: La capacidad a la cual opera el sistema de
refrigeracion. Esta capacidad se toma como si el efecto refrigerante fuese el
calor latente de vaporizacion.

2. Capacidad de secado [Kg]: Cantidad de refrigerante presente en el sistema.

La seleccion del filtro secante se realiza con base a la siguiente figura:

DML R134a, R507, R404A,
Capacidad de secado y de liquido - Tipo DML R22, R407C, R410A
Capacidad de secado en kq de refrigerante ') Capacidad de liquido en kW?) Presion de
RAD4A R22. R407C R22 trabajo max.
T /1
o o R507 R410A R134a m; RA07C PS
24°C | s2°Cc | 24°C | 52C | 24C | s52C RA10A [bar)
DML 082/082s 125 12 20 115 125 n 7 5 E a6
DML 082.55 125 12 20 1ns 125 n 10 3 n a5
DML 083/083s 125 12 20 ns 125 1 19 14 21 a6
DML 084/084s 125 12 20 ns 125 1 26 20 29 a5
DML 085/0855 125 12 20 15 125 11 42 31 46 a6
DML 162/162s 27 255 435 24 27 23 7 5 4 a6
DML 162.55 27 255 435 24 27 23 10 3 n 16
DML 163/1635 27 255 435 24 27 23 22 16 24 a6
DML 164/164s 27 255 435 24 27 23 30 2 33 a6
DML 165/165s 27 255 435 24 27 23 43 30 47 a6
DML 166/166s 27 255 435 24 27 23 44 3 48 %
DML 1675 27 255 435 24 27 23 44 31 48 a6
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Se observa que la capacidad minima para el refrigerante R404a es de 5 [Kw], lo

cual es un valor dos veces mayor que la capacidad nominal del sistema.

La presion maxima de trabajo del filtro secante es de 46 [bar], teniendo en cuenta
gue la presion maxima del sistema de refrigeracion es aproximadamente 20 [bar]
se determina que el parametro limitante para seleccionar el filtro es la cantidad de

refrigerante a secar (Capacidad de secado).
Para obtener una aproximacion de la cantidad de refrigerante del sistema se

calcula el refrigerante necesario en el condensador, recipiente de liquido y el

tanque intermedio. Dicho célculo se presenta a continuacion.
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Refrigerante en el condensador-
A, = 0,00008992 [m?] Area transversal de los tubos

L = 0,56 [m] Longitud de los tubos

Ntubos = 64 Numero total de tubos

Voleona = Ay - L - Ntubos Volumen de los tubos

peond = p[R404A ;T=40;x=0 ] Densidad del liquido a T° Condensacion

Meond = VOleond ° peond  Masa de refrigerante en el condensador
Recipiente de liquido

Vol = 3,1 [L] Volumen del recipiente de liquido

Vol rl g ¢ g PR

my = 1000 " peond  Masa de refrigerante en el recipiente de liquido
Tanque intermedio

h = 0,16 [m] Nivel de liqudo en el tanque

d = 0,2 [m] Diametro del tanque

d2
Voly = & - 4— h Volumen de liquido en el tanque intermedio

pin = p[RA404A ;T=-15;x=0] Densidad del liquido a T° intermedia

my = Voly - pinn  Masa de refrigerante en el tanque intermedio

Masa total

Mt = my + my + Megg
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SOLUTION
Unit Settings: SI C kPa kJ mass deg

At = 0,00008992 [m? d =02 [m] h =0,16 [m]

L =0,56 [m] Mt = 12,16 Meond = 3,11 [m°]

mr = 2,991 [L] mi = 6,054 [m?] Ntubos =64

peond =965 pint =1205 Volcond = 0,003223 [m3}
Vol =3,1 [L] Voli =0,005027 [m?]

Se requieren 12 Kg de refrigerante por lo tanto se debe seleccionar un filtro 162 —
167.

Buscando en el mercado local se encuentra que es de facil adquisicion
el filtro DML 163, el cual cumple con todas las condiciones y por tanto es

seleccionado.
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ANEXO G. Tipo de junta y eficiéncia de la junta ASME

Tipo de junta y eficiencia de la junta, Tomado de: ASME, ASME Boiler & Pressure vessels Code, Section VIII,

Division 1, Rules for construction of pressure vessels, edition 2007.

SEE UW-3(b)
a
A\QL {

&
e

Tipo de Junta segun localizacién.
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Eficiencia de la junta.

TABLE U'W-12

MAXIMUM ALLOWABLE JOINT EFFICIENCIES FOR ARC AND GAS WELDED JOINTS

Degree of Radiographic Examination

Type Joint (a) Full (b} Spot {2}
No. Joint Description Limitations. Category [Note (111 [Mote (211 Nane
(1} Butt joims as attained by None A B C&D 1.00 0.85 0.70

double-welding or by other

means which will obtain the

same quality of deposited

weld metal on the Inside and

outside weld surfaces to

agree with the reguirernents

of UW-35, Welds using

metal backing strips which

rémain in place are

excluded.

2 Single-welded butt Joint with fa) None except as in (b} below A B C&D 0.90 0.80 0.65
backing strip other than (B Circumferential batl joints with ABEC 0.90 0.80 0.65
those included under (1) ane plate offset; see UW-13(b)4) and

Fig. UW-13.1, sketch (i)
% Single-welded butt foint with- Circumferential butt jeints only, not ABAC NA NA 0.60
aut use of backing strip over % in. (16 mm) thick and not
over 24 in. (600 mm) outside
diameter
[CH] Doukle full fillet lap joint fa! Longitudinal Jolats not aver % in. A NA NA 0.55
{10 mm] thick
{h) Clrcurnferential joints not over B&C W& MA .55
543 in. {16 mm) thick [Note (3}]
5] Single full fillet lap joints with fa) Circumferential joints [Note (411 B N& HA 0.50
plug welds conforming ta for attachment of heads not over 24 in.
LUW-17 (600 mm} outside diameter ta shells
not gver b in. (13 mm) thick
(&) Circumferential joints for the c A NA 0.50

attachment to shells of jackets not over
5,-’, in. (16 mm? in nominal thickness
where the distance from the center of
the plug weld to the edge of the plate is
not less than 1% times the diameter of
the hole for the plug.
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ANEXO H. Manual de operacion.

Manual de operacion

Introduccion

Este documento tiene como objetivo aclarar la operacion del laboratorio de
refrigeracion de dos etapas, posee graficos, tablas y comentarios para ser mas
facil su compresion

La correcta operacion del banco brindara seguridad a los usuarios y al sistema
mismo.

Descripcién del sistema
El sistema de refrigeracion estd compuesto por dos compresores (de baja y
alta), evaporador en el recinto frio, condensador, un tanque intermedio,
componentes auxiliares como separadores de aceite y acumulador de succion,
tuberias y vélvulas de paso.

El sistema de refrigeracién contempla la operacion en dos etapas y simple; la
figura 2,3 y4 facilitan la comprension del sistema global e independiente segun
el modo de operacion

Posicion de las valvulas sequn modo de operacion.

Valvula Valvula |  Estado |
GVl GV1
GV2 GV2
GV3 GV3
GV4 GV4
GV5 GV5
GV6 GV6
GV7 GV7
Gv8 GV8
L Gwvo GV9
Tabla 1. Estado de las valvulas Tabla 2. Estado de las valvulas
operacion dos etapas operaciéon simple

Note que las valvulas “GV6, 7 y 8" normalmente estan cerradas debido a que ellas
corresponden al proceso de separacion de aceite en el tanque intermedio, proceso
que no es continuo.
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DIAGRAMA SIST. REFRIGERACION DE DOS ETAPAS CON EXPANSION PARA CICLO SIMPLE

SV5

PG2

L1 5

EV1

LC1
Condensador
GV9
PG6 Cvl
IRl
Valv.
A /—_-..\
Aguja \ GV1
GV4

_ Presion alta
: Presion media
- o

Retorno de aceite

Tanque

S~

intermedio

D
Lv1
Lvz2l
{ ave GVa K

RES[STENCIA
TERMICA Gv7

Valvula de
expansion

Evaporador
RESISTENCIA
TERMICA

Recinto Frio

051

GV2

GV3

Sv4

052

Compresor
High

SV3

% Sv2

A

LINEA
BYPASS

SVl Compresor
Low

SAl

Figura 1. Sistema de refrigeracion completo
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DIAGRAMA SIST. REFRIGERACION MODO DOS ETAPAS

PG1
©
% Lt '

52

GV2

Retorno de aceite

Condensador
GV9 ﬁ
PGE cv1 D.:] Compresor
DF1 cva ||_ High
PG2 B
Xal"'_- e Gvi
guja %
( ) m SV3
1
EV1
GV4 V] o3t
Ded—
PG3 Lv2l
3 @ Gv8 5\2
@ I GV6 DE{
\&/ Compresor
Low
Tanque
intermedio v
RES]STEMCIA
TERMICA
GV7
MV1
PG4 V. SAL
Lv4 @
2
©
Valvula de
Presion alta expansion Fva poragg;[STENCIA '
Presion media IVW\/TERMICA o8
Presion baja Recinto Frio 3

—_— 14"

Figura 2. Sistema de refrigeracion operacion dos etapas
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DIAGRAMA SIST. REFRIGERACION MODO SIMPLE

\_ Recinto Frio

PG1 -
VS5 — @ [
{ LC1 8 < 052
Condensador [
GV2
-
GV9
A 4 PG5 2L 8 i Compresor
ot ) Q | sv4 High
PG2 o « T
- | £ ) GvV1
B Aguja i _
SV3
> . > ¥
| EV1 |
J
S\ LINEA
.« BYPASS
GV5
Sv2
Tanque
intermedio bed -
M GV — Compresor
» 5/8" Low
— 3/8"
—_— 14"
/
/
L PG5
_ Presion alta = SAL
: Presion media Lv4 Valvula de
_ ) ) expansion Evaporador
Presion baja RESISTEMNCIA
-Retorno de aceite TERMICA

Figura 3. Sistema de refrigeracion operaciéon simple.
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5 : MODULO T4WM LECTURA DE
MANOMETRO DE MAMNOMETRO DE TEMPERATURAS

PRESION MEDIA PRESION BAJA

MANOMETRO DE

PRESION ALTA

Zalida del Succion Succion
compresor de COmpresor de

condenzador alts bajs
INDICADOR DE INCICADOR DE INDICADOR DE |- _______________ '
uE L LEELin LRl Interrupter y bombilla :
resistencia fija | i
' ‘
Boton activar Boton activar ';'.'_'_'_'_'.'_'_'_'_"_:'_'_'.'_:'_‘:
condensadora compresor de ' ]
I"te."unmr ¥ alta Interruptor y bc-mbillai :
bombilla control resistencia variable: '
de nivel ' ]
LR e . N r 0 AU asmssssmssssmmssemeed
. ] Boton desactivar Boton R CEEE L

separador de aceite

condensadora desach-.ra:j Interruptor y bombilla 3

5 \ ' COMPresor od de la resistencia del ]

H J alta ' H
5 ' Eombillos Indlcadores :

5 ! unidad y condensadors ' Interruptor activar
i . ¥ comprezor de alta : condensador

Figura 4. Tablero de control
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Operacion del tablero de control

El tablero de control posee tres mandmetros correspondientes a las presiones baja, media
y alta, tres indicadores de temperatura, un moédulo de lectura de cinco temperaturas,
botones de arranque y parada para la unidad condensadora y el compresor de alta,
interruptores activacion para el ventilador del condensador, el control de nivel y las
resistencias de carga del sistema (ver figura 4).

Activacion de la unidad condensadora

El botén de activacion de la unidad condensadora activa el compresor de baja, su
respectivo variador de frecuencia y el ventilador del condensador, el arranque del
compresor se realiza con el botén de arranque en el variador de frecuencia y el arranque
del condensador se realiza con el interruptor presente en el tablero de control.

El boton de desactivar desactiva el compresor de baja, condensador, variador de
frecuencia

Activacion del compresor de baja

Oprimiendo el boton de activaciéon y parada del compresor de alta este dara arranque y
parada respectivamente

Activacion del control de nivel

Este se enciende con el interruptor de activacion presente en la esquina inferior izquierda,
EL CONTROL DE NIVEL SOLO DEBE ESTAR ACTIVO PARA LA OPERACION DE DOS
ETAPAS

Este control posee un bombillo que indica cuando esta activada la valvula solenoide
permitiendo el paso a la inyeccién directa, que el bombillo este apagado no indica que el
sistema de control de nivel estd apagado, esto ocurre cuando el interruptor de nivel
interrumpe la accién de la valvula solenoide por un aumento en el nivel del tanque y tarda
en reactivarla unos segundos por un temporizador.

Siempre que el interruptor del control de nivel este encendido y la fuente este encendida
el control de nivel estara activo

Activacion de las resistencias de carga

Estas solo deben accionarse con los interruptores respectivos.

Activacion del ventilador del evaporador

Se activa directo sobre el panel de control del liofilizador.

Antes de la operacion

Estas acciones deben llevarse a cabo por el operador antes que el sistema esté
trabajando.

Verificaciones de seguridad

Refiere a condiciones que se deben verificar para garantizar la seguridad de los
componentes del sistema.

Aceite de los compresores

El compresor es el corazon del sistema de refrigeracion, este es el
componente motriz del sistema y debe tener un minimo de nivel de aceite
para garantizar un buen funcionamiento.
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Los dos compresores presentes en el sistema de refrigeracion poseen una
mirilla para verificar el nivel de aceite, este debe estar en el nivel
recomendado en la figura 1.

IRILLA
NIVEL
MAXIMO

NIVEL
MiNIMO

Figural. Nivel de aceite recomendado en los compresores

Retorno del aceite en el tanque intermedio durante parada
Después de una parada se presenta una clara distincion entre el aceite y el
refrigerante liquido en el tanque intermedio, aprovechando esta situacion debe
tomarse la capa superficial rica en aceite, llevarse a la camara de separacion para
gue una vez el sistema esté trabajando se efectué la separacion y el aceite retorne
al compresor de baja.
Pasos arealizar:
Teniendo el sistema apagado
1) Cerrar completamente valvula GV7 (normalmente debe estar cerrada)
2) Cerrar completamente valvula GV8
3) Abrir valvula GV6 y esperar a que se inunde la camara de separacion,
observar la mirilla de liquido de la camara.
4) Cerrar la valvula GV6
La continuacion del proceso se realiza con el sistema encendido en el paso
namero 5 de la separaciéon de aceite durante la operacion
Irregularidades
Verificar visualmente que no se presenten irregularidades en la estructura, tuberia,
tanque y elementos auxiliares.
Verificar el correcto funcionamiento de los lectores de temperatura y mandémetros
observando los valores medidos.
Encendido del sistema
El sistema esta encendido y funcionando si las valvulas estan configuradas segun
el modo de operacion y estan trabajando los ventiladores, compresores y las
resistencias del recinto frio.
Sequir los pasos para un correcto funcionamiento del sistema
a) Sistema operando con dos etapas
1) Conectar la fuente ATX (Si la fuente esta encendida el ventilador del panel
de control siempre estara encendido)
2) Activar el interruptor principal de la caja de poder. (este esta ubicado en la
pared junto al banco)
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Los interruptores secundarios presentes en el panel de control deben estar
normalmente activos.

3) Activar la unidad condensadora como se indica en la operacion del tablero
de control

4) Encender el ventilador del condensador con el interruptor inferior derecho

5) Encender el ventilador del recinto frio en el panel de control del Liofilizador

6) Encender el control de nivel como se indica en la operacion del tablero de
control

Encendido de los compresores

7) Dar arranque al compresor de alta como se indica en la operacion del panel
del control, DEBE ESTAR ENCENDIDO EL VENTILADOR DEL
CONDENSADOR

8) Esperar a que el compresor de alta baje la presién de media hasta 20 psi
por encima de la presion de baja.

9) Dar arranque al compresor de baja.

10) Encender la resistencias de carga solo hasta cuando la temperatura del
recinto frio sea de por lo menos 0 [C].

b) Sistema en operacién simple
En este modo todo trabaja excepto el compresor de alta y el control de nivel, se
debe realizar los pasos del 1 al 5 del encendido de dos etapas y saltar al paso 9.

Durante la operacion
1) Solo durante la operacién se puede variar la velocidad del compresor de
baja
2) Verificar que el ventilador del panel de control este encendido, esto implica
gue la fuente ATX esta encendida y por ende el arduino y el control de
nivel estan activo.
3) Verificar la evolucion de las presiones
4) Verificar la logica de las temperaturas medidas, las més altas deben ser las
descargas de los compresores.
5) Verificar que no se calienten o enfrien tuberias que deben estar
desactivadas segun el modo de operacion
6) Verificar las corrientes consumidas por los compresores, la corriente del
compresor de baja lo indica el variador de frecuencia, el de alta se mide con
la pinza amperimetrica
7) Observar que la vibracién de los compresores y tuberias este dentro de lo
normal.
Separacién de aceite en el tanque
Este proceso solo se realiza si el sistema esta en modo de operacion de dos
etapas.
1) Cerrar completamente valvula GV7 (normalmente debe estar cerrada)
2) Cerrar completamente valvula GV8
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3)
4)

5)
6)

7
8)

9)

Abrir completamente la valvula GV6 y esperar a que se inunde la camara
de separacion, observar la mirilla de liquido de la camara.

Cerrar completamente la valvula GV6

Abrir lentamente la valvula GV8.

Encender la resistencia del separador de aceite en el panel de control,
durante este periodo el refrigerante liquido rico en aceite se evapora por el
calor aportado por la resistencia y es succionado por el compresor de alta,
al mantener la valvula GV8 abierta la camara de separacién permanece a la
presion intermedia.

Se debe estar observando la mirilla del separador de aceite para evidenciar
la evaporacion del refrigerante.

Una vez agotado el refrigerante liquido cerrar la valvula “GV8”

Abrir lentamente la valvula GV7 para drenar el aceite separado al Carter del
compresor de baja.

Para impulsar el aceite al Carter puede descargarse un IMPULSO de vapor
de la linea de succidn del compresor de alta al carter del compresor de
baja, abriendo y cerrando rapidamente la valvula GV8 mientras esta abierta
la valvula GV7 SOLO DEBE SER UN IMPULSO

Apagado del sistema

Debido a la naturaleza de uso no continio del banco sino esporadico ocasional
debe realizarse un apagado evacuado del sistema, esto es evacuar el evaporador
de liquido refrigerante y cerrar el ingreso a la succion del compresor de alta, esto
para evitar migracion siguiendo los siguientes pasos.

1)

2)
3)

4)
5)

6)
7
8)

9)

Apagar las resistencias de carga, desactivando los interruptores en el panel
de control

Cerrar completamente la valvula MV1y la valvula GV9

Apagar el compresor alta oprimiendo el boton de desactivar el compresor
de alta en el panel de control

Desactivar el control de nivel con el interruptor del panel de control

Apagar el ventilador del evaporador con el interruptor presente en el panel
de control de liofilizador.

Esperar 5 min mientras el compresor de baja evacua el evaporador o hasta
que este llegue a los 10 psi, LA PRESION DE MEDIA NO DEBE SUBIR DE
180 PSI EN TAL CASO PASAR AL PASO 7

Apagar el compresor de baja con el botén de parar en el variador de frecuencia.
Apagar el ventilador del condensador oprimiendo el boton de desactivar
condensadora en el panel de control.

Apagar el interruptor principal del sistema ubicado en la caja de la pared.

10)Desconectar la fuente ATX.
Después de la operacion

Debe recoger el hielo presente y secar el agua escurrida sobre la estructura
soporte
Recomendaciones y comentarios
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Debe arrancarse primero el compresor de alta, si el arranque es simultaneo
podra subirse mucho la presion de condensacion y dispara el compresor de
alta por el presostato

No debe aplicarsele una rampa de arranque suave al compresor de baja
porque esta genera excesiva vibracion y sobrecarga al compresor de baja.
La frecuencia del compresor de baja no debe bajar de 25 hz porque se
presenta una fuerte vibracion.

Si la presidon de condensacion empieza a elevarse por encima de 360 [psi]
debido a un transitorio inducido por el sobrecalentamiento de la valvula de
expansion y la carga del sistema puede utilizarse el Bypass de la véalvula
“GV5”, el cual reduce el subenfriamiento aumentando el sobrecalentamiento
y propiciando mas la apertura de la valvula de expansion.
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ANEXO |. Practica de laboratorio.

PRACTICA DE LABORATORIO #1

SISTEMAS DE REFRIGERACION DE DOS ETAPAS

LABORATORIO DE REFRIGERACION Y AIRE ACONDICIONADO

MARTIN FELIPE RUIZ ROMERO

HECTOR FABIAN GUALDRON HERNANDEZ

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER
FACULTAD DE INGENIERIAS FISICO-MECANICAS
ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
BUCARAMANGA
2019
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INTRODUCCION

Los sistemas de refrigeracion en la actualidad tienen una gran variedad de
aplicaciones que dependen de las necesidades especificas de cada caso, se
puede clasificar mediante la temperatura que se desea mantener en el sitio, para
ello se toman generalmente tres rangos de temperatura aplicaciones de baja (-35
a -15 °C), media (-15 a -5 °C) y alta temperatura (-5 a +15 °C).

En los sistemas de refrigeracion las aplicaciones de baja temperatura en
comparacion con otras a temperaturas mas elevadas requieren un mayor

consumo de energia relativo a la cantidad de calor retirada.

OBJETIVOS
OBJETIVO GENERAL
Estudiar el comportamiento de los sistemas de refrigeracion de dos etapas frente a

variaciones de carga.

OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Estudiar el comportamiento de la capacidad y el desempefio del sistema
con respecto a la variacion de la temperatura de evaporacion.

e Comparar el desempefio del sistema de dos etapas con un ciclo simple de
compresién de vapor operando bajo las mismas condiciones de
temperatura de evaporacion y condensacion.

e Reconocer los componentes principales que constituyen el sistema de

refrigeracion.

MARCO TEORICO
Ciclo de refrigeracion de dos etapas
Es un ciclo mejorado en dos etapas, una etapa de baja presion y otra etapa de alta

presion, se utilizan dos compresores, uno en cada etapa.
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En la figura 6 se puede observar el ciclo donde el refrigerante sigue el siguiente
proceso'?: El fluido refrigerante es aspirado en el estado 2 por el compresor de
baja presion, el cual lo comprime hasta un estado 3 a una presion intermedia, en
este punto se da el inter-enfriamiento en un tanque intermedio, de este tanque el
vapor que se produce en el estado 4 es aspirado por el compresor de alta para
después pasar al condensador. En el estado 6 el refrigerante toma dos caminos,
uno por una valvula de expansion de alta presion que lleva el fluido al estado 7 y lo
inyecta en el tanque intermedio, el otro camino pasa por un intercambiador
ubicado en el tanque intermedio, es en este punto donde se lleva a cabo el
subenfriamiento, llegando al estado 8 donde se expande hasta el estado 1 en la

valvula de expansién de baja presién, para volver asi al evaporador.

Figura 49. Ciclo en dos etapas con inyeccion parcial.

= Condensador 3 | r }
T\ "\ NN\ T [ | ‘
— |

Vilvula de . 3 /‘:‘\ ' |

I Expansion AP / Mﬂ_}" S IC U'L“ [ |

- F - 4 e ! '

X n'an » I | LS 4
—_——
8 o S ——et-
m T o 3 (1Y
é Valvula de [CAB N

Expansion BP : —

L A

' ENTALPIA )

Fuente: Vivar Gil, BALANCE TERMODINAMICO DE CICLOS DE
REFRIGERACION REGENERATIVOS POR COMPRESION DE VAPOR,
Universidad Autbnoma Metropolitana, Division de ciencias basicas e ingenieria,
2001
Este sistema permite reducir el trabajo que debe realizar cada compresor

reduciendo a su vez el trabajo total de compresion, ademas permite generar un

2 Vivar Gil, BALANCE TERMODINAMICO DE CICLOS DE REFRIGERACION
REGENERATIVOS POR COMPRESION DE VAPOR, Universidad Autonoma Metropolitana,
Divisién de ciencias bésicas e ingenieria, 2001, p 48.
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subenfriamiento que impide que se forme vapor de flash en la valvula de
expansion debido a la caida de presion por las tuberias.
Este sistema posee tres flujos mésicos de operacion:
e Mrl el cual fluye en los puntos 8, 1,2 y 3, es el flujo masico que mueve el
compresor de baja.
e Mr2 el cual fluye en los puntos 4,5y 6, es el flujo masico que mueve
compresor de alta.
e Mr3 el cual fluye en el punto 7, es el flujo masico que se inyecta al tanque

intermedio, este flujo es tomado de la linea de liquido.

Consultar:
e Compresion en etapas multiples con interenfriamiento
e Miscibilidad del aceite en los sistemas de refrigeracion.
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1. PROCEDIMIENTO
TOMA DE DATOS

a) Teniendo el sistema en estado estable se debe tomar los siguientes datos

con los modulos de lecturas de temperaturas y manometros:

Variacion de la carga del sistema
Parametros Estado 1 | Estado 2 gstado Estado
Resistencia fija | ______
Carga térmica | Resistencia
Variable |-
Carga total Kw
Pev psi-g
Presiones Pint psi-g
Pcond psi-g
Tsuccion °C
Compresor de | Tdescarga °C
baja Corriente A
Frecuencia Hz
c q Tsuccion °C
ompresor de Tdescarga °C
alta. ”
Corriente A
Tout_condensador °C
Condensador Tin_air °C
Tout_air °C
Tin_sub °C
Subenfriamiento =
Tout_sub °C
Recinto T° recinto °C

b) observar sobre el banco la caida de presion admisible en la linea de
liguido antes de crear vapor de flash con y sin subenfriamiento.
ELEMENTOS UTILIZADOS

e Pinza amperimétrica y multimetro

2. DESARROLLOS MATEMATICOS
e VARIACION DE LA CAPACIDAD Y DESEMPENO DEL SISTEMA
Se debe generar una gréafica de capacidad, potencia total de compresion y
desempefio contra la temperatura de evaporacion.
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CALCULOS
Temperaturas del sistema:
Tev = Tsat(R404a: P = Pev; X = 0)
Tint = Tsat(R404a: P = Pint; X = 0)
Tc = Tsat(R404a: P = Pc; X = 0)
Los valores de presiones deben ser absolutos
Célculo de la capacidad:
CAP = Cresis + Cmotor + Cperdidas
CAP = mry * (hsyce oy — Psub)
(120 * Af + Vg, * Av)
1000
Cperdidas = (Tamb — Tcuarto)/1070

Cmotor = 0,176

Cresis =

Doénde cada variable representa:

Cresis: Carga impuesta por las resistencias

Cperdidas: Carga impuesta por las infiltraciones de calor
Cmotor: Carga impuesta por el ventilador

Af: Corriente de la resistencia fija

Av: Corriente de la resistencia variable

VRV: voltaje de la resistencia variable

hsuce, o+ ENtalpia de succion del compresor de baja

hs,,: Entalpia del liquido subenfriado al ingreso de la valvula de expansion
Las entalpias son calculadas a las presiones y temperaturas medidas

mr;: Flujo masico del evaporador

Con las ecuaciones anteriores se calcula la capacidad y el flujo de
refrigerante “mr1” pasante por el evaporador

Célculo de los flujos masicos

Balance de energia en el tanque intermedio

mr, * h +mry * hyes, 5y = My * hgy, +mr, xh

salcond SUCCHIGH
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h : Entalpia a la salida del condensador

salcond*

haes; oy - ENtalpia de descarga del compresor de baja

hsuccmgh: Entalpia a la succion del compresor de alta

Las entalpias son calculadas a las presiones y temperaturas medidas

Se halla calor del condensador “Qc”, “mr” y “mr2”

Célculo de la potencia consumida:
Wt = Wb + Wa

Wb = mry * (hdeSLOW - hsuchOW)
Wa =m, * (hdesHigh - hsuccHigh)
hdeSHigh: Entalpia de descarga del compresor de alta

Wt: Potencia total de compresion

Wh: Potencia del compresor de baja

Wa: Potencia del compresor de alta

Desempefio del sistema

COP = CAP/Wt

COP: Coeficiente de operacion del sistema

Evaluando las ecuaciones anteriores en cada estado estable se encuentran
valores de capacidad y desempefio los cuales deben ser registrados en la

siguiente tabla.

Parametros vs Tev
Parametros Estado 1 Estado 2 Estado 3 Estado 4

Capacidad

Potencia total de
compresién

CoP
Tev
Tint

Tc

Comparacion de desempefios
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Céalculos:

Se debe calcular el coeficiente de operacion de un ciclo simple de refrigeracién

por compresion de vapor no isentrépico que opera entre las temperaturas de

evaporacion y condensacion del sistema de dos etapas.

COPyimpre = (h2 — h1)/(h3r — h2)

Donde:

h2 = hgyo4q(T =Tev; X = 1)

S2 = Sp404a(T =Tev; X = 1)

hl = hpaosa(T =Tc; X = 0)

Eficienciagimpe = (h3 —h2)/(h3r —h2)

Eficienciagimple = 0,66 (Corresponde a la eficiencia del compresor presente en el laboratorio

calculada a carga media de 1,345 Kw con 50 hz y a temperatura ambiente de 24 [c])

Parametros vs Tev

Parametros | Estado 1 Estado 2 Estado 3 Estado 4
COP
COPsimple

3. ANALISIS DE RESULTADOS

a)

b)
c)

d)

Analizar el comportamiento de las graficas obtenidas y comparar con el
comportamiento teérico de un sistema de refrigeracién simple.

Comparar los desempefios del sistema de dos etapas con el simple.
Analizar el comportamiento de la caida de presién permisible antes de crear
vapor de flash con y sin subenfriamiento.

Analizar la importancia de los componentes auxiliares incluyendo los del

tanque intermedio para el correcto funcionamiento del sistema.
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4. CONCLUSIONES

Se debe generar minimo cuatro conclusiones a partir de los analisis.
BIBLIOGRAFIA

Referenciar el marco teérico.
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ANEXO J. Diagrama eléctrico.

CONEXION ELECTRICA DE LOS COMPRESORES

Fase 1 [
Fase 2

Fase 3
Neutro

: “lnterruptor principal de
P T T los compresores

Variador
Elementos Unidad
cpndensadora
KM1-Contactor compresor de baja
Compresor Compresor
KM2-Contactor compresor de alta
Copeland Danfoss

K1-Conctacto NO de KM1
K2-Contacto NO de KM1

P1-Presostato del compresor de baja
P2-Presostato del compresor de alta

F1-Proteccion térmica de baja
F2-Proteccion térmica de alta
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AC
11av

CONEXION RESISTENCIAS Y VALVULA SOLENOIDE

Fase 1l I
Fase 2
Fas= 3
Meutro
: _: Interruptor principal de
'-ﬁ— - las resistencias
1 ml
K3 Temporizador
Resistenciz Rasistencia Vahula
Resistencs fija warinble Apzite Solenoide
12 v DC O
Fuente 6 Elementos
Irvt.. miveld Aelé sstado solido
K4
5w OC B K3-Contacto MO del Relé K3
K4-Contacto MO del Relé K4
Rele =stade salide
1 K3 R1-Potenciomatro 10K
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