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RESUMEN

El proposito de este estudio es mostrar la elaboracion del disefio térmico para el
condensador en refrigeradores domésticos, el cual se prestard para un proceso de
conveccion forzada y natural, el anélisis se lo realizo de dos formas, numérico y
simulado mediante el software Ansys, el fluido de trabajo que se empled fue el
refrigerante R600a. En la metodologia, se dio un enfoque cuantitativo debido a que
presta una serie de pasos secuenciales respecto al funcionamiento del condensador. Se
da apertura con el estudio de las condiciones de borde para el condensador, para
posterior definir el disefio geométrico y evaluar el comportamiento térmico del mismo.
La geometria helicoidal es idonea para el funcionamiento del condensador, en la
simulacion aplicando los modelos matematicos adecuados Y utilizando la correlacién
propuesta por el software para definir la fase del fluido, obteniendo asi resultados de
alta confiabilidad. En los andlisis obtenidos reflejan que 14 es el nimero adecuado de
espiras para el condensador, en el proceso de conveccion forzada se evidencio que en
el cambio de fase el refrigerante sale en un 95% en estado liquido, mientras que en una
conveccion natural el cambio de fase del refrigerante solo llego a un 59%, cabe recalcar
que la presién de trabajo utilizada fue de 579.7 kPa para los dos casos, también se

evidencia un aumento en la eficiencia del condensador siendo superior al 50%

Palabras claves: Condensador, CFD, conveccion forzada, R600a
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ABSTRACT

The purpose of this study is to show the development of the thermal design for the
condenser in domestic refrigerators, which will lend itself to a forced and natural
convection process, the analysis was carried out in two ways, numerical and simulated
using the Ansys software, the The working fluid used was R600a refrigerant. In the
methodology, a quantitative approach was given because it provides a series of
sequential steps regarding the operation of the capacitor. An opening is given with the
study of the edge conditions for the condenser, to later define the geometric design and
evaluate its thermal behavior. The helical geometry is ideal for the operation of the
condenser, in the simulation applying the appropriate mathematical models and using
the correlation proposed by the software to define the fluid phase, thus obtaining highly
reliable results. The analyzes obtained show that 14 is the appropriate number of turns
for the condenser, in the forced convection process it was evidenced that in the phase
change the refrigerant exits 95% in liquid state, while in a natural convection the
change The phase of the refrigerant only reached 59%, it should be noted that the
working pressure used was 579.7 kPa for both cases, an increase in the efficiency of
the condenser is also evidenced, being greater than 50%

Keywords: Condenser, CFD, forced convection, R600a
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ANTECEDENTES
Planteamiento del problema

El principal problema de estudio se genera en el condensador de los refrigeradores
domesticos, el cual reduce su eficiencia debido a la acumulacién de residuos en su
superficie generados por la circulacion del aire en el ambiente, dificultando que se

cumpla con la funcion del cambio de fase del refrigerante en el ciclo de refrigeracion.

En cuanto al disefio de un refrigerador con proceso de condensacion no forzada sus
dimensiones tienden a ser grandes debido a que necesita una mayor area de
transferencia de calor esto hace que se reduzca las dimensiones del espacio a refrigerar

y aumente su peso.

Otra problematica que existe en estos dispositivos de refrigeracion es la capacidad de
enfriamiento en una condensacion no forzada pues depende netamente de la
temperatura a la que circula el aire, si esta temperatura es elevada genera un
sobrecalentamiento de operacion del ciclo si la temperatura es baja puede generar una

baja presion de descarga.

Encontrar la velocidad ideal para el funcionamiento del ventilador para obtener una
temperatura de operacion con el fin de evitar las altas temperaturas y bajas

temperaturas previniendo cualquier dafio en el sistema.

El uso de un refrigerante que causa dafio en el medio ambiente es un problema comin
en el area de la refrigeracién ya que en la actualidad se sigue utilizando en gran
porcentaje los HFC (Hydro Fluoro Carbono) por las industrias. Aunque diferentes
reglamentos y estatutos de diferentes organizaciones ambientales estan tratando de

eliminarlos gradualmente, se espera que para el 2030 ya no estén en el mercado.



Justificacion del problema

En la actualidad la industria de la refrigeracion estad implementado la utilizacion de
ventiladores axiales en el condensador generando una conveccién forzada y
mejorando la transferencia de calor dando como resultado el aumento de la eficiencia

de los refrigeradores domésticos

Para realizar el redisefio de un refrigerador casero es necesario analizar la parte a
modificar y verificar si las nuevas innovaciones presentan una mejora sustancial al
sistema es asi como con la presencia de un ventilador axial como parte de una
innovacion en el condensador ayudaria en la reduccion del area de trasferencia de
calor ya que no dependeria de una conveccion natural, dando como resultado la

reduccion espacio utilizado por el condensador.

El efecto producido por el cambio de una conveccién natural por una conveccién
forzada seria positivo ya que no se dependeria de unas variables que no se controlan
(Temperatura ambiente, velocidad del aire.). Con la conveccion forzada bastaria con
una configuracion adecuada del ventilador para obtener una corriente de aire

uniforme.



Objetivos generales y especificos
Objetivo general

Analizar y simular mediante Fluent de ANSYS el proceso de condensacion por
conveccion forzada con ventiladores axiales en refrigeradores domésticos de hasta 500

Litros de capacidad.

Objetivos especificos

- Analizar el proceso de condensacion por conveccion forzada en un sistema
de refrigeracion domeéstica utilizando ventiladores axiales.

- Evaluar de forma analitica y numérica el COP de un refrigerador domeéstico
de hasta 500 Litros de capacidad con la modificacion del condensador.

- Simular mediante Fluent de ANSYS el proceso de condensacion por
conveccion forzada del sistema de refrigeracion doméstica con R600a.

- Analizar comparativamente los resultados obtenidos en el condensador con

y sin las respectivas modificaciones.



INTRODUCCION

En principio se revisaran hechos historicos de caracter cientifico desarrollados por
diferentes autores evidenciando resultados los cuales prestan sirven como base de este
estudio. Se realizara una investigacion la cual proveera datos referentes a los tipos de
condensadores con los que cuenta el mercado, ya sea para el ambito tanto industrial
como doméstico, esto con el fin de tener una idea para la modificacién aplicada en los
refrigeradores del sector doméstico. Por otro lado, se realizara un andlisis que detallara
el comportamiento del fluido de trabajo (R600a) el cual ha sido escogido por su bajo

nivel de contaminacion ambiental.

Seguidamente se plantea un estudio para la obtencion de las variables que participan
en el mecanismo de transferencia de calor, en el proceso de condensacién con las
propiedades del refrigerante R600a, esto ayudara para la determinacion del adecuado

dimensionamiento del serpentin del condensador.

Asimismo, se plantea entender y conocer el funcionamiento del condensador tipo
helicoidal con el fluido frigorigeno en estudio. Para esto se ha previsto desarrollar
matematicamente los respectivos nimeros adimensionales que permitiran conocer el
efecto convectivo en la transferencia de calor tanto para la conveccion forzada como

conveccion natural, teniendo mas énfasis en la conveccion forzada.

Para el analisis numérico, uno de los mecanismos mas utilizados en la actualidad es la
simulacion correspondiente a la dinamica de fluidos computacional, por medio de
fluent de ANSYSS el cual permitird conocer el comportamiento termodindmico del
refrigerante R600a, ademas de mostrar diversas soluciones computacionales posibles

sin recurrir a la experimentacion.



CAPITULO |

ESTADO DEL ARTE Y ASPECTOS GENERALES DE LOS
CONDENSADORES EN LOS REFRIGERADORES DOMESTICOS

En este capitulo se detalla el principio de funcionamiento de un refrigerador
domeéstico, cudles son las partes principales, el ciclo por el cual se rige su
funcionamiento y de una manera especifica se presenta un estudio de los
condensadores y que efectos generan en el refrigerador doméstico si se realizan

algunas variaciones en el mismo.

A demas, se presenta el estudio del condensador y de los métodos por los cuales se
realiza algun tipo de intercambio de calor con el ambiente, este intercambio de calor
produce en un refrigerador el cambio de fase del fluido frigorigeno encargado de la

refrigeracion que a su vez aportan en el funcionamiento del refrigerador domeéstico.
1.1. Estado del arte

Durante el pasar del tiempo la refrigeracion ha generado comodidad al ser humano, ha
colaborado de manera significativa en el crecimiento de los sectores: industrial, de la
construccion, medicina y en especial el alimenticio, dado que presenta un sistema de
almacenamiento de alimentos [1]. Todos estos sectores han aportado en el desarrollo

social y econémico de la poblacion.

En la industria de la refrigeracion de alimentos es necesario para su funcionamiento la
implementacion de un ciclo de refrigeracion, en los Gltimos afios se ha fijado como
objetivo mejorar dicho ciclo con el fin de obtener una eficiencia mas alta, entre las
mejoras visibles estdn la seleccion de refrigerantes eficientes, el desarrollo de
compresores de funcionamiento superior y la optimizacion en las configuraciones en
el ciclo [2],[3],[4].

El equipo necesario para el funcionamiento del refrigerador doméstico segun Virgil
[5] esta compuesto por un motor eléctrico encargado de generar el movimiento en el
compresor de gas, condensador, evaporador ambos en forma de serpentin y una
valvula de expansion, cabe recalcar que todos estos dispositivos estan interconectados

por cafierias de cobre formando un circuito cerrado.



El condensador es uno de los componentes fundamentales de los sistemas de
refrigeracion, la transferencia de calor que se genera por conveccion y radiacion puede
disminuir la presion de condensacion o aumentar el grado de subenfriamiento, lo que
desemboca en un mayor capacidad de enfriamiento [6]. En la actualidad los
refrigeradores ~ domésticos  utilizan  un  condensador  tipo tubo vy
alambre [7],[8].

Zhang et al. [6] en su experimento proponen utilizar un condensador en espiral de tubo
en tubo, en remplazo del condensador convencional que cuelga de la parte posterior
del refrigerador, el mencionado condensador en espiral necesita un ventilador que es
el encargado de forzar al aire para que pase a través del condensador originado un
intercambio de calor por conveccion forzada y a su vez enfriando el compresor. Cabe
aclarar que, esta experimentacion se realizo en base a la investigacion realizada por
Barbosa y Sigwalt [9] en donde se definieron los pardmetros geometricos de un

condensador en espiral de tubo en tubo.

En la investigacion realizada por Bansal y Chin [7] afirman que, el método de
transferencia de calor que domina el condensador de tubo y alambre es la conveccién
natural, ya que contribuye con un 65 % del total de transferencia de calor del proceso
de condensacidn, asimismo proponen dos disefios mejorados para el condensador que
tiene que ver con la relacion capacidad y peso, el primer disefio presenta un aumento
del capacidad del 3 % y una reduccién del peso de 6 % es segundo disefio el cual
presente mayor optimizacion tiene una reduccion del 8 % en su capacidad y requiere

el 66 % del peso actual del condensador.

Para Islam et al. [10] en su investigacion aseveran que, el rendimiento del condensador
afecta significativamente el desempefio de los equipos de refrigeracion, es por eso que,
proponen un modelo tedrico que mejora el rendimiento del condensador. Esta
propuesta consiste en un condensador enfriado por evaporacion. Esto se da debido a
que se rocia agua en el condensador formando una pelicula de este fluido que al sumar
la corriente de aire genera un coeficiente de transferencia de calor mas elevado en este
caso de 7900 W/m?-K. Otra investigacion es desarrollada en base al estudio del
condensador evaporativo y su funcionamiento realizado por Hao et al. [11] en la cual
concuerdan con el postulado del incremento en el coeficiente de trasferencia de calor

en estos dispositivos.



La implementacion de un ventilador de velocidad variable en el condensador
disminuye el consumo de energia y aumenta el coeficiente de rendimiento (COP) del
refrigerador [12], la ventaja de la velocidad variable radica en que puede mantener la
velocidad bajo control, por lo tanto, puede reducirse el consumo de energia eléctrica
en un 10 % evaluando el punto de funcionamiento del ventilador en tiempo real, si se
aumenta el numero de ventiladores aumenta la superficie de contacto de trasferencia
de calor [13]. Un factor importante es la corriente de aire que circula a través de un
ventilador [14].

1.2. Aspectos generales

Una breve introduccion previo al estudio en especifico del condensador se presenta a
continuacién, conocimientos generales producidos a lo largo de la historia que tiene
como finalidad la comprension del lector, buscando obtener un nivel alto de

entendimiento de este.

1.2.1 Refrigerador

Los refrigeradores son dispositivos ciclicos, el fluido de trabajo que se utiliza en estos
dispositivos que cumplen el ciclo de refrigeracion se denomina refrigerante. El ciclo
de refrigeracion que con mayor frecuencia se utiliza es el ciclo de refrigeracion por
compresion de vapor, como se lo muestra en la figura 1, en el cual posee cuatro partes
principales: compresor, condensador, valvula de expansiony evaporador [15].

El evaporador absorbe energia, 0 acepta adicion de calor de una regién externa, usando
un medio de trabajo durante el cambio de fase del refrigerante a baja
presion [16].

El compresor es un dispositivo de compresion volumétrica el cual hace circular al
refrigerante por todo el circuito. En este punto el refrigerante ingresa al compresor
(intercambiador de calor) en fase de vapor sobrecalentado a baja presion y sale del
dispositivo como un gas a alta presion y temperatura [17].

El condensador al contrario que el evaporador rechaza calor al medio circundante,
mientras el refrigerante fluye por sus serpentines, en esta etapa el refrigerante mantiene

su presion, sin embargo, disminuye su temperatura [15], [16].



La valvula de expansion es un dispositivo ubicado entre el condensador y el
evaporador cuya funcion principal es asegurar que el refrigerante disminuya su

temperatura asegurando que se encuentre en fase liquida [18].

Warm
environment

@ Condenser
. W.
Expansion 1n
@q{i valve <
Compressor

Figura 1. Ciclo de refrigeracion [15]

1.2.2 Refrigerador doméstico

Su principal funcién es la conservacion de alimentos perecederos en buen estado por
un tiempo mayor. El proceso de refrigeracion consiste en mantener un espacio
determinado a una temperatura baja, extrayendo energia en forma de calor del espacio
a baja temperatura y desechando el calor a un medio circundante de alta

temperatura [19].

1.2.3 Refrigerante

Los fluidos refrigerantes son aquellos que aprovechan el cambio de estado para la
produccion de frio [20]. Hasta los afios 90, los refrigerantes mas utilizados en los
sistemas de refrigeracion eran los CFCs (clorofluorocarbonos), Sin embargo, debido a
los efectos generados en la capa de ozono se han llegado a una serie de acuerdos

internacionales para eliminar el uso de estos [21].



Los hidrocarburos como el propano (R290) o el isobutano (R600a) se vienen
empleando habitualmente en pequefios equipos domesticos de refrigeracion como
frigorificos o congeladores. De acuerdo con los informes de la Union Europea, méas
del 90 % de los nuevos pequefios equipos domésticos emplean algin tipo de

hidrocarburo como refrigerante.

Estos fluidos tienen la ventaja de presentar un GWP (Global-Warming Potential) muy
bajo (por ejemplo, el GWP del R290, del R600 o del R600a es de solo 3) a la vez que
permiten obtener un buen rendimiento energético de las instalaciones que los emplean
como refrigerantes, incluso bajo condiciones de elevada temperatura ambiental. Sin
embargo, su principal inconveniente es su alta inflamabilidad, que hace peligroso su
uso en grandes cantidades y por el que estan considerados por el RSIF (Reglamento
de seguridad para plantas e instalaciones frigorificas) como refrigerantes del grupo de
seguridad A3 (fluidos de alta inflamabilidad, aunque baja toxicidad), y por el que
globalmente se consideran fluidos de baja seguridad (grupo L3), En la figura 2 se

muestra la clasificacion internacional de los refrigerantes [22].
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Figura 2. Clasificacion de los refrigerantes



1.2.4 Condensacion

La condensacion es un fendmeno que ocurre cuando un fluido en fase de vapor entra
en contacto con una superficie, la misma que se encuentra a menor temperatura que
el vapor [23]. Es necesario dar a conocer cuando se presenta una especie de neblina la
cual es producto de la condensacion del aire que adopta una geometria de gotas este
tipo de condensacion se conoce como condensacion superficial, donde la superficie
de la pared en contacto se encuentran a una temperatura inferior a la de saturacion,
dicha pared entra en contacto con el vapor, y al momento de condensarse este

desprende un calor el mismo que es absorbido por la superficie [24].

En la condensacién superficial se puede apreciar que al inicio comienza con una
condensacién por gotas la cual se produce cuando el liquido condensado en forma de
gotas van aumentando en dimension y en numero mientras avanza el proceso de
condensacioén, hasta que por el efecto de la gravedad estas se deslizan sobre la

superficie [25].

Por otro lado, la condensacion en pelicula se da cuando un vapor libre de impurezas,
comienza a condensarse sobre una pared y este va aumentando al ir descendiendo por

dicha superficie, esto por efecto de la gravedad, como se aprecia en la figura 3 [26].

a)
80°C

Pelicula de liquido

Figura 3. Tipos de condensacién. a) Condensacion en pelicula. B) Condensacion en gotas [27].
1.2.5 Condensador

Existen diferentes tipos de condensadores, los ingenieros basan su seleccién en su

aplicacion y en la localizacién de trabajo, entre los mas utilizados estan los
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condensadores enfriados por aire, condensadores enfriados por agua, torres de

enfriamiento y por Gltimo los condensadores evaporativos [27].
1.2.5.1 Condensadores enfriados por aire

En los sistemas de enfriamiento la circulacion del aire a través de la superficie de
intercambio de calor se produce tanto por conveccion natural como por la accion de
un ventilador (conveccion forzada) como se lo muestra en la figura 4 [28]. Los
condensadores enfriados por aire, presentan una relacion definida entre el tamafio del
condensador y la cantidad de aire circundante. Muchos disefios eficientes presentan
una velocidad minima de aire que producira flujo turbulento y alto coeficiente de
transferencia [29].

Los condensadores enfriados por aire estdn directamente relacionados con la
temperatura del aire que atraviesa por ellos, cabe resaltar que el refrigerante al interior
del serpentin de un condensador estdndar se condensa normalmente una temperatura

de 17 °C, superior a la del aire que pasa por el [30].

Aletas de enfiamiento

Tubos '—l Motor
,_ |

Figura 4. Condensador enfriado por aire forzado [29].
1.2.6 Ventiladores

Son equipos mecanicos cuya principal funcion es el suministro de energia al aire por
medio de un sistema rotatorio de alta velocidad y este a su vez va incrementando la
energia cinetica del aire [31]. Los ventiladores se dividen en ventiladores axiales y

centrifugos [32].
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1.2.6.1 Ventiladores axiales

Los ventiladores axiales son los encargados de adicionar energia al aire por que circula
por ambiente esto gracias a el movimiento de giro provocado por el conjunto
rotatorio [33]. Este tipo de ventiladores, prestan un movimiento al aire, este se realiza
conservando la direccion en la cual estd el ventilador como se muestra en la
figura 5 [34].

Estos ventiladores se usan para mover grandes cantidades de aire en espacios abiertos
por ende poseen una eficiencia mecanica alta, que puede llegar hasta 95 %, No obstante
la desventaja es que no puede vencer caidas de presion muy elevadas soporta entre 5
y 25 mm H,0. Para sintetizar la principal aplicacion de los ventiladores en general son

los extractores o inyectores de aire [34].

Campana

Aleta guia
Hélice
\ Alabe

Cubierta

Cubierta de
Rotor proteccién

Figura 5. Ventilador axial [35].

En el mercado existen tres tipos basicos de ventiladores axiales: helicoidales, tubulares
y tubulares con directrices. Los ventiladores helicoidales basicamente son empleados
para mover el aire con poca pérdida de carga en el sistemas de ventilacion [36]. Los
ventiladores tubulares constan de una hélice de entre 4 y 8 alabes con una seccion
estrecha, normalmente poseen un perfil aerodinamico [37]. Los ventiladores tubulares
con directrices por lo general son ventiladores de alto rendimiento, el objetivo de las
directrices de estos ventiladores es hacer desaparecer la rotacion preexistente a la

entrada del rodete o la adquirida en él [35].
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Dentro de los ventiladores axiales se pueden distinguir dos tipos con sus
aplicaciones:

— Ventiladores murales o de pared: estos ventiladores trabajan a descarga libre,
es decir, sin ningn conducto, descargando directamente sobre un espacio
abierto [38].

— Ventiladores tubulares: poseen un envolvente en forma de tubo cuya funcion
es canalizar el flujo de aire, estos generan un gran caudal de aire con mayor

presion [38].

1.2.7 Métodos de transferencia de calor

Cengel [39] definio6 el calor como la forma de energia que se puede transferir de un
sistema a otro, como resultado de la diferencia de temperatura. La transferencia de
energia como calor siempre se produce del medio que tiene la temperatura mas elevada
hacia el de temperatura més baja. La transferencia de calor se detiene cuando los dos
medios alcanzan la misma temperatura. El calor se puede transferir en tres modos

diferentes: conduccion, conveccion y radiacion.

1.2.7.1 Conduccion de calor

La conduccidn es una interaccion entre la energia interna de las particulas que se
generan al colisionar las particulas, pasando de molécula a molécula, esta
comunicacion se da de moléculas calientes a moléculas frias, este tipo de transmision

ocurre intermolecularmente [40].

La constante de proporcionalidad entre el flujo de calor y el gradiente de temperaturas
se denomina conductividad térmica y depende directamente del tipo de material a
través del cual se produce la transmision de calor. La conductividad térmica representa
una propiedad fisica del material la cual expresa “la mayor o menor facilidad que posee

un medio para transmitir el calor por conduccion” [41].

En la actualidad se encuentran ya tabulados estos valores de la conductividad térmica
para cada material como se puede observar en la tabla 1, lo cual facilita la seleccion

de materiales de acuerdo a la necesidad.
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Tabla 1. Conductividad térmica de diversos materiales [42]

Conductividad térmica de algunas sustancias W/m.°C
Cobre 386
Aluminio 204
Acero inoxidable 15
Concreto 1.4
Vidrio pyrex 1.09
Agua 0.611
Aceite SAE 50 0.145
Freon 12 0.071
Corcho 0.043
Fibra de vidrio 0.038
Poliestireno 0.028
Aire 0.027

1.2.7.2 Conveccion

Es un mecanismo de transmision de calor la cual se produce en un fluido debido a la
conduccién y al movimiento de energia por consecuencia del movimiento del fluido,
producido bien de forma natural o por medios mecanico [43]. De forma general existen
tres tipos de procesos de conveccion: conveccion libre, forzada y con cambio de
fase [44].

La constante de proporcionalidad entre el flujo de calor y la diferencia de temperaturas
se denomina coeficiente de transmision de calor por conveccion o coeficiente de
pelicula, este coeficiente no depende en su totalidad del material de la superficie, sino
que, existen otros factores como las caracteristicas del refrigerante, geometria de la

pared y la dindmica del fluido [45].

Por estudios ya realizados la tabla 2 presenta una pequefia base de datos que permiten
conocer en que rango se encuentra el coeficiente de pelicula de acuerdo con el proceso

de conveccion que se esta realizando.
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Tabla 2. Valores tipicos de coeficientes de peliculas, h (W /m?2.°C) [44]

Proceso Min Max
Conveccion libre en gases 1 25
Conveccioén forzada en gases 15 250
Conveccion libre en liquidos 50 1000
Conveccién forzada en liquidos 100 15000
Ebullicion de liquidos 2500 25000
Condensacion de vapores 5000 100000

1.2.7.3 Radiacioén

En la radiacion, la mayoria de la energia térmica se transforma en energia radiante,
muy parecido a lo que sucede en la naturaleza [46]. En esta forma, esta energia radiante
es capaz de atravesar largas distancias para posteriormente transformada en calor [46].
Este calor se produce por medio de ondas electromagnéticas con gran magnitud, este
fendmeno no necesita una medio fisico, lo que quiere decir que se puede mover a través
del vacio [47].

1.2.8 Ciclo de refrigeracion por compresion de vapor

En el proceso de refrigeracion por compresion de vapor, el fluido frigorigeno ingresa
al intercambiador de calor (compresor) en estado de vapor saturado y se comprime de
forma isentrdpica hasta llegar a la presion del condensador [48]. El fluido frigorigeno
eleva su temperatura durante el proceso de compresion isentrdpica hasta que la
temperatura del medio circundante es inferior [48]. Posteriormente el fluido
frigorigeno ingresa al intercambiador de calor en fase sobrecalentado y sale como
liquido en fase de saturacion como resultado de la transferencia de calor hacia el
ambiente [48].

El fluido frigorigeno en fase liquido saturado se estrangula hasta la presion del
evaporador, todo esto al pasarlo por una valvula de expansion [49]. El fluido

frigorigeno desciende su temperatura por debajo del espacio refrigerado [49].

El refrigerante entra al evaporador en estado de mezcla entre vapor y liquido de baja

calidad y se evapora por completo absorbiendo el calor del ambiente refrigerado [49].
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El refrigerante sale del evaporador como vapor saturado y regresa en al compresor

completando el ciclo como se muestra en la figura 6 [49], [50].
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Figura 6. Representacidn en coordenadas T-s del ciclo de refrigeracion por compresion de vapor [43]

Un ciclo ideal de refrigeracion por compresion de vapor difiere de uno real en varios

puntos. Entre las diferencias cabe resaltar las irreversibilidades causadas por la friccion

y la transferencia de calor hacia o desde los alrededores en puntos distintos al

condensador y al evaporador como se lo demuestra en la figura 7 [51].
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Figura 7. Representacidn de un ciclo real de refrigeracion por compresion de vapor [43].
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1.2.9 CFD ANSYS Fluent

CFD por sus siglas del inglés, hace referencia a la denominada dinamica
computacional de los fluidos la cual consiste en que mediante el empleo de recursos
computacionales y de métodos numéricas se puede simular y tratar de resolver todos
aquellos inconvenientes que estan directamente relacionados con el movimiento de los
fluidos, en especifico de los fendmenos relacionados como la transferencia de
calor [52].

ANSY'S ofrece soluciones mas perspicaces para una gama mas amplia de problemas
de gestion térmica. Lo hace al ofrecer solucionadores de fisica Unica méas potentes
junto con la capacidad de unir mdltiples solucionadores de fisica Unica para
proporcionar respuestas precisas a practicamente cualquier problema térmico. La
gestion térmica es una aplicacion critica de dindmica de fluidos computacional (CFD)
que se debe acertar, ANSYS le brinda la capacidad de profundizar en el rendimiento

térmico a la profundidad que prefiera [53].

ANSY'S Fluent es un software serio que va mas alla de los resultados cualitativos para
ofrecer predicciones cuantitativas precisas de interacciones y compensaciones de
fluidos. Si bien ANSYS CFD permite a los analistas experimentados brindar
informacion profunda. Los ingenieros de todos los niveles en diversas industrias
obtienen un gran valor del andlisis de CFD una muestra de estos se pude apreciar en

la figura 8.

Figura 8. Visualizacién de un intercambio de calor [47].
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1.3 Conclusiones del capitulo

En este capitulo se ha recopilado informacion importante para la comprension del
funcionamiento del ciclo de refrigeracion por compresion de vapor el cual es utilizado
por los sistemas de refrigeracion domésticos, se profundizo en el estudio del

condensador y el fluido de trabajo (Refrigerante).

Estudios actuales demuestran que, la modificacién realizadas al condensador en su
geometria mas la inclusion de un ventilador axial aumenta la eficiencia en el ciclo, al

no depender de las corrientes de aire circundantes a este.
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CAPITULO II

ESTUDIOS PRELIMINARES DEL PROCESO DE CONDENSACION POR
CONVECCION FORZADA

En el capitulo a continuacion se describen los procesos de conveccién natural y de
conveccion forzada desde una perspectiva ingenieril, para esto se ha previsto utilizar
diferentes recursos como la trasferencia de calor, termodinamica y la dinamica de los
fluidos, con estas herramientas y la aplicacion de correlaciones desarrolladas a lo largo
de la historia, se busca determinar cual de los dos procesos presta mejor rendimiento

en el refrigerador.
2.1 Variables y condiciones de funcionamiento

Previo al analisis ingenieril es importante presentar un esquema en si del
funcionamiento de refrigerador doméstico como lo muestra la figura 9. En donde se
puede observar los siguientes componentes: 1. Compresor, 2. Evaporador, 3.

condensador, 4. Ventilador, 5. Filtro deshidratador, 6. Regulador.
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Figura 9. Esquema de un refrigerador doméstico [48].
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El ciclo de refrigeracion cumple con cuatro procesos fundamentales, sin embargo, este
estudio enfatizara en el funcionamiento del condensador, el cual cumple la funcion de
intercambiador de calor disminuyendo la temperatura del fluido que circula por su

interior.
2.2 Transferencia de calor

A continuacion, se presentan las ecuaciones fundamentales de la transferencia de calor
aplicadas al sistema en estudio. El calor cedido por el condensador es ganado por el
ambiente cumpliéndose asi el equilibrio térmico de los cuerpos, dando como resultado
la ecuacion (1).

Qpérdido = annado (1)

Para conocer el calor que cede el condensador debido al diferencial de temperaturas
existentes entre el fluido que circula en su interior y el ambiente se puede determinar

por la ecuacion (2).

Q =m- cp - AT 2
Donde:
Q : Calor cedido al ambiente, [W].
m : Flujo masico, [kg/s].
cp : Calor especifico, [kJ/kg C].
AT : Diferencial de temperatura, [°C].

Otra forma de determinar el calor cedido por el condensador al ambiente es la ecuacion
(3), lacual es una variacion a la ecuacion (2), sin embargo, en esta ecuacion interviene

otros datos como la entalpia.

Q=m-(hy —h3) @3)
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Donde:

Q : Calor cedido al ambiente, [wW].

h, : Entalpia del refrigerante a la entrada del condensador, [kJ/kg].

h, : Entalpia del refrigerante a la salida del condensador, [kJ/kg].

2.2.1 Mecanismos de transferencia de calor

Es importante conocer que el condensador presenta los tres mecanismos de
transferencia de calor, por lo cual es necesario revisar de manera general las ecuaciones

correspondientes a cada mecanismo.
2.2.1.1 Calor cedido por conduccion

La trasferencia de calor por conduccién que se da en el condensador ocurre cuando el
fluido que cuenta con més energia cede la misma al fluido con menos energia y se la

determina con la ecuacion (4).

T,-T.
Qea=k-A-2 @

Donde:

k : Conductividad térmica propia de cada material, [W/m K].
A Area de transferencia de calor, [m?].

T,: Temperatura de interior de la pared del condensador, [K].
T, : Temperatura de exterior de la pared del condensador, [K].

AL : Espesor de pared del serpentin, [m].
2.2.1.2 Calor cedido por conveccion

La transferencia de calor convectiva que se presenta en el condensador se debe al

choque de las particulas del refrigerante en estado de vapor sobrecalentado con las
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paredes del serpentin, ocasionando en si la transferencia de calor y se la determina con

la ecuacion (5).

Qv = h+As - (T, = T,) (5)
Donde:
h : Coeficiente de transferencia de calor por conveccion, [W/m? K].
As: Area superficial de transferencia de calor, [m?].

T, : Temperatura exterior de la pared del condensador, [K].

T, : Temperatura ambiente, [K].

2.2.1.3 Calor cedido por radiacién

El calor cedido por el condensador en forma de radiacion, se puede o no tomar en
cuenta puesto que se considera un fendmeno superficial [54]. Debido a que el material
del serpentin es opaco y la radiacion generada por la region interior no alcanza la

superficie, el calculo se lo realiza con la ecuacion (6).
Qrag =¢-0-As- (TS4 - T°O4) (6)
Donde:

& : Factor de emisividad.

o : constante de Stefan-Boltzmann 5.67x10°8, [W/m? k4].

As : Area superficial de transferencia de calor, [m?].

2.3 Coeficiente global de transferencia de calor total

Generalizando en el intercambiador de calor se relacionan dos sustancias que fluyen
divididas mediante una pared. Al ser el condensador un tipo de intercambiador de calor
formado por un serpentin que para el estudio térmico se considera un cilindro, se
recomienda utilizar el método de resistencias térmicas en donde se combina los tres

mecanismos de transferencia de calor como lo muestra la figura 10.
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Si en un condensador helicoidal se trabaja con R600a, como fluido caliente, una pared
de cobre que corresponde a la geometria del serpentin y aire como fluido frio. La red
de resistencias térmicas mas el proceso de transferencia de calor comprende dos tipos
de resistencias una por conveccion y otra por conduccion. En primer lugar, el calor se
transfiere del fluido caliente hacia la pared por conveccion, después a través de la pared
por conduccion y, por ultimo, de la pared hacia el fluido frio de nuevo por conduccién,
ademas algunos efectos de la radiacion se los puede afadir en los coeficientes de

transferencia de calor por conveccion.

Figura 10. Resistencias térmicas en cilindros

Para la obtencién de la resistencia térmica total del serpentin del condensador se aplica

la ecuacion (7).
Rtotar = Rev1 + Rea + Rewz (7)

Donde:

R.,.: Resistencia de conveccion interna del cilindro, [K/W].

R, : Resistencia de conduccion generada en la pared del serpentin, [K/W].

R, : Resistencia de conveccion externa del cilindro, [K/W].
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Por consiguiente, el coeficiente global de transferencia de calor esta expresado por la

ecuacion (8):

1
U= (8)
i+|n(r2/r1)+ 1
hin 27Z.k hout

Donde:

U : Coeficiente total de transferencia de calor|, [W/m?-K].

h;,,: Coeficiente de conveccion de transferencia de calor interno, [W/m?-K].
h,:: Coeficiente de conveccion de transferencia de calor externo, [W/m?2-K].
r, . radio interior del cilindro

1, : radio exterior del cilindro

2.4 Andlisis térmico

Si la transferencia de calor posee direccion y magnitud, esto produce que la causa de
la transferencia térmica conductiva para una direccion especifica corresponda al
gradiente de temperatura, donde se evidencia el cambio de temperatura con respecto a
la distancia [55].

2.4.1 Calor cedido en el condensador

El principio de funcionamiento es igual al de un intercambiador de calor, la Unica
diferencia es que en este proceso da paso a la absorcidn de calor que se necesite para

que el fluido frigorigeno cambie de estado de vapor a liquido y se rige por la ecuacion
9).

Qcona = 1+ (i = hy) ©)
Donde:
Q.ona: Calor cedido por el condensador, [W].
m : Flujo masico del refrigerante, [kgss].
h,: Entalpia del refrigerante a la salida del condensador, [kJ/kg].

h,: Entalpia del refrigerante a la entrada del condensador, [kJ/kg].
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Otro método para determinar el calor extraido del refrigerante se produce mediante la

transferencia de calor total como se aprecia en la ecuacion (10) [56].
Qcona = A - U - LMTD (10)
Donde:

A: Superficie de transferencia de calor, [m?].

U: Coeficiente total de transferencia de calor, [W/m? K].
LMTD: Diferencia de temperatura media logaritmica entre los fluidos, [K].
2.4.2 Conduccion de transferencia de calor

Para el calculo de calor que se pierde hacia el exterior de forma constante a través de
la pared del tubo, se debe tener en cuenta las temperaturas tanto interna como externa
de la pared del tubo, ademaés de la resistencia térmica de la capa cilindrica como se

visualiza en la ecuacion (11).

- _L-T
Qcond,cil - R

cil

(11)

Donde:

Qcona cii: Calor cedido en el condensador cilindrico, [W].
T;: Temperatura de la superficie interior del tubo, [°C].
T,: Temperatura de la superficie exterior del tubo, [°C].

R.;;: Resistencia térmica, [K/W].

Para obtener el valor de la resistencia térmica por conducciéon de calor en una
geometria cilindrica o, solamente, la oposicién de la conduccion térmica de la capa

cilindrica se emplea la ecuacion (12) [57].

_In(/n) (12)
e 2zLk
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Donde:

L: Longitud del tubo, [m].

k: Conductividad térmica, [W/m K].
2.4.3 Coeficiente de conveccion de transferencia de calor

Una de las maneras para determinar el coeficiente de conveccion externa forzada es
mediante el nimero de Nusselt, este se lo define como un coeficiente adimensional de
transferencia de calor por conveccion [58], este coeficiente depende de otros nimeros
adimensionales para su correcto calculo como el nimero de Reynolds (Re) y el nimero
de Prandtl (Pr), como se lo muestra en la ecuacién (13) [59].

Una vez obtenido el numero de Nusselt, es necesario encontrar el coeficiente de
conveccion externa forzada h, el cual es necesario conocer el diametro externo de la

tuberia D y la conductividad térmica k [59].

k
h=—-Nu 13
5 (13)

2.4.4 Numero de Reynolds

En varias investigaciones se ha comprobado que el régimen de flujo (laminar o
turbulento) se lo determina mediante ciertos parametros como: el diametro de la
tuberia, densidad, viscosidad del fluido y velocidad del flujo. El resultado de la union
de estas cuatro variables, es conocido como el nimero de Reynolds y se lo determina

de la siguiente manera [60].

<
S

Re =2 (14)

=

Donde:

p: Densidad del fluido, [kg / m?].

V: Velocidad caracteristica del fluido, [m/s].
D: Diametro hidraulico de la tuberia, [m].

u: Viscosidad dindmica del fluido, [Pa-s].
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Para estudios técnicos, el régimen de flujo en tuberias se considera como laminar si el
numero de Reynolds es menor a 2300. Si 2300 < Re < 10000 el flujo es turbulento y
completamente desarrollado si el nimero de Reynolds es superior a 10000. El nUmero

de Reynolds sélo se utiliza en conveccion forzada [60].
2.4.5 Namero de Prandtl

El nimero de Prandtl es la caracteristica termo fisica del agente portador de calor, en
otras palabras, es la relacion entre la difusividad molecular la cantidad de movimiento
y la difusividad molecular del calor para poder describir el espesor relativo de las capas

limite de velocidad y térmica [61].

Pr=—="1F (15)
o

Donde:
v: Difusividad molecular de la cantidad de movimiento, [m?/s?].

«: Difusividad molecular del calor, [m?/s?].

En los gases el nimeros de Prandtl se asemeja a 1, lo cual denota que asi la cantidad
de movimiento como el calor se disipa por el fluido se encuentra relativamente a la

misma velocidad [39].
2.4.6 Namero de Nusselt

El nimero de Nusselt es un nimero adimensional que mide el aumento de la
transmision de calor desde una superficie por la que se transporta un fluido se lo
describe como la relacion entre el calor que se transfiere por conveccion por medio del
fluido y el que se va a transferir si solo existiese conduccién [62]. En la investigacion
de Heard y Rodriguez-Toral [37] definen el nimero Nusselt para flujo turbulento en

tubos helicoidales de la siguiente manera.

. 0.037 Re®’ Pr
1+2.443Re ! (Pr°¥-1)

(16)
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2.4.7 NGmero de Grashof

Este nimero adimensional es empleado basicamente en la conveccion natural, donde
por movimiento del fluido este se produce de forma natural, como la
flotabilidad [63]. En la conveccion forzada es notorio como el fluido transita a traves
de un ducto esto por medio de un dispositivo (ventilador o bomba) el cual ejerce la
fuerza necesaria para el movimiento al fluido para que este se mueva en la direccion
deseada [64]. Por otro lado, en la conveccidn natural no se puede visualizar el recorrido
del fluido debido a las decadentes velocidades que ejercen en él.

El nimero de Grashof muestra la razén entre la fuerza de flotabilidad y la fuerza
viscosa que se ejerce sobre el fluido, donde el régimen de flujo rige en la conveccion
natural [65]. Uno de los papeles a desempefiar el nimero de Reynolds en el proceso
de conveccion forzada, es el mismo que desempefia el nimero de Grashof en la

conveccion natural y se lo representa de la siguiente forma [66].

_ gﬂ(Ts _Too) L03

V2

Gr

(17)

Donde:

g: Es la aceleracion de la gravedad, [m/s?].

B: Es el coeficiente expansion volumétrica, [1/K].
T,: Temperatura de la superficie, [K].

T..: Temperatura ambiente, [K].

El producto del nimero de Grashof y el nimero de Prandtl tiene como resultado al
namero de Rayleigh, un numero adimensional el cual se lo considera como la causa
de las fuerzas de flotabilidad y las consecuencias de las difusividades térmicas y de la

racion de movimiento como se lo muestra en la ecuacién (18) [66].

3
Ra—Gr.pro 380 —T )L (18)
Vo

2.5 Andlisis de transferencia de calor

Como se conoce, el condensador trabaja como un intercambiador de calor donde la

transferencia de calor abarca la conveccion en cada fluido y la conduccion a través de
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la pared que los separa [67]. En el analisis que se realiza es necesario utilizar el
coeficiente total de transferencia de calor como ya se lo ha visto antes, para determinar
la razdn de transferencia de calor entre los dos fluidos, como se muestra en la ecuacion
(19).

Q = Cc(Tc,sal - Tc,ent) =G, (Th,ent - Th,sal) (19)

Donde:

T, sai- Temperatura del liquido frio a la salida, [°C].

T, ene: Temperatura del liquido frio a la entrada, [°C].
Ty sqi:- Temperatura del liquido caliente a la salida, [°C].

Ty ene- Temperatura del liquido caliente a la entrada, [°C].
Ademas de esta expresion se desprende las ecuaciones (20) y (21), que representan la
razon de toda la suficiencia calorifica de los fluidos frio y caliente, como se lo muestra
a continuacion [68].
Ce = MeCp (20)
Cy = Mhy,Cpp (21)
Donde:
m,: Flujo masico del fluido frio, [kg/s].
cpc- Calor especifico del fluido frio, [J/kg-K].
my,: Flujo masico del fluido caliente, [kg/s].

cpn- Calor especifico del fluido caliente, [J/kg-K].

2.5.1 Diferencia de temperatura media logaritmica (LMTD)

La diferencia de temperatura entre los fluidos caliente y frio varia a lo largo del
intercambiador de calor [69] y para resolver la razon de transferencia de calor se usa

la ecuacion (10) antes mencionada, de donde se encuentra AT;,, que se lo conoce por

la utilizacion de las temperaturas de entrada y salida, tanto del fluido caliente como
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del fluido frio, que intervienen en el condensador, representado por la expresion [70]:

LMTD = M (22)
(ATZJ
In| —=
AT,
ATl :Th,ent _Tc,sal (23)
ATZ :Th,sal _Tc,ent (24)

Donde:
LMTD: Diferencia de temperatura media logaritmica entre los fluidos, [°C].

T, sqi: Temperatura del liquido frio a la salida, [°C].
T, ene: Temperatura del liquido frio a la entrada, [°C].
Ty sai:- Temperatura del liquido caliente a la salida, [°C].

Thene: Temperatura del liquido caliente a la entrada, [°C].
2.6 Analisis ventilador

Puesto que, en los ventiladores el fluido de trabajo es un gas, no tiene sentido hablar
de alturas, sino sobre la magnitud que se debe considerar en el intercambio entre la
maquinay el fluido es el gradiente de presion. Con ello, el salto de presion tedrico con
un numero infinito de alabes viene dado por la ecuaciéon de Euler, que se describe

como [71].

Wou? c2-c? w-w?
Aptzp{221+221+122} (25)

Donde:

Ap;: Gradiente de presion tedrico, [Pa].

p: Densidad del fluido, [kg/m?3].

u: Velocidad lineal del rotor tanto a la entrada como a la salida del alabe, [m/s].

c: Velocidad absoluta del fluido tanto a la entrada como a la salida del &labe, [m/s].

w: Velocidad relativa del rotor respecto al fluido, [m/s].
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El gradiente de presion real Ap que experimenta el fluido a través del ventilador seré
menor que el tedrico como consecuencia de las pérdidas de presion en el rotor Apg, y

sera igual a la diferencia de presion entre la salida y la entrada de la maquina.

¢’ —c?
Ap = Apt _ApR = pout - pint +p > 2 . (26)

Por ende, para el calculo del rendimiento hidraulico en el ventilador viene dado por la
ecuacion (27) [72].

Ap
- F 27
Ty . (27)

En el motor del ventilador se produce la conversién de cierta parte consumida de la
potencia eléctrica en potencia mecanica la cual es usada para mover giratoriamente las
aspas del ventilador [73]. Estas aspas logran transferir al aire gran cantidad de potencia
mecanica para asi poderlo mover. Un caso idoneo donde permanentemente esté
operando con ausencia de pérdidas, la potencia eléctrica de entrada igualara a la
valoracién de incremento de la energia cinética del aire. Entonces, para el bulto de

control que rodea al motor, el balance de energia se expresa como [15]:

Eentrada = Esalida (28)

M €C g, = Ty, - (29)

eléctrico,entrada salida aire 2

Despejando Vsgiqq S€ podré obtener la velocidad méxima de salida de aire como se

lo muestra en la ecuacion (30).

2 'Wele'ctr' lid
— 1Co,sallda 30
salida m ( )

aire

Donde:
Vsaiiaa: Velocidad maxima de salida de aire, [m/s].
Woiectrico satiaa: POtencia eléctrica del ventilador, [W].

Myire. FIUjo masico del aire, [kg/s].
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2.7 Dimensionamiento del serpentin

Conocida la zona de transferencia de calor, se puede realizar el calculo del serpentin
helicoidal del condensador portando como datos un didmetro constante, ademas de
tener en cuenta las pérdidas o ganancias de energia en el sistema [74]. Para obtener la

longitud de tuberia necesaria para el disefio del serpentin se basa en la ecuacion (31).
L= A (31)
g7
Donde:
L: Longitud de la tuberia, [m].

A: Area de transferencia de calor, [m?].

®,: Diametro exterior de la tuberia, [m?]

Después de haber encontrado la longitud minima necesaria de tuberia para el serpentin,
es necesario el calculo de vueltas minimo que este debe tener, para esto se emplea la
ecuacion (32) [75].

N=—— (32)

Donde:
N: Numero de vueltas, adimensional.
L: Longitud de la tuberia, [m].

?.. Didmetro de espira, [m].

2.8 Coeficiente de rendimiento

Para determinar el coeficiente de rendimiento COP, se debe tener en cuenta que esta
expresion esta definida como aquel calor que cede al espacio para calentar en el trabajo

de compresion, como se muestra en la ecuacién (33) [76].

— QCOTL
cop ==t (33)
Donde:

Qcon: Transferencia de calor del condensado, [W]

W' Trabajo de compresion, [W]
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2.9 Conclusiones del capitulo

Las ecuaciones descritas en este capitulo han sido fruto de varias investigaciones a
través del tiempo, que han ayudado a la humanidad a desarrollar nuevos proyectos en
el area de la refrigeracion, por lo que, fueron implementadas en este estudio, se han
seleccionado las ecuaciones de acuerdo a las condiciones del funcionamiento de

condensador por ejemplo su geometria y la presencia del ventilador axial.

De acuerdo a los parametros, se ha propuesto que para este estudio el proceso de
conveccion forzada es apto para este caso, aungue cabe recalcar que se estudiara la
conveccion natural para la respectiva comparacion, realizando asi mismo el ciclo de
refrigeracion en donde el fluido frigorigeno, con las respectivas correlaciones de
transferencia de calor ayudara a determinar el correcto dimensionamiento del

condensador helicoidal.
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CAPITULO 111

ANALISIS DE DISENO TERMICO Y MECANICO DEL CONDENSADOR
HELICOIDAL CON R600a

En este espacio se evidencia toda la informacion relevante sobre el disefio térmico del
condensador, tomandolo como un intercambiador de calor, teniendo como parametros
las temperaturas de trabajo como condiciones iniciales de operacion ya que es donde
se lleva a cabo el proceso de condensacion. Después se desarrollara el flujo masico
tanto del refrigerante como del aire para determinar los nimeros de Reynolds, Nusselt,

Prandtl y posteriormente generar el balance de energia esperado.

3.1 Eleccion de tuberia para el condensador

Los tubos de cobre como se muestra en la figura 11 son uno de los més utilizados para
transportar sustancias liquidas y gaseosas, son frecuentemente empleados en las
industrias de suministro de agua y para lineas de refrigerante en sistemas de aire
acondicionado y refrigeracion. Existen tres tipos comunes en la tuberia de cobre que
se usan en la construccion residencial y comercial son tipo K, tipo L y tipo M [77].
Para el disefio del condensador helicoidal, se priorizo la tuberia de cobre tipo L, la cual
es utilizada para vapor, tomas de agua domiciliaria, gases medicinales y combustibles,

aire comprimido, calefaccidn, refrigeracion, entre otras [78].

Figura 11. Tuberia de cobre [79]

Las caracteristicas de la tuberia para el condensador estan basadas en el estudio de
Barbosa y Sigwalt [9], las cuales estan descritas en el anexo 1y se las muestra en la
tabla 3.
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Tabla 3. Parametros para la geometria del condensador [78].

Parametro Detalle
Material Cobre
Diametro externo (mm) 9.525
Diametro interno (mm) 8.001
Espesor de pared (mm) 1.524
Conductividad térmica (W/m-K) 386
Avrea interna (m?) 5.027E-05

3.2 Diferencia de temperatura media logaritmica (LMTD)

Las condiciones de entrada para el refrigerante R600a estan delimitadas en la tabla 4,

si se quiere que el proceso de condensado sea efectivo se requiere que el fluido

frigorigeno entre al condensador a una temperatura de 48 °C, estos datos fueron

obtenidos mediante el software Engineering Equation Solver (EES).

Tabla 4. Propiedades termo fisicas del R600a [80].

Propiedades de R600a Dimensién
Presion de entrada 579.7 [kPa]
Temperatura de entrada T}, ¢, 48 [°C]
Temperatura de salida T, s, 40 [°C]
Temperatura de saturacion, a 579.7 kPa 43.39 [°C]

Calor especifico a 40 °C liquida (Cpiquiao)
Entalpia de vaporizacion (hf g)

Volumen especifico de R600a a 48 °C
Densidad a 48 °C

Viscosidad a 48 °C

Calor especifico a 48 °C (Cpyqseoso)

Conductividad térmica a 48 °C

2553[J/kg-K]
311.4 [kJ/kg]
0.06879 [m3/kg]
14.55 [kg/m?]
8.491E-06 [kg/m:-s]
1977 [J/kg-K]

0.01962 [W/m-K]
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Para el calculo del LMTD se hace el uso de la ecuacién (22), para las temperaturas del
ventilador tanto a la entrada como a la salida se tomaron T,e, = 17°C y

T.sa1 = 20 °C, respectivamente, con estos datos se procede a realizar el calculo.

LMD =2~ 4%
AT,
In| —*
AT,
LMTD - 23°C—28°C
(23°Cj
In
28°C

LMTD = 25.41°C

ATl = Th Tc,sal

AT, = 48°C — 20°C = 28°C

ent

ATZ = Th Tc,ent

AT, = 40°C —17°C = 23°C

sal

3.3 Flujo volumétrico

En varios estudios se han presentado similares caudales los cuales han sido empleados
en los fluidos internos en tuberias helicoidales, el primero como lo definen Jamshidi
et al. [81] con un caudal de 6.6667 x 10° m%/s sugiriendo una velocidad de 1,32 m/s
y el segundo lo definen Tarrad et al. [82] con un caudal de 8.3333 x 10° m¥s
sugiriendo una velocidad de 1,65 m/s.

Teniendo estos datos preliminares se puede establecer una velocidad de 1,5 m/s como
dato preliminar de velocidad de trabajo para el refrigerante en circulacion a través del
serpentin, ademas, si se define al fluido frigorigeno como un fluido poco viscoso se
estd cumpliendo con lo que McCabe et al. [83] en su estudio sugiere utilizar valores
entre 1,2 'y 2,4 m/s para fluidos poco viscosos en lineas de conduccion.

v=V-A

v=(L5m/s)(5027x10°m*)

Vv =7,5405x10°° [ms/s]
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3.4 Flujo mésico

Para la resolucion de la masa con relacion al tiempo, se utiliza el flujo volumetrico ya
antes encontrado y la densidad del refrigerante la cual se la toma de la tabla 4. Este

dato es utilizado para el balance de energia que se lo realizara mas adelante.

m=v-p
= (7.5405x10°°[m*/ 5 ])(14.55[ kg / m"])
m = 0.001097[kg / 5]

3.5 Calculo del coeficiente de transferencia de calor convectivo interno

Para realizar el calculo del coeficiente de transferencia de calor de una forma correcta
para el refrigerante R600a se tomard la temperatura de entrada al condensador de

48 °C y posterior a esto se determinara el nimero de Reynolds, Prandlt y Nusselt.

3.5.1 Nimero de Reynolds

Para determinar si un flujo es laminar o turbulento se efectua la ecuacién (14), en este
punto se necesita conocer las variables como son: la densidad del fluido de trabajo
(Tabla 4), diametro interno serpentin (Tabla 3), viscosidad dindmica del fluido (Tabla
4) y velocidad de entrada del fluido frigorigeno al tubo que se define en el calculo del

flujo volumétrico.

_p'V-D
U

Re

1455 kg /m® |-1.5[m/s]-8.001x10"° [m]

Re
8.491x10°[kg /m-s]

Re =20565.51

Con lo ya visto en el capitulo anterior : Re > 10000, se puede asumir que el refrigerante

R600a es un fluido turbulento completamente desarrollado [84].

3.5.2 NUmero de Prandlt

Para calcular el nimero de Prandlt, es importante conocer diversas propiedades

termodindmicas del refrigerante R600a, como lo son el calor especifico, viscosidad
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dindmica y conductividad térmica, utilizando la ecuacién (15) descrita en el anterior

capitulo.

1977[J / kg - K]-8.491x10°[kg / m-s]
0.01962[W / m-K]

Pr

Pr=0.855

3.5.3 NUmero de Nusselt

Como el entorno satisface una transferencia de calor por conveccion, en este punto se
da uso la ecuacién (16) de Heard y Rodriguez-Toral [37] exclusivamente para flujo
turbulento en tubos helicoidales.

U 0.037Re* Pr
1+ 2.443Re™* (Prw —1)

. 0.037-(20565.51)"" -0.855
1+2.443(20565.51) " -[ (0.855)" —1]

Nu =36.34

3.5.4 Coeficiente convectivo interno de transferencia de calor

En el calculo del coeficiente de transferencia de calor convectivo se emplea la ecuacion
(13) descrita en capitulo 2 donde es necesario conocer el nimero de Nusselt ya
calculado, conductividad térmica y didmetro interno del tubo [85].

h. =£-Nu
D

in

~ 0.01962[W /m-K]

. -36.34
" 8.001x107°[m]

h, =89.11[W /m?-K]
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3.6 Balance de energia

Es necesario realizar un balance de energia ya que esta transita entre el entorno y el
sistema, esta dividida por tres etapas teniendo que determinar primero en el estado
gaseoso, luego el estado liquido y por consiguiente el cambio de fase, inducido por el

calor latente.

3.6.1 Transferencia de calor en estado gaseoso

Aplicando la ecuacion (2) mencionada en el capitulo anterior, se procede al célculo de
la transferencia calor cuando se encuentra en fase gaseosa el refrigerante, aplicando un
delta de temperaturas entre la salida y la entrada del refrigerante mencionadas en la
tabla 4.

Q=m-Cp-AT
Donde:
Q) =M-CPygeso - AT
Q, =0,001097 [kg / s]-1,977 [kJ / kg - K]- (316,54 —321,15)[K]

Q, =-0,009998 [kJ /5]

3.6.2 Transferencia de calor en estado liquido

Igualmente, al aplicar la ecuacion (2), se establecera el calor transferido entre el fluido
en estado de saturacion a temperatura de 43.39°C y el fluido en la salida a una

temperatura de 40°C, ambas temperaturas se muestran en la tabla 4.
Q=m-Cp-AT
Donde:
Q, =M-CPyge - AT
Q, =0,001097 [kg / s]-2,553[kJ / kg - K]-(313,15-316,54)[K]

Q. =—0,009494[kJ /5]
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3.6.3 Transferencia de calor por calor latente

Para vaporizar o condensar un liquido es necesario que intervenga gran dosis de
energia. La misma que es consumida o expulsada en el cambio de fase, a esto se lo
conoce como calor latente [15]. La energia consumida en la evaporacion toma el
nombre de calor latente de evaporacion que a su vez es similar a la energia liberada en

el proceso de condensacion [15].

El flujo de calor se representa mediante la ecuacién (34).

Q =m-hfg

Q, =0,001097[kg / s]- (-311, 4)[kJ / kg]

Q, =-0,3416 [k /5]

3.6.4 Transferencia total de calor

Por consiguiente, el calor total obtenido es la suma de los calores antes calculados y

se lo representa mediante la siguiente ecuacion:

Qcond = Qv + Qc + QI

Q,,.4 = (-0,009998 —0,009494 —0,3416)[kJ / 5]

Qcond = _0,3610 [k\] /S]

3.7 Calculo del coeficiente de transferencia de calor convectivo externo por

conveccion natural

Para el analisis de la conveccion natural en el sistema de refrigeracion es necesario las
propiedades del aire circundante en el condensador, las cuales estan descritas en la

tabla 5 y fueron delimitadas mediante el anexo 3. La temperatura utilizada se basé

. ., . Ts+T:
mediante la ecuacion de la temperatura de pelicula Ty, = ST°° donde la temperatura
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ambiente T, = 17°C y la temperatura superficial T; = 30°C, obteniendo una Ty;;,, =

23,5°C.

Tabla 5. Propiedades del aire a 23,5 °C [39].

Propiedades del aire Dimensiones
Calor especifico 1,006 [kJ/kg-K]
Conductividad térmica 0,02614 [W/m-K]
Densidad 1,19 [kg/m?]
Viscosidad dinamica 1,838E-05 [kg/m-s]
Viscosidad cinemaética 1,5445E-05 [m?/s]
Ndmero de Prandlt 0,7077

3.7.1 Numero de Rayleigh

Aplicando la ecuacion (18) se determinara el nimero de Rayleigh donde se tiene la
condicion estacionaria tomando al aire como un gas ideal, teniendo en cuenta esto se
tomara las propiedades de la tabla 5 y para la delimitacion del coeficiente de expansion
volumetrica B = 1/Tf;y,, se tiene una Ty, = 23,5°C, por consiguiente el factor 8

quedara de la siguiente forma 8 = 1/296,65 K.

3
rRa=Gr.pr= 280 —T)L _ZT‘”)LC -Pr
v
2oy 9/8LIM/ 51(L/ 296, 65[K1) (30315 - 290,15)[K](9, 52510 *[m])’

—_ .0,7077
(1,5445x10°5[m? / s])

Ra =1102,13

3.7.2 NUmero de Nusselt

Para la determinacion del numero de Nusselt, se tomara como referencia una geometria
de tuberia horizontal. En la parte inferior de un cilindro horizontal se visualiza el

desarrollo de la capa limite, tomando una forma de columna la cual se eleva hacia la
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parte superior, en la cual se podra aplicar la correlacién de Churchill y Chu, que esta
descrita en la literatura de Cengel [39], precisamente para un cilindro horizontal.

2
0,387-Ra"°

Nu=10,6+ TP
[1+(0,559/Pr)™* |

0,387-(1102,13)"®

Nu=40,6+ —
[1+(0,559/0,7077)°*° |

Nu = 2,664
3.7.3 Coeficiente convectivo externo de transferencia de calor

Consecuentemente se realizaré el cdlculo del coeficiente convectivo externo aplicando
la ecuacion (13).

k

h  =—-Nu
D

out

_ 0,02614[W /m-K]
' 9,525x107°[m]

2,664

h,, =7,3109 [W / m?.K]

3.8 Célculo del coeficiente de transferencia de calor convectivo externo por
conveccion forzada

Para la determinacion del coeficiente de conveccion externa es necesario determinar
las caracteristicas del ventilador las cuales se encuentran en el anexo 2, ademas estan
delimitadas en la tabla 6.

Tabla 6. Caracteristicas técnicas del ventilador axial [86].

Caracteristicas Magnitudes
Modelo HEP-25-4T/H
Potencia (P) 87 [W]
Caudal méaximo () 1250 [m?/h]
Peso aproximado 4,5 [k]
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Las propiedades del aire circundante en el condensador y ventilador estan

determinadas mediante el anexo 3, para esto latemperatura utilizada se basé mediante
. , Ts+T, .
la ecuacion de la temperatura de pelicula Ty, = ST” donde la temperatura ambiente

T = 17°C y la temperatura superficial Ty = 20°C, obteniendo una Ty, = 18,5°C

determinando las propiedades como se lo evidencia en la tabla 7.

Tabla 7. Propiedades del aire a 18,5°C [39].

Propiedades del aire Dimensiones
Calor especifico 1,006 [kJ/kg-K]
Conductividad térmica 0,02576 [W/m-K]
Densidad 1,211 [kg/m?]
Viscosidad dinamica 1,813E-05 [kg/m-s]
Viscosidad cinematica 1,4971E-05 [m?/s]
Numero de Prandlt 0,7083

3.8.1 Calculo de la velocidad del ventilador

Para la determinacion de la velocidad se hace uso da los parametros de la tabla5y 6
respectivamente, en donde el Unico parametro faltante es el flujo masico del aire el

cual se lo determinara mediante el caudal y la densidad del aire.

v =1250[m® / h]=0,3472[m*/ 5]

m,,. =1,211[kg / m*]-0,3472[m*/ 5]

m,,. =0,4204 [kg /5]
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Una vez determinado el flujo masico se podra determinar la velocidad por medio de

la ecuacion (30).

2-W

eléctrico,salida

m

V,

salida —
aire

v _ [ (2)-87w]
=ide110,4204[kg / s]

V

salida

=20,34[m/s]

3.8.2 Numero de Reynolds

En la determinacion del numero de Reynolds, nuevamente se hace el uso de la
ecuacion (14) donde se empleara las propiedades del aire como la densidad y la
viscosidad dinamica, las cuales estan descritas en la tabla 6. Ademas, el didametro

utilizado en la ecuacion es el externo el cual esta descrito en la tabla 3.

_p'V'Do
U

Re

1,211[ kg /m* |-20,34[m/s]-9,525x10° [m]

Re
1,813x10°[kg /m-s]

Re =12940,83

3.8.3 NUmero de Nusselt

Cengel [39] afirma que la determinacion del nimero de Nusselt para un flujo
circundante a un cilindro en conveccion forzada externa existen varias relaciones, no
obstante para un numero de Nusselt promedio en lo relativo se aplica la correlacion
propuesta por Churchill y Bernstein, la cual es bastante completa en la relacion de los

datos donde Re Pr > 0.2. Ademas, la determinacion de los parametros del fluido se
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evallia mediante la temperatura de pelicula, donde el nimero de Prandlt esta descrito

en la tabla 6.
1/2 1/3 518 14/
Nug =0,3+ 0.02.Re I:/g 7 1+( h )
[1+(0,4/Pr)??] 282000
U g3, 0:62:(12940,83)"* (0,7083)"° 1+(12940,83j5/8 ”
o [1+(0,4/0,7083)%°/* 282000

Nu,, = 61,84

3.8.4 Coeficiente convectivo externo de transferencia de calor

Se procede a la utilizacion de la ecuacion 13 mencionada en el anterior capitulo donde
se podra determinar el coeficiente convectivo externo, con la utilizacion del nimero
de Nusselt ya calculado, la conductividad térmica del fluido, en este caso es el aire el
cual se encuentra en la tabla 6 y el didmetro externo de la tuberia.

k

h  =—-Nu
D

out

~ 0,02576 [W /m-K]
Mt 9,525x107°[m]

-61,84

h,, =167,24[W /m?-K]

3.9 Coeficiente global de transferencia de calor

Al existir una variacion de estado en el sistema, el mismo que esta en constante enlace
con un medio a menor temperatura, fluira cierta porcion de calor del medio hacia el

sistema el cual es adquirido por la ecuacion (10).

Qcong = A - U - LMTD

En el célculo del coeficiente global de transferencia de calor es necesario conocer las
propiedades que posee la tuberia, el cual cuenta con un coeficiente de conductividad

térmica descrito en latabla 3, con el fin de desarrollarlo se emplea el uso de la ecuacion
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(8), para ello también se emplearan los coeficientes convectivos tanto interno como el

externo que ya han sido calculados.

1
i+ln(r2/r1)+i
h, 2 -k h

n

U=

out

1
1 In(4,7625x10°°/4,0005x10°°)[m] 1
+ +
83,11[W /m?-K] 27-386[W /m-K] 167,24 W /m?-K]

U=

U =55,29[W /m?-K]

Consecuentemente se procede a realizar el calculo del area total de transferencia de

calor, despejando de la ecuaciéon (10).

— Qcond
U-LMTD

_ 361[W]
© 55,29[W / m2-K]-25,41K]

A=0,2569 [m’]

3.10 Dimensionamiento serpentin del condensador

Con la adecuada area superficial de transferencia de calor calculada se podra encontrar
los respectivos datos para el dimensionamiento del serpentin. La longitud de la tuberia
estd delimitada bajo la ecuacion (31) donde, ademas, del area ya calculada se

necesitara el diametro externo de la tuberia.

LA
g7
0,2567[m?]

" 9.525x10[m] -7
L =8,58[m]
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Al encontrar la longitud de la tuberia se procedera a delimitar el nimero de vueltas
que se necesitara para el condensador helicoidal, para esto se utilizara la ecuacion (32)

donde se considerara el diametro de la espira el cual esta descrito en la tabla 3.

N=_ -
es " 7T

_8,58[m]
©0,20[m]- 7~

N =13,65

Finalmente, con la determinacion del nimero de vueltas se procede a realizar el calculo

de la altura del serpentin aplicando la ecuaciéon (35).
H =2-N-¢,
H, =2-13,65-9,525x10°[m]

H, = 0,26003[m]

3.11 Calculo del coeficiente rendimiento COP

En el célculo del coeficiente de rendimiento es necesario obtener las especificaciones
del compresor alternativo para R600a, las cuales fueron obtenidas del catalogo de LG
[87] (anexo 4), donde el modelo adecuado es BMAO98NAMYV, el cual posee un motor

de ¥4 hp como referencia comercial y un rendimiento de 84W.

Se procedera hacer uso de la ecuacion (33), donde se aplicara la transferencia de calor

del condensador y el trabajo de compresion.

84[W]
COP =4,29

El coeficiente de rendimiento nos indica la potencia de refrigeracion, por 1 kW

empleado por el compresor.
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3.12 indice de eficiencia de la energia (EER)

Corresponde a la eficiencia energetica del equipo de refrigeracion, hace referencia a la
taza de calor total removido con respecto a la taza del consumo eléctrico total [15], en
vista de que el presente estudio no determina el consumo eléctrico total del sistema,
por medio de los anexos 2 y 4 se encontré el consumo eléctrico del ventilador y
compresor, con los datos previstos se procedera a realizar el calculo de la eficiencia

energeética.
Capacidad de calor removido aproximado = 1232.5 [Btu/h]
Consumo eléctrico total aproximado = 168 [W]

Dando como resultado un indice de eficiencia energética (EER) = 7.34 [Btu/W-h]

3.13 Conclusiones del capitulo

En el presente capitulo se detalla el estudio termodindmico y de transferencia de calor
correspondiente a un ciclo real de un refrigerador domestico modificando el

condensador con ventiladores axiales.

Los resultados obtenidos muestran que a partir del area superficial de transferencia de
calor obtenida A=0,2569 m?, se puede determinar el correcto dimensionamiento del
condensador helicoidal, con una longitud de tuberia de 8,58 m y un numero de vueltas
de 13,65. Estos datos seran utiles para la simulacion que se realizara en el siguiente

capitulo.
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CAPITULO IV
SIMULACION Y PRESENTACION DE RESULTADOS

El capitulo a continuacién hace referencia a la simulacidn y los resultados obtenidos,
los cuales serviran como base para comparar los procesos de convencion forzada y
conveccion natural. Para esto se provee la utilizacion de varias curvas las cuales
representaran a diferentes variables del funcionamiento del condensador como:
contornos de temperatura, presion, vectores de velocidad, entre otras. Con el fin de

sustentar las bases sobre el redisefio del condensador en los refrigeradores domésticos.

4.1 Geometria del condensador

La seleccion del modelo para el condensador se la realiza en funcion de variables
como: la ubicacion del refrigerador, la disposicion respecto a los diferentes
dispositivos que intervienen en el ciclo y el espacio con el que cuenta el refrigerador
para la ubicacién del condensador, por lo que, en este estudio se decidié implementar
un condensador helicoidal acompafado de un ventilador axial, los cuales al trabajar en
conjunto son capaces de reemplazar el disefio del condensador domestico utilizado en

la actualidad.
4.1.1 Diseno del condensador

El condensador helicoidal cuenta con varias caracteristicas especificas propias de su
geometria como son: el nimero de pasos, diametro interior, didmetro exterior, altura,
nUmero de espiras entre otros, todas estas variables fueron determinadas en el capitulo

anterior.

Para realizar el disefio del condensador se utilizé el software CAD SolidWorks ya que
presta facilidades de compatibilidad con el software de simulacion ANSYS, en la
figura 12 a continuacion se muestra un condensador helicoidal sin ningln tipo de aleta

que intervenga en el proceso.
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Figura 12. Geometria del Condensador.

4.2 Parametros de malla

El software ANSYS presta grandes ventajas al poder realizar cambios en el mallado
con el fin de presentar resultados altamente confiables en la figura 13 que se presenta
a continuacién se muestra el mallado especifico y propio para cada uno de los

componentes que interviene en el condensados helicoidal.
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-
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w4 0.-0.-4 “0 : 0 ¢ 66 ; 0'~ 0‘

Figura 13. Mallado del condensador.
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La calidad del mallado es de suma importancia pues de eso depende que los datos
generados por la simulacion sean correctos, por lo que el programa se encarga de
generar la convergencia de malla a través de su herramienta skewness. En la actualidad
los investigadores han acreditado las simulaciones realizada en ANSY'S siempre que
el parametro skewness se encuentre entre 0 — 0.25, la figura 14 muestra la calidad del

mallando del condensador que tiene una media de 0.223 dando credibilidad a los datos

obtenidos.
%. :
E St
[ —
B
E 180 30
Ig W x l
& l
N | _ e
Element Metrics

Figura 14. Convergencia del mallado para el condensador.

Es importante asignar los nombres correspondientes tanto en la entrada como en la
salida del refrigerante y en especifico a la pared la cual va a estar en contacto con el
flujo de aire, asignar los nombres presta facilidad al momento de destinar condiciones

de funcionamiento o borde como lo nombra el software.

4.3 Modelos que intervienen en la simulacion

El software de simulacion ANSY'S cuenta con varios modelos 0 metodos de solucion
que se pueden utilizar dependiendo de la aplicacion del ejercicio, es asi que para el

proceso de condensacion en especifico se implementaron los siguientes.

— multifasico
— energia

— viscosidad
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El modelo multifasico simula el comportamiento de los fluidos y los fendmenos fisicos
que experimenta el mismo durante el estudio, al tratarse esta investigacion de una
condensacion en donde debe existir un cambio de fase de vapor a liquido, el modelo
multifasico presenta varias opciones para el anlisis, entre ellas se puede resaltar VOF

model, Mixture model, Eurelian model, entre otras [88].

Para esta simulacion se implement6 la opcion mixture model, la seleccion de este
modelo radica en definir la no interpenetrabilidad de las faces lo que desemboca en el
reconocimiento de la fraccion volumétrica dando valores de 0 y 1 de acuerdo con la

fase.

4.4 Aplicacion de Modelos

A continuacién, se presentan las ecuaciones con las cuales el software trabaja la
resolucion de los elementos finitos en especifico para este ejercicio, existen diferentes
ecuaciones con las que se puede trabajar y cabe recalcar que las ecuaciones van de la

mano con el modelo seleccionado.

4.4.1 Ecuacion de la continuidad

Conocida también como la correlacion de la conservacion de masa, define el
incremento y disminucidn de masa que ocurre en el cambio de fase teniendo en cuenta

el principio de conservacion de la masa.
]
Py (g pg) + V. (%q pg vg) = Ep=1(mpgmap) + 54 (37)

4.4.2 Ecuacion de conservacion de momento

La ecuacién principal para el balance de momento en las fases de la simulacion se

puede tomar como:

2 , _ R
a(ocq PaVq) + V. (g pgvg) = =X Vp + V.5, +, ped (38)
n

E(qu + mpq 1310q - mpqﬁpq) + (Fq + Flift,q + le.q+Ffvm.q+Fld,q)
p=1
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La ecuacion muestra las fuerzas que acttan en el cambio de fase producidas de manera
natural siendo estas fuerzas externas, fuerzas correspondientes al movimiento de la
masa, las fuerzas que actuan sobre las superficies y fuerzas producidas por la

turbulencia del fluido

4.4.3 Ecuacion de conservacion de la energia

El software cuenta con una ecuacion general para la conservacion de la energia, dado
que en el proceso de conveccion forzada existe un intercambio de calor entre el fluido
frigorigeno y el aire circulante en el ambiente, este intercambio de calor entre las fases
debe satisface la siguiente ecuacion

apq -

0 =
E(ocq pqhq) + V. (ocq Pq uqhq) =, ¥ + t4:Vu, —Vqq

+5q + Zg=1(QPq +1itpg hpg — Tgphyp) (39)

4.4.4 Ecuacion del area de concentracion interfacial

El area de concentracion interfacial corresponde un parametro importante ya que
permite predecir de una manera acertada la transferencia de masa, transferencia de
energia producida en el proceso de condensacion. Teniendo en cuenta que corresponde

al area entre las dos fases por unidad de volumen.

_ m.d3 1
ty == (0

4.4.5 Modelo de condensacion

EL software ANSY'S en el modelo multifasico cuenta con un componente el cual se lo
define como modelo de evaporacion — condensacion, este modelo a su vez utiliza un
submodelo diferente conocido como el modelo de Lee el cual cuenta con la ecuacion
de transporte de vapor con la cual se resuelve la transferencia de masa

liquido - vapor [89].
d N . .
ot (ocv pv) + V. (0(1, pvvv) =My — My (41)
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Dado que el software no puede por si solo identificar cual es el proceso que va a

realizar, dado que la ecuacion de Lee resuelve ejercicios de condensacion y

evaporacion, la misma ecuacion cuenta con dos ecuaciones adicionales que le sirven

al software para reconocer cuél de los dos procesos se va a aplicar en este ejercicio.

Si se requiere realizar un ejercicio de evaporacion se debe cumplir que:

Tl > Tsat

my, = coef f.x.py. i Tsat

Si se requiere realizar un ejercicio de condensacion se debe cumplir que:

Tl < Tsat

1y, = coef f.o<. pp. st TS‘“

La constante coef se puede determinar de la siguiente manera.

5 Ay Py
Coef— '8 ZnRTsat ( )

P1—Pv

4.5 Simulacion ANSYS fluent

(42)

(43)

(44)

Al remplazar una conveccion natural por una conveccion forzada es importante que

cumpla con su funcion principal, la cual es reducir la temperatura y cambiar de fase el

refrigerante, la tabla 8 que se muestra a continuacién sirve como guia para realizar las

simulaciones principales en donde se aprecia como afecta la presencia del ventilador

Axial.

Tabla 8. Datos Previos a la simulacién

Simulacion Proceso Presencia Temperatura Velocidad Material Velocidad del
de ambiente del aire del ingreso del
ventilador serpentin  refrigerante
Conveccidn
A No 17°C 0.001 m/s Cobre 1.5m/s
Natural
Convecciodn ) 1.5 mfs.
B Si 17°C 20.34 m/s Cobre
forzada
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Con los datos establecidos en la tabla 8, a continuacién, se presenta la grafica
correspondiente a la temperatura circundante al condensador, es importante conocer
como afecta esta temperatura en el proceso de conveccion natural, al no depender de
una fuente externa que controle al aire circundante la temperatura se va a elevar
ocasionando que el proceso de transferencia de calor pierda eficiencia como se puede

apreciar en la figura 15.

Temperature
Plane 2
48.000

- 40.500 L
\ ®
33.000

25.500

18.000
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i

[ 0050 0100 (m)

0025 0075

Figura 15. Conveccion natural.

En la conveccidn forzada al depender del uso de un ventilador axial se asegura que, el
aire que circule por el condensados siempre tenga una temperatura inferior al del
refrigerante que circula por el interior del condensador como se evidencia en la

figura 16.
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Figura 16. Conveccion forzada.
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La informacion presentada en las dos imagenes anteriores se la puede sintetizar en la
figura 17, en donde se puede apreciar de una mejor manera el cambion en la
temperatura del aire que rodea al condensador, una demostracion que valida el cambio

en el proceso de conveccion.

Temperatura Vs Recorrido a travez del codensador

R A B AR AR B fertaba s s R R R b ass

Temperatura °C

L T T 1

D:l ' ) 0,65 ' o 085 -0

Recorrido a travez del condensador [m]

— Comveccitn Natural = Conveccion Forzada

Figura 17. Temperatura del flujo de aire a través del condensador.
Otra imagen no menos importante en donde se puede evidenciar la corriente de aire
generada por el ventilador que a su vez circula por el interior de la geometria del
condensador se puede apreciar en la figura 18 en la cual se muestra como fluye esta

corriente

Figura 18. Flujo de aire a través del condensador.

56



Con el fin de demostrar que la geometria del condensador es adecuada y sobre todo
que cumple su funcion de cambio de fase, se ha destinado diferentes simulaciones en
las cuales se realizan cambios en el niumero de espiras, siendo este un factor muy
Importante para evitar el sobre dimensionamiento en el condensador, estas
simulaciones se las realiza para conveccion natural y conveccién forzada, como se lo

muestra en la tabla 9.

Para las variables que intervienen en la simulacion como temperaturas, velocidades,

presiones entre otros. Cabe recalcar que se detallaron con anterioridad en el capitulo

pasado.
Tabla 9. Variacion en la geometria del condensador
Simulacion  NUmerode Temperatura Velocidad Temperatura Tipo de
espiras en el ambiente ingreso del ingreso del conveccion
condensador refrigerante refrigerante
A 8 30°C 1.5m/s 47.8 °C Natural
B 10 30°C 1.5m/s 47.8 °C Natural
C 11 30°C 1.5m/s 47.8°C Natural
D 17 30°C 1.5m/s 478 °C Natural
E 20 30°C 1.5m/s 478 °C Natural
F 8 18°C 1.5 m/s 478 °C Forzada
G 10 18°C 1.5m/s 47.8 °C Forzada
H 11 18°C 1.5 m/s 478 °C Forzada
| 17 18°C 1.5 m/s 478 °C Forzada
J 20 18°C 1.5m/s 47.8 °C Forzada

A continuacién, se muestra una serie de imagenes las cuales corresponden a las
simulaciones descritas en la tabla anterior, como aclaracion estas simulaciones

corresponden al proceso de conveccién natural.
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La figura 19 muestra la geometria del condensador con 8 espiras teniendo en cuenta la
temperatura ambiente de 30°C, en la salida del condensador se obtiene una temperatura
de 44.5°C la cual no permite que exista un cambio de fase en el refrigerante por esa

razén la geometria no es la adecuada.

Temperature
48.000

46.715
45.429
44.144
42.858
41.573
40.288

39.002
[C]

Figura 19. Geometria de 8 espiras conveccion natural.

La figura 20 corresponde a un condensador que cuenta con 11 espiras, al realizar la
simulacion dio como resultado una temperatura de 43.95°C en la salida del

condensador, la cual a un no es suficiente para el cambio de fase.

Temperature
Vector 1
48.000

- 45751
43.501
41.252

39.002
€]

Figura 20. Geometria de 11 espiras conveccion natural.
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En la figura 21 se aprecia un condensador cuya geometria estd compuesta por 17
espiras que proporcionan una temperatura de 43.05°C en la salida, con dicha
temperatura si cumpliera con las condiciones del funcionamiento del condensador, sin
embargo, por las dimensiones y el espacio que utilizaria en el refrigerador es
demasiado.

Temperature
48.000

46.715
45.429
44.144
42,858
41.573
40.288

39,002
[c1

o 0150 0300 {m)

Figura 21. Geometria de 17 espiras conveccion natural.

En la figura 22 se muestra un condensador que cuenta con 20 espiras, simulado a una
temperatura ambiente de 30°C, dio como resultado 42.8°C de temperatura en la salida
del condensador, es funcional el sistema mas sin embargo por el espacio que utilizaria

no es recomendable

Temperature
48.000

46.715
45.429
44.144
42.858
41.573
40.288

39.002
[c

Figura 22. Geometria de 20 espiras conveccién natural.
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Es importante mencionar que mientras mas espiras se adhiera a la geometria del
condensador mayor volumen utilizaria en el refrigerador, reduciendo el espacio

destinado para refrigeracion.

En la figura 23 que se presenta a continuacion se observa un cuadro en el cual se realiza
una comparativa de temperaturas obtenidas con la variacion respectiva en el niamero
espiral del condensador, cabe recalcar que estas temperaturas forman parte del

recorrido final del refrigerante por el condensador, no desde el ingreso al mismo

Temperatura vs Desplazmiento en el ultimo serpentin

Dezplasamiento en el ultimo serpentin

— (Condensador con 8 espiras conveccion natural

= (Condensador con 10 espiras comveccion natural
Condensador con 11 espiras conveccion natural

Condensador con 17 espiras conveccion natural

== Condensador con 20 espiras conveccion natural

Figura 23. Gréfica comparativa de temperaturas en el proceso de conveccion natural.

Para continuar con el analisis del nimero de espiras del condensador se presentan las
simulaciones correspondientes al proceso de conveccion forzada, con el fin de dar a
credibilidad al cambio en el proceso de condensacion, ademas estas simulaciones
permiten determinar el numero adecuado de espiras evitando el sobre

dimensionamiento por ende reduccion el costo de fabricacion de el mismo.
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En la Figura 24 que se aprecia a continuacion es notable el cambio de temperatura en
la pared con respecto al proceso de conveccidn natura, teniendo en cuenta que es la
misma geometria, es importante recordar que estas temperaturas corresponden a la

pared del condensador en contacto con el flujo de aire.

Temperature

Vector 1
48.000
45778
43.556
41.333
39.111
36.889
34,667
32.444
30.222

28.000
(€]

0 0.300 (m) T
I 000000
0.150 7

Figura 24. Geometria con 8 espiras conveccion forzada.

La figura 25 presenta un proceso de conveccion forzada en un condensador helicoidal
de 11 espiras, se aprecia la temperatura de la pared que se encuentra en contacto con
el flujo de aire es de 38°C.

Temperature

Vector 1
48.000
45.500
43.000
40.500
38.000
35.500
33.000
30.500

28.000
]

Figura 25. Geometria con 11 espiras conveccion forzada.
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La figura 26 muestra el cambio de temperatura en la pared del condensador siendo esta
33°C en el final del recorrido. Esta geometria se considera apta para el refrigerador sin

embargo por el espacio a utilizar no se considera adecuada.

:I;:&p'e{a\ure
48.000
45.500
43,000
40.500
38.000
35.500
33.000
30.500

28.000
€]

Figura 266. Geometria con 17 espiras conveccion forzada.

En la figura 27 se aprecia un condensador con 20 espiras para esta geometria es notable
el sobredimensionamiento por su temperatura en la pared. Correspondiente a 28°C, es
demasiado para las condiciones de funcionamiento por eso esta geometria no es

tomada en cuenta.

iy
48.000
45.500
43.000
40.500
38.000
35.500
33.000
30.500

28.000
(€

0 0.300 (m) T
0.150 2

Figura 27. Geometria con 20 espiras conveccion forzada.

Para determinar cual es la geometria adecuada, para el proceso en estudio es
importante ver la figura 28 en la cual se observa el descenso de temperatura en la

ultima espiral del condensador para un proceso de conveccion forzada, esto asegura
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gue no se esté incurriendo en sobredimensionamiento, y demuestra que el condensador

helicoidal cumple con su funcion en el ciclo de refrigeracion.

Cabe destacar que en la figura 28 muestra temperaturas inferiores a 43° C esto se da
debido a que, al aumentar el nimero de espiras en el condensador, se obliga a que el

refrigerante se continte enfriando hasta terminar su recorrido en el condensador.

Temperatura Vs Desplazamiento en el uliimo espiral

4234

Temperatura °C

e

414

40,5

0.1 G'\n -."l-'.la l'.-,;-l . -Cl,"‘.’
Desplazamiento en el ultimo espiral

— Condensador con § espiras conveccion forzada
—— Condensador con 10 espiras conveccion forzada

m—= Condensador con 11 espiras conveccion forzada
Condensador con 17 espiras conveccion forzada

Condensador con 20 espiras conveccion forzada

Figura 28. Geometria con 20 espiras conveccion forzada.

Una vez concluido con el anélisis de la geometria del condensador y teniendo en cuenta
los resultados obtenidos en el capitulo anterior se procede a realizar la comparacion
final de un condensador helicoidal de 14 espiras, puesto que esta es la geometria que
presta todas las condiciones de funcionamiento del condensador y cumple con las

mismas.

El cambio de fase al ser la funcién principal del condensador serd una de las variables
de control a tratar en las siguientes simulaciones, es preciso determinar cual es la

fraccion volumeétrica con la cual sale el refrigerante del condensador.
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La figura 29 que se muestra a continuacion presenta el disefio del condensador final
con las 14 espirales, la informacion importante que se puede apreciar en la figura es el
cambio de temperatura que sufre el condensador. a) Condensacion por conveccion

natural. b) condensacion por conveccion forzada.

Temperature
Contour 1

1700e+0

Temperature
Contour 1

[c

° )\n
0 0100 0.200 (m)

b)

Figura 29. Comparativa de la geometria de 14 espiras.

Para mayor entendimiento de las graficas se puede observar la figura 30 la cual muestra
como disminuye la temperatura en funcion del recorrido en el condensador helicoidal

de 14 espiras.

64



TEMPERATURA VS NUMERO DE ESPIRAS

49

48 | m
47

46 *
45 . '
44 ¢

L |
L d |
u

43 *
42
41
40
39

Temperatura °C
.

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14
¢ Conveccion forzada -®-conveccion natural
NUmero de espiras

Figura 30. Grafica Temperatura Vs Numero de espiras.

Una manera de comparar cuan eficiente resulta la geometria es visualizar la fraccion
volumétrica del vapor cuya funcién principal es mostrar que porcentaje del vapor se
convirtio en liquido durante el recorrido por el condensador en la figura 31 que se
muestra a continuacion se aprecia un plano generando en el condensador con el fin de
conocer el comportamiento del refrigerante en cada espira y asegurar que el fluido ha

cambiado de fase en un 95%.

Vap.Volume Fraction
Plane 1

5.3556-02 e
L 4.760e-02

4.1650-02 o

3.570e-02 3

2.975-02

2.3806-02

1.7856-02

1.190e-02

' 5.950e-03
0.000e+00

P
® ¢ @
I

] 0.050 0.100 (m)
1

0.025 0.075

Figura 31 Vapor volumen fraccion en la geometria de 14 espiras.
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Otra gréafica que permite corroborar la informacion antes presentada sobre la fraccion
de volumen en el cambio de fase se puede ver en la figura 32 la cual muestra la fraccion
volumétrica en cada uno de los espirales tanto para conveccion forzada como para
conveccion natural , debido a la complejidad de la geometria y a que el software no
cuenta con herramientas suficientes que permitan seguir el recorrido del refrigerante
se ha decidido realizar esta imagen en Excel teniendo en cuenta que el origen de los
datos es ANSYS.

FRACCION VOLUMETRICA FASE LIQUIDA VS
NUMERO DE ESPIRAS

+— Conveccion forzada conveccion natural

0,9 PY * * L 4
0,8 *

0,7

0,6 *

0,5

0,4

0,3

Fraccion volumétrica fase liquida

0,2

0,1

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14
NUmero de espiras

Figura 32. fraccidon volumétrica fase liquida vs Namero de espiras.

4.6 Conclusiones del capitulo

Durante el proceso de simulacién se pudo ver claramente las ventajas que presenta
utilizar un ventilador axial por ejemplo en la temperatura que circunda al condensador
que a su vez incide en la transferencia de calor si no se incluye el ventilador no se da
un eficiente cambio de fase esto a su vez desemboca en un problema en ciclo de

refrigeracion.

Gracias a las multiples simulaciones se determiné cual es la geometria adecuada para
que funciones el sistema evitando el sobredimensionamiento y cumplimento con la

funcién principal del condensador.
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CONCLUSIONES GENERALES

La viabilidad del cambio en el proceso de conveccién natural por conveccion
forzada es aceptable, los estudios realizados en la presente investigacion avalan
esa informacion, la presencia de un ventilador axial con una velocidad de
20,34 m/s aseguran una temperatura de 17 °C alrededor del condensador.

El COP del equipo de refrigeracion doméstica calculado de forma analitica
bajo condiciones normales de trabajo es de 4,29. Este valor puede variar
dependiendo de las condiciones ambientales o el lugar de trabajo, ya que, por
el principio termodindmico del sistema, el flujo de calor al condensador puede
variar hasta un 5% del valor mostrado.

En la conveccidn natural se obtuvo un coeficiente de 7,3109 W/m?-K, mientras
que en la conveccion forzada el coeficiente fue de 167,24 W/m?2-K, como se
conoce el coeficiente de transferencia de calor por conveccion define la razén
de transferencia de calor entre una superficie soélida y un fluido por unidad de
area superficial, lo que da a entender que en la conveccion forzada se obtendra
una mayor transferencia de calor, la cual ayuda al refrigerante en el
condensador pueda realizar su cambio de fase de una mejor manera y en menor
tiempo.

Para la obtencion de la geometria ideal del condensador helicoidal se realizaron
12 simulaciones, las mismas permitieron determinar cual es el nimero de
espiras requerido sin entrar en sobredimensionamiento, dando como resultados
un nimero de 14 espiras una altura en el condensador de 25 cm y un didmetro
del condensador de 20 cm.

La simulacion del proceso de condensacion en el software se considera un
éxito, en una evaluacion interna se detect6 un error de 4 % en variables como
area superficial en la tuberia, EI software valido los resultados de temperaturas
obtenidas a la salida del condensador siento este valor de 42.5 °C mismos que
equivalen a los calculados tedricamente, otro dato importante que brindo el
simulador fue conocer el comportamiento del aire circundante al condensador
tonto para conveccién forzada como conveccion natural permitiendo conocer

una temperatura media de funcionamiento.
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RECOMENDACIONES GENERALES

Se recomienda a la industria abandonar el uso de refrigerantes que ocasionen
graves problemas a la capa de ozono sustituyéndolos con refrigerantes no
halogenados que disminuyan estos problemas, como el R600a, teniendo en
cuenta cuales son las normas de manipulacion.

El campo de la refrigeracion no solo doméstica si no también industrial es un
sector que no se investiga en el Ecuador, seria de un gran aporte para el avance
del pais incurrir en las investigaciones necesaria para fabricar los dispositivos
en el pais.

En cuanto a la seleccion de un ventilador adecuado para el dispositivo se
recomienda tener en cuenta el consumo energético previniendo inconvenientes
en el sistema, por otro lado, es necesario tener un disefio establecido con la
ubicacion de ventilador asegurando que intervenga con el resto de los
componentes.

En la obtencidn de una eficiencia 6ptima en el funcionamiento del refrigerador
es de gran importancia el disefio de todos los componentes, de nada serviria si
el condensador tiene un buen funcionamiento y el evaporador no lo tiene o a
su vez el compresor, de igual manera cuando se seleccione materiales de
fabricacion.

Para mayor comprension de la investigacion realizada se sugiere tener
fundamentos en estudios de ingenieria que facilitaria la comprension basta del

documento.
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ANEXOS

Anexo 1. Ficha técnica tuberia tipo L

Manual Técnico

2.1.2. Tuberia tipo “L” Caracteristica Tuberia Tipo
“L.'.'
Es un tipo de tuberia a usarse en Temple Rigido
instalaciones  hidraulicas en condiciones Color de identificacion Azul
severas de servicio y seguridad que la tipo _ _
“M"; ejemplo: en instalaciones de gases Grabado (bajo relieve) Si
medun_na_les Y mmb“St'bl'f’,S »  vapor, are Longitud del tramo 6.10m
comprimide, en calefaccion, refrigeracion, _
tomas de agua domiciliarias , etc. Diametros 14 a4
Mota:Flujo obtenido con una presién de
10PSI.en una longitud de 25mts.
Tuberia de cobre de temple rigido Tipo "L~
Medida | Diametro | Diametro | Espesor | Peso | Peso por | Presion | Presion Flujo
Nominal | Exterior | Interior | de Pared tramo Maxima | Constante
Pulgadas Pulgadas Pulgadas Pulgadas Lb/pie libras PSI PSl G.P.M.
milimetros milimetros milimetros milimetros kgim kilogramos I(El:m2 kgicm- L. P. M.
1147 0375 0.315° 0.0307 0.128 2524 7.200 1,440
8.35 mm 09.525 8.001 0.762 0.187 1.148 506.16 101.23
IS 0500 0.430° 0.035 0.1%8 3068 8,300 1.260 1873
£.50 mm 12.700 10.922 0.820 0.205 1.800 447 80 BE.57 7.080
1z D625 0.545 D.040 0.225 5.705 5,760 1,152 3656
12.7 mm 15.875 13.843 1.018 D.424 2,500 404092 B0.08 13.493
34" 0875 0.785 0.045" 0.455 8110 4,632 o268 0600
19 mm 22225 19.930 1.143 0.6578 4.138 32582 B5.00 36.338
1 1125 1.025° 0.0507 0.655 13.114 4,000 800 18.790
25 mm 28.575 26.035 1.270 0.878 5.054 281.20 56.24 74.04
11047 1375 1.265" 0.055" 0.8285 17.700 3,600 720 35.048
32 mm 34.005 32.131 1.307 1.317 B.038 253.08 50.61 132,660
102 1625 1.505" D.060 1.143 22 826 3,323 564 56.158
28 mm 41.375 38.277 1524 1.608 10.383 233 80 46.67 212.560
2" 2 125 1.885" D0.070" 1752 35.042 2,065 563 110.080
51 mm 53.075 50.410 1.778 2 608 15.000 20843 41.68 450.790
2T 2 625" 2 465 0.080" 2483 40,658 2,742 548 214208
B4 mm 66.675 62.611 2032 3695 22 545 19278 38.52 £11.120
3" 3125 2 D45 0.080 3332 66.645 2,502 518 347307
76 mm 70.375 74.803 2786 4.082 30.257 182 21 36.41 1,314.00
4" 4.125° 3.005 D110 5388 | 107.7280 2,400 480 747 827
102 mm 104.775 00187 2794 8017 42,000 18272 33.74 2.820.77
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Anexo 2. Ficha técnica ventilador

HEP

e
=
/ :294\"'5‘;'?

W

HEP

HEP: Ventiladores helicoidales muralas, con motor IPES
HEPT: Ventiladores hehcoidales tubulares, con motor PGS

Vertiladores helicoidales murales (HEP) y tubulares (HEPT), con hélice di plastico
reforzada en fibra dea vidrio.

Viertilador:

= Dirgsccidn e mator-hilice

= Hélica en poliamida & reforzada con fibra de vidrio

= HEP: Manzo soporie en chapa de acens

+ HEP: Rjilia de proteccidn contra contactos segin norma UNE 100250
* HEPT: Ernvolvartte tubular en chapa de acen

= HEPT: Caja dé conadin an &l axtedor, prodecaion IPES

Mabor: Acabada:
= Motores diase F, con rodamientos

a bolas, proteccion IPES

= Antcormsho en resina de polester

polimerizada a 180°C, previo I

« Monofisicos 220V G0HZ., alaling y pratratamibento libee de fosfabos.
y irifasicos 2200380V, B0 Hz
+ Ternperatura de trabajo: -25°C. +80FC., Baje dernanda:
matones de 4-8-8 polos y -25°C. +45°C, « Conjunto moice, hskce v rejlla versitn F)
rmabores de 2 poios « Grupo motor hélice (versidn &)
« Direcciton aire hilice-matar
« Bobinados espaciales parn difersntes
BarEicies
Codigo de pedido
HEP: Ventiladores helicoldadles  Didnatro Mdmens de polos motor TeTrifisico Sentido del aire  Ejscucién del ventilador
s, con maotr IPES héice e cm d=1680 rimin. &80 Mz Mebonofisico  leimpelerta
HEPT: Vantiladores helicodales B=1080 rirmin. &0 Hz Batar-=Hillca Eﬂf-‘l—ﬁbﬂ
tubulares, con motor IPE5 B=000 rfimiin. B0 Hz HeCavidal alte 5 & stondard

CouEEe T koo

A=fzpirarts motor hidice

Hilice-=Maobor milla

5 .=

Modelo Wedocadad Interssdad mdxima Pobencia Caudal Mivel presidn  Peso aproo.
sdmils ible (&) absorb. desc. midximio BONOI K

I | oW 300V libra (W (mihj dBia) HEP HEPT

HEP-28.2TiH A3 13 0,75 280 2300 B4 -1 -
HEP-28-28UH A300 1,86 . 288 2300 [ [E] -
HER-25-4T/H 1740 [T 0,4 [ 1280 82 4,8 -]
HER- 25 ahAH Tre 0,60 - T 1250 %3 F -
HEP-31-2TH HEPT-31-2T/H 2168 1,54 [{ET] 456 4000 74 T 7A
HEP-21-280H HEPT-31-280H ERE] 22 - 518 A000 4 ? 74
HEP-31-4T/H HEPT-31-4T/H [ LNt 04 118 2400 56 - % 62
HEP-31=48H HEPT-31-4MH 162 0,75 . 140 2400 55 a7 62
HEP-31-4TiL 1718 [T 0,4 100 ] 54 K -
HEP-21-4801 1704 o7 - 110 1600 54 [-K] -
HEP-38-2T/H HEPT-35-2T/H 248 218 128 [ [CiET] 6 a8 9.4
HEP.5. 200 HEPT-38-280LH ama 28 - [{5H] BOE B a4 24
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Anexo 3. Propiedades del aire a presion de 1 atm

TABLA A-15

Propiedades del aire a la presidn de 1 atm

Calor Conductividad Difusividad Viscosidad Viscosidad Mimero

Temp., Densidad, especifico, térmica, térmica, dinamica, cinematica, de Prandil,

T, "C o, kg/m? Cp Mg - K k, Wim - K o, MEs? p, kgim-s ¥, Mifs Pr

—150 2 866 S83 0.01171 4158 x 10°® 8636x10°% 3.013x10°° 0.7246
-100 2038 Q66 0.01582 8.036 = 108 1.189 % 10-8 5837 = 105 0.7263
—50 1.582 999 0.01979 1.252 x 1075 1.474x10°® 9319x 105 0.7440
—40 1514 1002 0.02057 1.356 = 10-% 1.527 = 10-= 1.008 = 10-* 0.7436
—-30 1.451 1004 0.02134 1.465 x 107 1.579x 10°% 1.087 = 10°% 0.7425
—-20 1.394 1005 0.02211 1.578 = 10-% 1.630 = 10-% 1.169 = 10-* 0.7408
-10 1.341 1 006 0.02288 1.696 = 1075 1.680 = 10°* 1.252 x 1075 0.7387
0 1.292 1 006 0.02364 1.B18 = 10-% 1.729 % 10-= 1.338 = 10°% 0.7382
5 1.269 1 006 0.02401 1.880 = 10°% 1.754 = 10°% 1.382 x 10°% 0.7350
10 1.245 1 006 0.02439 1.944 = 10-% 1.778 %= 10°% 1.426 = 10°* 0.7336
15 1.225 1007 0.0247& 2.009 x 10°% 1.802 » 10°*% 1.470 x 10°% 0.7323
20 1.204 1007 0.02514 2.074 = 10°= 1.825 %= 10-= 1.516 = 10-* 0.7309
25 1.184 1007 0.02551 2.141 = 10°= 18459 % 10 1.562 = 10-* 0.7296
a0 1.164 1007 0.02588 2.208 » 10-= 1872 % 10°= 1.608 = 10-= 0.7282
a5 1.145 1007 0.02625 2277 = 107= 1.895 % 10-= 1.6585 = 10-* 0.7268
40 1.127 1007 0.02662 2.346 = 10°= 1.918 = 10-% 1.702 = 10-% 0.7255
45 1.109 1007 0.0289%9 2416 = 10°= 1.941 x= 10-% 1.750 = 10-% 0.7241
50 1.092 1007 0.02735 2487 x 10°% 1.963 = 10°* 1.798 = 10°% 0.7228
60 1.059 1007 0.02808 2.632 = 10°= 2008 = 10 1.896 = 10-* 0.7202
70 1.028 1007 0.02881 2780 x 10°% 2052 x 10°® 1.995 x 10°% 0.7177
280  0.99%4 1 008 0.02953 2931 = 10-= 2.096x 10 2.097 = 10°= 0.7154
90 09718 1 008 0.03024 3.086 x 10°% 2139x10°® 2201 x10°% 0.7132
100 09458 1009 0.03095 3.243 = 10-% 2.181 % 10°® 2.306 = 10-* 0.7111
1200 0.8977 1011 0.03235 2.565 x 1078 2.264 % 10°® . 2522 x 107 0.7073
140 0.8542 1013 0.03374 3.898 = 10-= 2345 10 2.745= 10" 0.7041
160 08148 1016 0.03511 4241 = 10°® 2420 10°%  2975x10°° 0.7014
180  0.7788 1019 0.036846 45593 = 10-= 2504 105 3212= 10" 0.6992
200 07459 1023 0.03779 4.954 x 10°% 2577x107% 3465 x 10°% 0.6974
250 06746 1033 0.04104 5.890 = 10-* 2760 10°%  4.091 = 10°* 0.6946
300 06LE8 1044 0.04418 6.871 x 10°% 2934x10°°* 4765x 10" 0.6935
350 05664 1 056 0.04721 TBSZ2 =10 3101=10% 5475x10*% 0.6937
400 05243 1089 0.0501% 8951 x 10°° 3261lx10°°% B219x10°° 0.6948
450 04880 1081 0.05298 1.004 = 104 3415=10% 65997 = 10°* 0.6965
500 04585 1093 0.05572 1.117 = 107* 3563 x 10°% 7.BDE = 10°% 0.6986
600 04042 1115 0.06093 1382 » 10* 3846w 10% 9515x10°% 0.7037
700 03627 1135 0.06581 1588 = 104 4111 = 10°% 1.133 = 10-# 0.7092
800 03289 1153 0.07037 1856 = 104  4.3R2x 10 1.326 = 10+ 0.71459
900 02008 1169 0.07465 2122 = 10% 460010 1.529 = 10+ 0.7206
1000 02772 1184 0.07868 23598 = 104 4826%x10°% 1.741 = 10-# 0.7260
1500 0.19%0 1234 0.09599 3.908 = 104 5817w 10-%  2.922=10* 0.7478
2000  0.1553 1264 0.11113 5.664 x 10°* 6.630x 107 4270x 10°* 0.7539
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Anexo 4. Ficha técnica compresor

TelTc=-233/54.4°C, RT32° C TelTc=-29/31°C, RT25°C

| Capacty | ER | COP | Gapacty | EER | COP |
_mm-m---m-
915
BMAOSBNANY | 1200.4500 aa:oo 677 134 576 | 18 saa 151 T 2B | g
' 1800 | 3% | 110 | 710 | 208 | 39 | % | 817 | 239
1500 | 318 |93 | B0 | 190 | 278 | 81 | 78 | 1%
4500 | 915 | 968 | - - B0l | 23 -
- 000 | 627 | e | 6% | 1@ | o8 | o1 | 78 | 7
BMAQSBNHNY | 12004500 —ep0 | 376 | 110 | 680 | 109 | 329 % | 782 | 229 17z
1500 | 318 | 93 | 650 | 190 | 258 | 81 | 748 | 219
4500 | 115 | 37 | - - 9% | 98 | - -
3000 |_ 810 | 237 | 666 | 195 | 700 | 208 | 76 | 204
BMATZINAMY | 12004500 —5an0 | a6 | 142 | 700 | 205 | 425 | 125 | 805 | 23 7
1500 | 392 | 115 | %0 | 200 | 343 | 100 | 794 | 2%
4500 | 566 | 166 | - - a7 | 46 | - -
3000 | 43 | 130 | 700 | 206 | 388 | 14 | 81z | 1@
BMGOGINAMY | 12004500 —ano | 265 | 78 | 735 | 215 | 233 | 68 | 850 | 249 13
1500 | 221 65 | 729 | 214 | 198 | 57 | 8ar | 247
4500 | 566 | 166 | - - a7 | 6 | - -
. 3000 | 443 | 130 | 63 | 186 | 38 | 4 | 73 | 218
BMGOGINHY | 12004500 3a00 | 265 | 78 | 662 | 104 | 233 | e | 766 | 224 13
1500 | 221 65 | 655 | 1092 | 164 | 5 | 751 | 22
4500 | ;31 | 214 | - - 62 | 8 | - -
3000 | 50 | 167 | 710 | 208 | s02 | 47 | 831 | 244
BMGOBINAMY | 12004500 —ans 341 | 100 | 743 | 218 | 300 | @8 | 870 | 255 13
e 1500 | 287 | 84 | 737 | 216 | 240 | 73 | 863 | 253
4500 | 731 | 718 | - - a1 | 188 | - -
3000 | 571 | 167 | 630 | 187 | o1 | 147 | 748 | 719
BMGOBSNHNY | 12004500 —a00 343 | 100 | 671 | 19 | 300 | 88 | 780 | 230 | &
1500 | 285 | 84 | 663 | 194 | 250 | 3 | 76 | 277
4500 | eed | 950 | - - 75 | 27 |- -
3000 | 681 | 200 | 707 | 206 | 97 | 175 | 816 | 739
BMGTIONAMY | 12004500 3500 | 420 | 123 | 727 | 213 | 390 | 108 | &45 | 248 139
1500 | 350 | 103 | 735 | 215 | 307 | o0 | 855 | 281
4500 | Bsa | 750 | - - 75 | 27 | - -
3000 | 681 | 200 | 632 | 185 | &7 | 155 | 7% | 2%
BMGTIONHMY | 12004500 —Ja00 | a20 | 123 | 654 | 192 | %9 | 108 | 760 | 223 | &2
1500 | 350 | 103 | 662 | 194 | 307 | % | 700 | 1%
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Anexo 5. Propiedades del refrigerante r600a

ANTON R600a

Denominacion comercial: R600a

N® ASHRAE del gas: R600a

eco

Farmula quimica: HC formado por:
100% de R600a (Isobutano)

Sustituto indirecto del R12.
Azectropico.

Aplicaciones:

Heladeras familiares. Pequefios
refrigeradores comerciales.
Para media y alta temperatura
de evaporacion.

CARACTERISTICAS

antoOn

Lubricante:
Aceite mineral, alquilbenceno
y polioléster.

Temperatura de ebullicion:
a 1Atm = 1,013 bar -11.6°C

Temperatura de deslizamiento:
Glide = 0°C

Destruccion de capa de ozono:
ODP=0

Recalentamiento global:
GWP=3

Clasificacion de seguridad:
Mo toxico, explosivo. A3

« El isobutano o R-600A, es un hidrocarburo que se utiliza en algunos equipos de refrigeracién, como neveras
domésticos, o pequefos aparatos de frio comercial. El R-600/A tiene una capacidad volumétrica inferior en un 50%

al B-12 o al R-1344, por lo gue no se puede considerar un sustituto de estos.

- Es muy importante cuando se trabaja con refrigerantes del tipo hidrocarburo que estos sean de alta pureza, ya
que cualquier proporcidn con otras impurezas, como sulfuros, agua, etc, pueden contribuir a la degradacion de

los aceites lubricantes de la instalacion, rotura de compresores, etc.

También ocurre a veces, que si el hidrocarburo no es de alta pureza, pueden ir mezclados con él otros
hidrocarburos, pudiendo variar drasticamente las propiedades fisicas y termodinamicas del hidrocarburo
ariginal. El isobutano que se utiliza en aplicacicnes de refrigeracion, no esta odorizado como los de uso
doméstico (el hidrocarburo doméstico se odoriza para que sea rapidamente detectable en el caso de una fuga),

no siendo facilmente detectable en caso de fugas.

APLICACIONES

« Refrigeracion familiar.
- Pequeiios refrigeradores comerciales.

LUBRICANTE

« AM - Aceite mineral

« AB - Alguil Benceno

« AM + AB - Aceite semisintético
« POE - Poliolester

« PAG - Polioalguilenglicol

« PAD - Polialfaclefina

BENEFICIOS

« Alternativa del R-12 para instalaciones nuevas.
« Muy bajo consumo energético.

- Muy buena solubilidad con todo tipo de lubricantes. (Se recomienda utilizar aceites con mayor viscosidad).




TABLA DE PRESION / TEMPERATURA

Temp. (°C} R&00a Temp. ("C) Temp. [*C) R&00a
=12 1.00 26 3.61
-10 1.08 28 3.82
-8 117 30 4.04
-6 1.26 32 4.28
-4 135 34 4.52
-2 146 36 4.77
-38 0 156 38 5.03
-36 2 1.68 40 5.31
-34 4 1.80 42 5.59
-32 - & 1.93 - 5.89
-30 - B 206 46 6.20
-28 - 10 2.20 48 6.51
-26 - 12 235 50 6.84
-24 - 14 2.51 52 7.19
-22 - 16 2.67 54 7.54
=20 0.72 18 2.84 56 7.9
-18 0.78 20 3.02 58 B.29
-16 0.85 22 3N
-14 0.92 24 340 (Presidn: Bares manométricos)
PROPIEDADES FISICAS
Temperatura de evaporacion: -11.8 (°C) Calor especifico del liquido a 30°C: 2.49 (Kj/Kg K)
Calor especifico del liquide a 30°C: 2.49 (Kj/Kg K) Calor especifico del vapor a 30°C: 1.86 (Kj/Kg K)
Calor especifico del vapor a 30°C: 1.86 (Kj/Kg K) Viscocidad del liquido a 30°C: 0.14 (cP)

Densidad del liquido a 30°C: 0.545 (Kg/m3)
Conductividad térmica del liguido a 20°C: 0.098 (W/m°C)
Conductividad térmica del vapor a 30°C y 1 bar: 0.017 (W/m"C)

WWW.REFRIGERANTESANTON.COM.AR
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Anexo 5. Curva del refrigerante R600a
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