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"Disefio de un ciclo de refrigeracion con fines educativos para el
analisis de los balances de energia en la parte del refrigerante y
en la del aire”

RESUMEN

El objetivo de este proyecto es disefiar un ciclo de refrigeracion didactico, incluyendo los
calculos tedricos y el proceso de seleccion de componentes. Para ello se revisaran los
conceptos basicos de un ciclo de refrigeracion, asi como sus componentes incluyendo una
introduccién a los ciclos de refrigeraciéon estandar, sus componentes principales y
accesorios. Ademas, se describirdn tanto las propiedades de los refrigerantes como las
diferentes clases existentes, determinando el refrigerante seleccionado para el ciclo.

Con propésito educativo se calculara y disefiara un ciclo de refrigeraciéon portatil. Los
fundamentos del ciclo serdn su compacidad y sencillez para que sirva de modelo a
educadores y estudiantes. Con este fin se toma el compresor semi-hermético KM-5X de la
serie S de Copeland como punto de partida. La seleccion del resto de los componentes se
hara de acuerdo las limitaciones practicas y requerimientos impuestos por los propios
componentes elegidos y constara de piezas de proveedores como Fischer Kalteklima,
Danfoss, Carel, Swagelok, Refairco, L'Unité Hermetique y Reiss Kalte-Klima.

La definicion completa del sistema sera posible debido a los calculos tedricos que
determinaran el punto de funcionamiento del sistema, asi como la caida de presidn en los
intercambiadores de calor para el punto de operacién tedrico calculado en la fase de
diseno. La estimacion de las pérdidas de carga ocasionadas en los intercambiadores
considerara tanto la parte del refrigerante, dentro de los tubos de ambos
intercambiadores, como la del aire, producidas al atravesar transversalmente el aire el
banco de tubos que incluye aletas planas en forma de placas continuas. Con esta
configuracién resultante sera posible, en el futuro, hacer mediciones experimentales con el
fin de probar o desestimar los calculos teoricos.

Para contribuir al desarrollo teérico del ciclo y facilitar su comprensién y futura utilizaciéon
se elaboraran un diagrama de tuberias e instrumentacidon y una recreacion del ciclo y sus
componentes con el programa Solidworks. Ademas, se incluirdn consejos practicos para la
puesta en marcha del ciclo una vez finalizada su construccién, asi como sugerencias para
posibles pruebas experimentales a realizar en el mismo en un futuro.
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1. INTRODUCCION

El ciclo termodindmico mas utilizado en los sistemas de refrigeracién es el de compresién de
vapor [1]. Forma parte de la vida diaria, siendo el mecanismo responsable del correcto
funcionamiento de diferentes sistemas como los frigorificos domésticos, aire acondicionado
en edificios o automoviles y también en una amplia gama de aplicaciones industriales.

Este trabajo detallara el desarrollo y la construccion de un ciclo estandar de refrigeraciéon de
tamafio portatil con fines didacticos cuyo objetivo es probar el balance de energia alrededor
de los principales intercambiadores de calor. En este caso, el ciclo de refrigeracién utiliza
como refrigerante el R134a, un compresor semi-hermético, tres opciones diferentes de
dispositivos de expansion y dos intercambiadores de calor cuyo segundo fluido de trabajo es
aire. Asimismo formaran parte del sistema componentes adicionales y sensores para
garantizar la correcta operacion del sistema y facilitar la comprensidn de los resultados.

Ademas, se analizara la magnitud de las pérdidas de presion dentro del sistema centrandose
en las pérdidas en los intercambiadores de calor tanto debidas al refrigerante como al
segundo fluido, el aire. A continuacion el ciclo estara listo para su puesta a punto, tras la cual
podran empezar a llevarse a cabo mediciones y experimentos tanto en la parte del aire como
en la del refrigerante para analizar las consecuencias de la aplicacién de diferentes
condiciones de funcionamiento.

2. ELEMENTOS DE UN CICLO DE REFRIGERACION

2.1 Refrigeracion ciclica

Este ciclo se basa en un refrigerante liquido (R134a) que circula a través de los diversos
componentes del sistema siendo el medio que cambia alternativamente su estado,
absorbiendo y emitiendo calor. El efecto de la refrigeracion se produce durante el proceso de
evaporacion del refrigerante, cuando éste absorbe calor del segundo fluido (en este caso aire)
[2]. Como se muestra en la figura 1 {detallado en el anexo 2.1.}, este tipo de sistemas tienen
cuatro componentes principales: compresor, condensador, valvula de expansion y evaporador
{descritos con detalle en el anexo 2.3}.

LOW SIDE

‘ HIGH SIDE
(low pressure)

(high pressure) ’

Heat is transfered
from inside air
to refrigerant

Evaporator

Heat is transfered
from refrigerant
to outside air

Figura 1: Ciclo de refrigeracion estandar [2]



Sin embargo, es comun que hacer algunos cambios en el ciclo basico original o estandar, para
optimizar sus resultados. Por ello, el vapor que entra en el compresor es generalmente
sobrecalentado, garantizando que no entra liquido en él y de esta manera asegurando su buen
funcionamiento. En caso de que no todo el refrigerante que entra en el compresor se
encontrase en estado de vapor y algo de liquido entrase por la linea de aspiracién en el
compresor, este componente podria sufrir grandes danos. Esta situacién no deseada se
denomina “slugging” [3].

Otro aspecto negativo que intenta contrarrestarse es el denominado “fenémeno flash-gas” que
consiste en la evaporacion de parte del liquido como consecuencia de la disminucién de
presion que se da en la valvula de expansion creandose asi burbujas en la linea de liquido que
va desde el condensador hacia el dispositivo de expansién. Este efecto contribuye a una
pérdida de potencia y subsiguiente pérdida de capacidad del sistema o incluso al deterioro de
algunos componentes de la instalacién [1]. Para reducir este fenémeno al minimo, el liquido
que sale del condensador es subenfriado de manera que se aleja del punto de saturacién en el
que hay riesgo de cambio de estado.

Para entender y estudiar estos dos cambios en el ciclo basico con mas detalle se utilizan los
diagramas presidn-entalpia, P-h (Figura 2) y T-s (Figura 3), temperatura-entropia.
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Figuras 2,3: Diagrama P-h y T-s, ciclo con sobrecalentamiento y subenfriamiento [13]

1->2: Compresion isoentrdpica: la presion se incrementa alcanzando una temperatura que es
superior a la temperatura de condensacion, t..

2->3: Vapor enfriado antes de la condensacion (eliminacion del sobrecalentamiento), en el
condensador vapor sobrecalentado pasa a vapor saturado [4], disminuyendo su temperatura
hasta alcanzar la temperatura de condensacion, t..

3->4: Condensacion isotérmica e isobarica, el refrigerante cambia de vapor a liquido a una
presion y temperatura especificas, pcy te.



4-5: Subenfriamiento del liquido condensado, el refrigerante en estado liquido se enfria
hasta una temperatura inferior a la temperatura de saturaciéon, manteniéndose la presion.

5->6: Expansion isoentalpica, el refrigerante sufre una disminucién de la presion
manteniéndose constante la entalpia en el proceso.

6->7: Evaporacion isotérmica e isobara de del refrigerante a su temperatura de evaporacion a
esa presion, t,.

7->1: Sobrecalentamiento del refrigerante evaporado, el gas de aspiracion se calienta a una
mayor la temperatura que la temperatura de saturacion para asegurar que todo el
refrigerante se ha convertido en vapor antes de entrar en el compresor.

Es necesario tener en cuenta que en este analisis del ciclo de refrigeracién considera un ciclo
con comportamiento ideal. No considerando la posible irreversibilidad termodindmica
durante la compresién o las posibles caidas de presion causadas en el sistema por diferentes
motivos.



3. DISENO Y CONSTRUCCION DEL CICLO DE REFRIGERACION

3.1. Definicién de condiciones de funcionamiento

Los primeros requisitos asociados con este ciclo consistian en construir un ciclo portatil con
una parte que contiene refrigerante (R134a) y un lado de aire, en el que la circulacion de los
dos fluidos consistira en flujos transversales, uno perpendicular al otro. El lado del aire se
compone de dos canales de plexiglas disefiados con el propdsito de dirigir la trayectoria del
flujo de aire que puede ser seguido desde la entrada en el ventilador hasta la salida del
intercambiador de calor debido a la translucidez del material.

Ademas, para ayudar a comprender el conjunto del ciclo, se ha representado en Solidworks,
como se muestra en la figura 4. El ciclo portatil se desplazard colocado en una estructura
{anexo 5} que sera responsable de soportar los 150 kg de peso del sistema.

Figura 4: Representacién en Solidworks del ciclo



1 Canal del condensador

2 Canal del evaporador

3 Compresor

4 Recipiente receptor de liquido

5 Filtro secador

6 Indicador visual de la linea de liquido

7 Valvula de tres vias

8 TXV

9 EXV

10  Valvula de aguja

11 Indicador visual de la linea de aspiracion
12  Mandémetro de la linea de aspiracién

13  Mandmetro de la linea de descarga

14  Interruptor de presién

15  Valvula Schrader

16  Valvula de cierre de bola

17  Display electrénico para los sensores y

la EXV

Tabla 1: Componentes del ciclo

En la tabla 1 se muestra un resumen de los componentes incluidos en el ciclo. Por razones de
simplicidad, los elementos que se repiten se han nombrado sélo una vez. Una representacion
grafica mas completa del ciclo se incluye en el diagrama de tuberias e instrumentaciéon {anexo
4}y en el dibujo completo de Solidworks {anexo 6}.

Con los objetivos previamente explicados, se decidié que el compresor tenia que cumplir dos
condiciones: ser semi-hermético y ser tan pequefio como fuera posible. La seleccion del
compresor fue la que condiciona y define el resto del ciclo. Buscando esas caracteristicas, el
compresor elegido es el compresor semi-hermético KM-5X que pertenece a la serie S
producida por Copeland.

Basando los primeros calculos en las caracteristicas de funcionamiento del compresor {anexo
1}, es posible empezar a definir los limites del ciclo. La primera suposicién para la
temperatura de condensacion y evaporacidn, t, = 45°C and t, = —5°C, se elige dentro de los
limites fijados por el compresor; —20°C < t; < 12.5°Cand 30°C < t. < 62°C.

Varios valores que determinan el funcionamiento del ciclo de refrigerante se pueden deducir
de la hoja de datos del compresor después de la seleccion de las temperaturas. El mas
significativo es la capacidad de refrigeracién, Q,, porque caracteriza el sistema. Para esas
temperaturas los valores correspondientes de las otras variables son Q, = 1.31 kW, P =

0.62 kW y i = 9.4 % 1073 X9/



QO +P= Qc (3.1)

Ademas, a partir de la suma de la capacidad de refrigeracion y la potencia producida por el
compresor se obtiene la capacidad de condensacion, Q. = 1.93 kW (eq. 3.1), y con la ayuda
del software Select 7.9 (proporcionado por Copeland) se puede calcular el rendimiento
isoentrépico del compresor, que de acuerdo con los valores anteriores resulta ser n;; = 0.517.

Con esta informacion adicional es posible definir el flujo de aire necesario en los
intercambiadores de calor a fin de alcanzar las condiciones previamente establecidas. En
condiciones ideales el balance de energia en el lado del refrigerante tiene que coincidir con el
del lado de aire, por eso las ecuaciones 3.2 y 3.3 deben ser cumplirse.

Qo = Mp134q * (hl - h4) = Mgy flow,evap * Cpgi * Atair,evap (3.2)
Q¢ = Mpy34q * (hy — h3) = My, flow,cond * Cpgy * Atgir cona (3.3)

Para estos primeros calculos, se tienen en cuenta sé6lo las restricciones establecidas por el
compresor {anexo 1}, ya que son las unicas conocidas en este momento. Por esta razon,
siguiendo las consideraciones de su hoja de datos el sobrecalentamiento se fija en 10K y no se
considera subenfriamiento, una representacidn del ciclo se puede ver en el diagrama p-h del
refrigerante R1344a, en la figura 5.
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Figura 5: Diagrama de Mollier del R134a con los puntos del ciclo

Por la aplicacion de lo anteriormente explicado (eq 3.2, 3.3), se obtienen Aty epap ¥ Atair,cond

y se puede realizar una primera suposicion del ciclo y de los procesos en el evaporador y el
condensador.



Para calcular una primera gama de valores aceptables de Aty epap ¥ Atgir,cona, Y POT 10 tanto

los flujos de aire adecuados, es necesario tener en cuenta como punto de partida los siguientes
valores:

e Temperatura ambiente media: 20°C.

® Atyinen = 5K, definido como minima temperatura permitida entre la temperatura de
salida del aire y la temperatura de salida del intercambiador correspondiente debido a
que los intercambiadores operan en flujo cruzado.

e Requisitos impuestos por el compresor: 10K de sobrecalentamiento vy
subenfriamiento de OK.

Las figuras 6 y 7 son la representacion de los flujos de aire minimos aceptables que respetan
la diferencia de temperatura de pinch tanto en el evaporador y en el condensador. Los flujos
correspondientes se calculan como se describe a continuacion.

EVAPORADOR

air,in

Tpinch
min

0 0,2 0,8 1

0,4 0,6
—@—R134a —@—Air

Figura 6: Proceso en el evaporador con el minimo flujo de aire valido
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Figura 7: Proceso en el condensador con el minimo flujo de aire valido



Analizando primero el evaporador, ya que la temperatura de evaporacion y el
sobrecalentamiento son conocidos (t, = —5°C, Aty , = 10K), la temperatura del refrigerante a
la salida del evaporador se deduce de su suma, t; = 5°C La diferencia de temperatura de pinch
es la minima variacién de temperatura que tiene que existir entre la temperatura a la salida
del evaporador y la temperatura de salida del aire. Este calculo conduce a iniciar el analisis del
lado del aire mediante la obtencién de una temperatura minima de salida del aire que cumpla
con la diferencia de temperatura de pinch minima requerida de 5K, obteniendo una
Lair,out,min de 10°C.

Una vez que se calculan los valores anteriores, el resto de los requisitos de la parte de aire se
pueden determinar. La obtencién de la variacién de temperatura maxima, como resultado de
la diferencia de la temperatura de entrada del aire y su minimo valor de salida posible,
Atgir evap,max = 10K, es el valor requerido en la ecuacion 3.4 para calcular finalmente el flujo

de aire minimo requerido en el evaporador para garantizar su correcto funcionamiento.

Con el calor especifico del aire en condiciones ambiente, la capacidad de refrigeracion definida
por el compresor para estas tyy t. y con la variacion maxima de la temperatura del aire, el
fluyjo minimo de aire resultante que asegura el funcionamiento del evaporador es

388.34m3/h, calculado aplicando el balance (considerando para el aire la densidad en c.n.).

Qo = Mayir evap,min * Coair * Atgir evap,max (3.4)

. 1.31 (kW) k 3
Mair,evap,min = = 0.129 g/s = 388.34™M /h

1.012 (k//kg k) * 10 (K)

Céalculos analogos conducen al calculo de un flujo adecuado para el condensador. Teniendo en
cuenta los valores establecidos para el lado del refrigerante de t, = 45°Cy At. ¢ = 0K, la
temperatura del R134a en la salida del condensador, t3, sera la misma que la temperatura de
condensacién debido al hecho de que en este caso no se aplica subenfriamiento. La
temperatura maxima de salida del aire, tgir oyt max = 40°C se obtiene como resultado de la
cumpliendo con la diferencia de temperatura de pinch minima establecida de 5K entre el lado
de aire y el lado del refrigerante.

La maxima diferencia de temperatura en el flujo de aire es determinante para poder obtener,
a través de la ecuacion 3.5, el flujo de aire minimo para un funcionamiento adecuado del
condensador. El maximo aumento de temperatura tolerado en el aire, Aty congmax = 20K,
es la diferencia entre la temperatura ambiente a la que se encuentra el aire que entra en el
condensador y tgir out max- Habiendo hallado todos los datos requeridos el flujo de aire

- . . . 3
minimo necesario para el buen funcionamiento del condensador es 286.07 ™ /h'

Qc = mair,cond,min * Cpm-r * Atatir,cond,max (3-5)
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1.93 (kW)
1.012 (k//kg LK) * 20 (K)

= 0.095 K9/, = 286.07M%/,

Mair,cond,min =

Para garantizar el funcionamiento adecuado de los dos intercambiadores de calor es
necesario establecer como flujo de aire minimo aquel mas restrictivo, en este caso

388.34m3/h. A partir de ese valor el flujo de aire cumplird los requisitos previamente
establecidos. Por ello a la hora de buscar ventiladores para el flujo forzado de aire de los

. . . P . . 3
intercambiadores se consideraran solo aquellos con flujos por encima de 400 ™ /h'

Con un flujo de aire inferior a 400 mS/h, por ejemplo 250 m3/h {célculos en el anexo 3}, se

tendrian como consecuencia mayores diferencias de temperatura en el lado del aire para
lograr la capacidad de refrigeracién y capacidad de condensacién deseadas, como se ilustra en
las ecuaciones antes de 3.2 y 3.3. Esto llevaria a incumplir el valor minimo de 5K seleccionado
por la diferencia de temperatura de pinch, teniendo incluso ATy, ., negativo como se muestra

en la figura 8 para el evaporador, y por lo tanto poniendo en peligro el correcto
funcionamiento del sistema.

EVAPORADOR
25

20
15
10

R T S S S F TS =49} ATpinch

0 /tl
S5 @

-10
-15
-20

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1

t(°C)

—@—R134a Air

Figura 8: Proceso en el evaporador con un flujo de aire de 250 m3/h

A la hora de seleccionar un ventilador que proporcione un flujo de aire adecuado varias

3
opciones entre las disponibles con diferentes flujos volumétricos son vélidas, como 475 ™ /h’

530m3/h, 560 m3/h y 800 m3/h_ Por el momento, todas las opciones parecen ser igualmente

aceptables, sin embargo, mas tarde otras restricciones serviran para definir mas claramente la
opcion correcta.
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Tomando el de flujo 475 m3/hy por la aplicacién las ecuaciones anteriores (3.2, 3.3) se
obtienen Atgir evap ¥ Atairconaicalculo detallado en el anexo 3} y por tanto las temperaturas

del aire a la salida del evaporador y condensador, respetando ambas la minima diferencia de
temperatura de pinch, como se muestra a continuacion.

Evaporador con 475 m3/h
tl = SOC }

tair,out,evap = 11.8°C

Lairoutevap — t1 = 6.8K 5K = ATpinchmin

Condensador con 475 m3/h

t3 — Lair,out,cond = 12.9K 5K = ATpinchmm

t3 = 4‘5°C }
Lair,out,cond = 32.1°C

Una vez que las condiciones de funcionamiento y los limites a tener en cuenta se han sido
definidos es posible seleccionar los componentes que compondran el ciclo.

3.2. Seleccion de los componentes

3.2.1. Intercambiadores de calor
Al conocer las caracteristicas de funcionamiento del compresor {anexo 1}, podemos
considerar un rango concreto de valores para la capacidad de refrigeracidn, QO (0.27-3.5 kW),

y la capacidad de condensacidn, QC (0.75-4.02 kW), del sistema. Con esta informaciéon es

posible filtrar entre los intercambiadores de calor disponibles aquellos que se ajustan mejor a
los criterios mencionados.

Buscando siempre que las piezas sean de tamafio reducido (portabilidad del ciclo), por ello
aquellos que tienen un rendimiento superior al necesario y, por tanto, dimensiones
demasiado grandes seran descartados. Durante la buisqueda fueron analizadas ofertas de
proveedores como Wieland, Giintner o Friga-Bohn [18].

En una primera inspeccién en la busqueda de un condensador, el modelo WKC 10 de Wieland
parece adecuado. Como se muestra en la figura 9, es bastante compacto (225 * 270 * 135 mm)
también ligero y puede alcanzar el rango de capacidad de refrigeracion requerido, sin
embargo, es una opciéon que queda descartada ya que no acepta aire como segundo fluido de
trabajo.
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Figura 9: Condensador WKC de Wieland [18]

En consecuencia, la busqueda se centra en condensadores que puedan ser enfriados por aire
encontrando dos modelos validos en Giintner y Friga-Bohn [18], ambos con un ventilador
incorporado a su estructura. Sin embargo, estan disefiados para ofrecer capacidades muy
superiores a las necesarias y en consecuencia son demasiado grandes y pesados en
comparacion con lo deseado para este ciclo portatil. Por lo tanto, ninguno de los
condensadores considerados hasta el momento se adecua totalmente a los criterios
establecidos.

En cuanto al evaporador la investigacion se centra en un modelo ofrecido por Danfoss. En este
caso, a pesar de que el intercambiador de calor cumple con el requisito de la capacidad
requerida y tolera el aire como segundo fluido, esta disefiado con una configuracién coaxial
como se muestra en la figura 10, donde un fluido recorre a lo largo el tubo y el otro fluye a lo
largo de la seccidn anular que la rodea. Este hecho hace que sea dificil visualizar el proceso de
transferencia de calor desde el exterior y por lo tanto descarta esta opcion para el ciclo, donde
el objetivo es mostrar en detalle el desarrollo de los procesos que tienen lugar dentro del
sistema.

Figura 10: Evaporador de Danfoss [18]

Dado que ningun intercambiador de calor dentro de los numerosos considerados result6 ser
adecuado, se tomo6 la decision de disefiarlos especificamente para el cumplimiento de estos
requisitos particulares. Los nuevos intercambiadores, disefiados por Polar Kaltetechnik,
utilizaran como refrigerante el R134a y como segundo fluido de trabajo el aire (figura 11).
Cada uno de ellos se encuentra ubicado dentro de un canal hecho de plexiglas en el que
también esta contenido el ventilador que proporciona el flujo forzado de aire, junto con los
sensores necesarios controlar adecuadamente el ciclo. De esta manera se garantiza que el
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flujo de aire esté completamente dirigido al intercambiador de calor para lograr una
transferencia de calor éptima. El hecho de que el material que conforma los canales sea
plexiglas, un material transparente, permite a los observadores seguir todo el proceso que
tiene lugar en el interior de ellos.
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Figura 11: Intercambiador de calor de Polar Kaltetechnik [18]
Como se puede deducir de su hoja de condiciones de funcionamiento {anexo 1}, estos dos

intercambiadores de calor afiaden algunas nuevas limitaciones al ciclo. Las mas importantes
se han extraido y expuesto en las tablas 2 y 3.

EVAPORADOR Condiciones: R134a a 3.146 bares
Capacidad de refrigeracion (Qo) 3.046 kW

Flujo de aire (minimo requerido) 750 m3/h

Subenfriamiento (tc-Atcu) 44°C

Temperatura de evaporacion (to) 2°C

Sobrecalentamiento (At ) 10K

Tabla 2: Condiciones de funcionamiento del evaporador {anexo 1}

Capacidad de condensacion (Q.) 5.072 kW
Flujo de aire (minimo requerido) 750 m3/h
Subenfriamiento (tc-Atcu) 44°C
Temperatura de condensacion (t.) 45°C

Tabla 3: Condiciones de funcionamiento del condensador {anexo 1}



El primer aspecto que llama la atenciéon de entre los valores resaltados es el flujo de aire
necesario en ambos intercambiadores de calor. El caudal minimo de aire requerido para su
correcto funcionamiento es de 750 m3/h, por lo que es necesario revisar la lista de los
ventiladores previamente elegidos como validos, ya que el de 475 m3/h ha dejado de ser
valido.

De las opciones que se han considerado previamente el mas cercano a este requisito es el
ventilador de la marca Conrad de 800 m3/h de flujo volumétrico. Una vez elegido, y teniendo
en cuenta las condiciones de trabajo ideales del condensador y evaporador, hay que analizar
cémo combinar todos los requisitos (Tabla 4 y figura 12).

to (temperatura de evaporacién) 2°C
tc (temperatura de condensacion) 45 °C
Ato (sobrecalentamiento) 10K
At (subenfriamiento) 1K
;s (eficiencia isoentropica) 53.6 %
MR1344 (flujo masico) 12.7 g/s
Q, (Capacidad de refrigeracion) 1.85 kW
P (Potencia real) 0.68 kW
Qc ( Capacidad de condensacién) | 2.53 kW

Tabla 4: Primera suposicién del punto de operacion
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Figura 12: Diagrama de Mollier del R134a con los puntos del ciclo definidos

Como se puede deducir a partir de los calculos {anexo 3}, reflejados en la figura 13, en el caso
del evaporador la ATpineh resultante es mas reducida que la diferencia minima aceptable que
seria de alrededor de 5K. Por esta razén, puede concluirse que para poder mantener los
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requisitos exigidos una de las variables permitidas debe modificarse. Se decide establecer una
temperatura de evaporacion por debajo de 2 °C, para garantizar el correcto funcionamiento
del propio evaporador y cumplir con la ATpinch minima.

EVAPORADOR
20
ATpinch
10 p
[€)
S
- 0
-10
-20
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
R134a Air

Figura 13: Primera suposicion del proceso en el evaporador

Otra posible solucién para esta situacion podria ser colocar un calentador antes del ventilador
que proporciona aire al evaporador, de esta manera el aire que entra en el evaporador estaria
a una mayor temperatura y por lo tanto, manteniendo el resto de las condiciones, también
saldria a mayor temperatura lo que haria posible un ATpincn mas grande respetando los 5K
minimos exigidos. Sin embargo, debe tenerse en cuenta en la construccion de este ciclo el
objetivo de que sea portatil, por lo que todos los componentes que no sean indispensables no
son una prioridad, para poder reducir el tamafio al maximo.

Por esta razon, la solucion seleccionada es recalcular el punto de operacién del sistema siendo
necesario encontrar una nueva temperatura de evaporacion que respete la ATpinch de 5K. Para
lograrlo, se basan los calculos en los datos seleccionados para la primera suposicién (tabla 4 y
anexo 3). Con ellos y con la ayuda de la antes mencionada ecuacién 3.4 se inicia el proceso
obteniendo la variacién de temperatura en el aire en el evaporador.

1.85 (KW)
Atair,evap = =68K

1012 (M, . ) ~ 02667 (*9s)

Con esta variacién y sabiendo que la entrada del aire esti a temperatura ambiente, se puede
deducir la temperatura de salida t,;, ,,, = 13.2 K. En este punto, ha de considerarse la minima
diferencia de temperatura de pinch permitida, 5K, para obtener la temperatura del
refrigerante R134aa la salida del evaporador, t; = 8.2°C. En el evaporador, al ocurrir el
cambio de estado, la temperatura permanece constante hasta la salida donde ocurre el
sobrecalentamiento, en este caso At,, = 10K. Por esta razdn la temperatura de entrada del
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evaporador sera la temperatura a la salida menos el sobrecalentamiento, dando como
resultado una temperatura de evaporacidn, t,, de —1.8°C.

Una vez calculada la nueva temperatura de evaporacién es necesario ajustar los valores del
flujo masico del aire y el rendimiento isoentrépico del compresor con el cambio resultante en
el valor de la capacidad de refrigeracién {anexo 3}. Con ayuda del software ajustamos los
valores obteniendo como valor final para la temperatura de evaporacion -1 °C, las condiciones
de funcionamiento definitivas se muestran en la tabla 5 y en la figura 14.

to (temperatura de refrigeracion) -1°C
tc (temperatura de condensacion) 45°C
Atoh (sobrecalentamiento) 10K
Aty (subenfriamiento) 1K
;s (eficiencia isoentroépica) 52.95%
MR1344 (flujo masico) 11.2 g/s
Q, (capacidad de refrigeracién) 1.61 kKW
P (Potencia real) 0.66 kW
Qc (capacidad de condensacién) | 2.27 kKW

Tabla 5: Condiciones de operacién definitivas

Evaluando de nuevo el proceso en los dos intercambiadores con los nuevos datos {anexo 3},
puede verse que el condensador funciona correctamente y que los problemas anteriormente
destacados en el evaporador han sido resueltos. Es importante destacar también que con este
punto de funcionamiento elegido también se cumplen los requisitos impuestos por el
compresor. Respetando el rango de temperaturas toleradas por ese componente: —20°C <
to < 12.5°Cy 30°C < t, < 62°C {anexo 1}. Por todo ello, estas condiciones de funcionamiento
son las elegidas como el punto de funcionamiento teérico del sistema, que debera ser
comprobado en la fase experimental.

EVAPORADOR
20
ATpinch
10 Ml cccrcccccccresccascasrsccccscasasaaaaa
_ /tl
O
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- @
tl tlu
-10
-20
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
—8—R134a Air

Figura 14: Proceso en el evaporador con las condiciones de operacion definitivas
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Una vez definidas las condiciones de operacién que combinan los requisitos establecidos
primero por el compresor y luego por los intercambiadores de calor y habiendo encontrado el
flujo de aire adecuado que garantiza el buen funcionamiento del sistema, el siguiente paso es
completar el disefio del ciclo. Continuaremos por el ultimo de los cuatro componentes
principales del ciclo de refrigeracién, el dispositivo de expansidn.

3.2.2 dispositivo de medicién intercambiable

La puesta en marcha de este ciclo de demostracion tiene una clara finalidad didactica. Por esta
razon, se decidié que, con el objetivo de optimizar esta construccién, deberian mostrarse los
procedimientos de funcionamiento de varios dispositivos que todos pudieran realizar la
funcién de una valvula de expansion.

Las tres variantes seleccionadas son una valvula de expansién termostatica, una valvula de
expansion electronica y una valvula de aguja. Para hacer factible su instalacién es necesario
disenar un subsistema donde el refrigerante pueda elegir por cual de los tres dispositivos
circular, como se representa en la figura 15.

From condenser
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) e D T naiiie
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. . |
I-way { _\
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L ] 3- way
vahe

To evaporator

Figura 15: Esquema del subsistema de dispositivos de expansion

La manera de construir con éxito esta estructura consiste en utilizar valvulas auxiliares que
permitan dirigir el flujo de refrigerante de acuerdo con la trayectoria del dispositivo de
estrangulamiento que quiere ser usado en cada momento. Con este propdsito, cuatro valvulas
de 3 vias entran a formar parte del sistema.

Las valvulas de 3 vias llevan a cabo la funcién de desviar de flujo de una tuberia a otra. Son
proporcionadas por Swagelok y equipadas con un actuador manual para cumplir esta misién,
como se muestra en la figura 16. Ellas recibiran el flujo de refrigerante por una entrada tnica
y podran expulsarlo por dos salidas diferentes. Con la operacion del actuador manual
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(manivela roja), se elige cudl de estos posibles caminos se utiliza y, por consiguiente, que
dispositivo de expansion opera en cada momento.

Figura 16: Operacion de las valvulas de 3 vias [2]

Para garantizar el correcto funcionamiento del conjunto se colocan dos valvulas de cierre de
bola (ambas con una valvula Schrader incorporada) una a la entrada y otra a la salida del
conjunto. La valvula de cierre de bola contiene una unidad esférica de la que depende el
control de flujo [2]. La esfera se sitda en su puerto central, cuando esta esta alineada con la
entrada y salida de la valvula, se considera abierta. Por otro lado, cuando el puerto se
encuentra en perpendicular a la tuberia el fluido no puede atravesarla, por lo que se cierra. Su
propdsito en este subsistema sera de abrir y cerrar para permitir la entrada y la salida del
flujo. Por esa razoén se llaman valvulas de cierre, porque mantienen vacio el sistema mientras
se cambia el dispositivo de expansién en uso por uno de los otros dos que estan disponibles o
para permitir el mantenimiento del sistema en caso de fallo de uno de los componentes.

Ademas, hay otra valvula de cierre de bola en el ciclo, situada entre la salida del condensador
y la entrada del receptor de liquido, como una puerta que permite al usuario decidir si el flujo
de refrigerante entra en la linea de liquido no. Por otra parte, las valvulas de cierre bola tienen
una valvula Schrader incorporada. Esta valvula permitira al usuario cargar y descargar el
refrigerante del sistema cuando sea necesario. Los otros dos puntos donde una valvula
Schrader es ttil son justo antes del compresor y después de él. Por estas razones, dos valvulas
Schrader independientes serdn colocadas en esos puntos, junto a los dos man6metros que
informan de los niveles de presion en la linea de aspiracién y descarga. Las valvulas de cierre
de bola con valvula Schrader incluida son proporcionadas por Reifarco y las valvulas Schrader
independientes son proporcionadas por Fischer Kalteklima.

En cuanto a los tres dispositivos de regulacidn, la TXV es proporcionada por Danfoss, incluye
ecualizador de presion externa, a través del bulbo térmico. La EXV es proporcionada por Carel
y sus parametros se muestran en el display electrénico que también muestra las variables
medidas por los diferentes sensores. Ademas, hay que tener en cuenta que es muy importante
saber como colocar las valvulas de expansion. Como se muestra en la figura 17, no todas las
posiciones estdn permitidas, esta regla es aplicable tanto para la TXV y la EXV.
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Figura 17: Posiciones permitidas y no permitidas para una EXV y TXV [18]

Por otra parte, para lograr un rendimiento dptimo de la valvula de expansion termostatica el
bulbo térmico tiene que estar adecuadamente colocado (figura 18), a la salida del evaporador,
para alcanzar el sobrecalentamiento necesario para un correcto funcionamiento del sistema.
En el caso de la valvula de expansidn electrénica es un transductor de presion el responsable
de transmitir las condiciones de refrigerante y tiene que estar colocado justo después de la
salida del evaporador para cumplir la misma tarea que realiza el bulbo en la TXV. En la EXV
sera posible para el usuario leer directamente los datos de un monitor y ajustar los
parametros facilmente con la ayuda del display mencionado anteriormente.

SuperHeat SH= t, -t

7 —
C

F)S“\..i

Figura 18: Localizacién correcta de la TXV y de sus componentes [18]

La valvula de aguja proporcionada por Swagelok hecha de latéon equipada con un accesorio
para permitir su soldadura en la linea es capaz de regular el flujo de una manera muy precisa
debido a su husillo, sin embargo, no tiene ningin componente que la conecte a la salida del
evaporador por lo que no puede regular el nivel de sobrecalentamiento.

Todos los accesorios y sensores elegidos para este ciclo asi como la estructura de los canales
de aire y las tuberias se encuentran explicados con detalle en el anexo 2.4.
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4. CAIDA DE PRESION EN LOS INTERCAMBIADORES DE CALOR

El anadlisis de la caida de presion en un sistema de refrigeraciéon consiste en el analisis
individual de los componentes y conductos, sin olvidar las diferentes juntas y codos, los cuales
son generalmente un foco de fugas y caidas de presion [23]. Con respecto a los componentes,
hay un interés especial en la evaluacion de las pérdidas de presién dentro de los
intercambiadores de calor, donde dos fluidos diferentes interactian dando lugar a una
transferencia de calor en la que el refrigerante cambia de estado.

Por esta razén, en este capitulo se desarrollara el estudio de la caida de presiéon en el
evaporador y el condensador. Para realizar este andlisis adecuadamente sera necesario
diferenciar entre aire y refrigerante, y dentro de este ultimo, diferenciar entre refrigerante en
una o dos fases. Todos los calculos de este capitulo se llevaran a cabo asumiendo el punto de
operacidn definitivo determinado en la tabla 5 del capitulo 3.

4.1. Caida de presion en el flujo a través de tuberias de seccion transversal circular:
condensador

4.1.1. Pérdida de carga monofasica en el condensador

El proceso en el interior del condensador se puede dividir en tres partes: eliminacion del
sobrecalentamiento, disminuciéon desde la temperatura en la salida del compresor (gas
caliente, ya que la compresién no es plenamente isoentropica, n;s) hasta la temperatura de
condensacidn; condensacion, proceso isotérmico durante el cual refrigerante cambia de vapor
a liquido; subenfriamiento, la temperatura del fluido condensado se reduce distancidndola del
estado de liquido saturado.

La caida de presion total de un fluido consta de tres términos: variacién de la energia
potencial, variacion de la energia cinética y variacién debida a la friccién en las paredes de la
tuberia o conducto [24], indicados en la ecuacion 4.1.

Aptotal = Apestatico + Apmomento + Apfriccion (4-1)

En un tubo horizontal, al no cambiar la altura y no existir la consecuente variacién de energia
potencial, el primer término queda anulado. En aquellas ocasiones en las que el fluido se
comporta como un flujo monofasico, la caida de presiéon dentro del tubo queda reducida al
efecto friccional [23], indicado por la siguiente ecuacidn:

L pof
dp =i (4.2)

Donde ! es la longitud, d; el didmetro interior, p la densidad, w; la velocidad y , coeficiente de
arrastre, que depende del nimero de Reynolds:

Re, = WiPdi 4.3
: I

La densidad (p) y la viscosidad dinamica (), propiedades del refrigerante que fluye por los
tubos, junto con la velocidad (wi), dependen de la presiéon media y la temperatura media en el
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tubo. La eliminaciéon del sobrecalentamiento implica una disminuciéon considerable de la
temperatura a la entrada del condensador, provocando fuertes variaciones en las propiedades
del fluido y en consecuencia la velocidad varia también. Por esta razon, la caida de presion se
calculara dividiendo la tuberia en secciones para obtener un resultado mas preciso.

En el rango de temperaturas que van desde 318,15K a 358,2K, el flujo es notablemente
turbulento (Rei> 2300), lo que condiciona el calculo del coeficiente de arrastre como se ve en
la siguiente ecuacion determinada por Prandtl y Von Kdrmdn.

1

7= —08+2log (Rei/Q) (4.4)

Sin embargo, hay otro factor con influencia en el calculo de (, la rugosidad del material del
cual se fabrican los tubos, K. Si el tubo no es perfectamente liso, influira en el coeficiente de
arrastre. Esta rugosidad también esta condicionada por el nimero de Reynolds. Conforme
aumenta el namero de Reynolds, la capa limite de fluido que cubre las protuberancias y
ondulaciones se vuelve mas delgada y las turbulencias aumentan progresivamente [23].

Se puede expresar en términos de rugosidad absoluta (K) o rugosidad relativa (¢ = K/d;). Su
efecto tiene una influencia directa en la férmula del coeficiente de arrastre, que segin
Colebrook y White [23] consiste en lo siguiente:

1 —_ —
Nl 2log [Reiﬁ tan

2.51 K/di] (4.5)
En este caso, los tubos de los intercambiadores estan hechos de cobre, cuya rugosidad
absoluta esta contenida en un intervalo desde 0,0013 hasta 0,0015 mm. Usando la ecuacién
4.5 en un proceso iterativo {anexo 3}, conseguimos un coeficiente {, que varia entre 0,01828 y
0,01869, para cada seccidn en la que se calculara la caida de presion. Sin necesidad de calculos,
el valor del coeficiente de arrastre se puede extraer de la grafica mostrada en la figura 19 que

permite la obtencion de  en funcion de €y Re;.
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Los ndmeros de Reynolds calculados para este rango de temperaturas fluctdan entre 1:106y
1,17-106, que con una rugosidad relativa de € = 0.0015mm/9.65mm = 0,00016 da lugar a un
coeficiente de resistencia de aproximadamente 0,014. Confiando en la mayor precision de los
coeficientes de resistencia calculados no graficamente, seran estos los que se utilicen para
calcular la caida de presion por friccion.

La tabla 6 y la figura 20 muestran la variacion de las pérdidas de presién por friccion en las
diferentes secciones del flujo monofasico. Se puede observar la tendencia al alza de estas
pérdidas de presién cuando la temperatura aumenta. El aumento de la rugosidad también
aumenta las pérdidas aunque tiene un impacto menor que la temperatura.

T(K) | Apr(Pa/m) | Apek (Pa/m)

358,2 475,27 496,78

348,2 450,40 471,24

338,2 427,18 444,58

332,6 413,36 428,88

322,6 387,06 399,33

318,15 374,43 385,32

Tabla 6: Evolucion de la caida de presion del fluido monofdsico a través del condensador
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Figura 20: Efecto de la temperatura y rugosidad en la eliminacion del sobrecalentamiento

Ademas, hay otra caida de presion monofasica por efecto de la friccién a considerar, la que se
produce durante el subenfriamiento. En el punto de funcionamiento definitivo se establecié
para el sistema 1K de subenfriamiento, en esa region del fluido se encuentra ya en estado
liquido con p y p muy diferentes a las del gas, por lo tanto también son diferentes la velocidad
y el nimero de Reynolds {véase el anexo 3} que al aplicar la ecuacién 4.5 conduciran a un
coeficiente de resistencia de 0,03143 y un Apsx = 33,8 Pa/m. En este caso, la no consideracion
de la rugosidad implicara un error minimo, resultando la caida de presion por friccion Aps =
33,01 Pa/m.
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El valor total de la caida de presién monofasica por friccién sera el resultado de multiplicar el
valor calculado para cada secciéon dentro de la region donde se produce la eliminacién de
sobrecalentamiento por la longitud en la que se produce, YF=3232K, Apys 1 * Ly, mas el valor
calculado para la regi6on de subenfriamiento multiplicada por su longitud. El condensador
tiene 64 tubos dispuestos en lineas escalonadas de 0,3 m de longitud cada una, para calcular la
longitud en la que la eliminaciéon de sobrecalentamiento y el subenfriamiento se producen

sera necesario saber cuantas lineas del condensador se utilizan para completar esos procesos.

4.1.2. Caida de presion bifasica en el condensador

Para analizar la caida de presion total de un fluido bifasico es necesario volver a los tres
términos de la ecuacidn 4.1. Recordemos que Apggiqtica = 0 al estar la entrada y salida la
misma altura.

La pérdida de presion asociada al momento refleja la variacién en energia cinética del flujo,
variando en flujos bifasicos con el titulo del fluido, como se indica en la ecuacion 4.6.

. 1-x)? 1-x)? x?

Apmomento = m?otal {[ﬁ L*S] PE*U )s) L*S] } (4.6)
Donde i;,¢4; €s el flujo masico por unidad de superficial (kg/m? * s) para liquido mas vapor,
x es el titulo del vapor y € es la fraccion libre de gas [24]. Esta fraccion se puede predecir por
numerosos métodos. El modelo homogéneo, donde el flujo bifidsico se comporta como
monofasico y la velocidad de liquido y vapor son consideradas iguales, da buenos resultados
para los flujos burbuja y niebla. Sin embargo, en este caso los calculos {anexo 3} indican que el
flujo en el cambio de fase dentro del condensador sigue un patrén estratificado-ondulado
situado en la esquina inferior izquierda de la figura 21. Por esta razoén, la formula para el
calculo de la fraccion libre de gas seleccionada para calcular la caida de presion por efecto del
momento se basa en un modelo no homogéneo [25] dado por la ecuacién 4.7.
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Figura 21: Mapa de patrones para un flujo bifasico para tubos horizontales, Baker [24]
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El célculo de Apyomento €xplicado en la ecuacion 4.6 es independiente de la longitud de la
tuberia, dependiendo solamente del titulo del fluido, de su densidad y de su viscosidad
dinamica. Durante el proceso de condensacién del flujo bifasico a la entrada del condensador
se encuentra en estado vapor, cuyo titulo es 1, y la salida en liquido, titulo 0. Sin embargo, esos
valores causarian indeterminaciones en las ecuaciones 4.6 y 4.7 por lo que se toman varias
aproximaciones (se muestran en la tabla 7) hasta que se obtiene un valor con un pequefio
error. Dando lugar a Appomento = —385.84 Pa, donde el signo negativo expresa que el
momento tiene un sentido opuesto al del flujo.

Apm (0,025-0,975) -366,58 Pa
Apm (0,005-0,995) -382,02 Pa
Apm (0,0005-0,9995) -385,49 Pa
Apm (0,00005-0,99995) | -385,84 Pa

Tabla 7: Aproximaciones de la caida de presion momento en el condensador

La determinacion del dltimo término de la ecuacion 4.1, Apsriccion, Para un flujo bifasico se

puede hacer por varios métodos en flujos separados (y no homogéneos). En este analisis dos
de ellos se compararan; el método de Friedel y la correlaciéon de Gronnerud [24]. El primero

es ampliamente utilizado y se recomienda cuando la relaciéon .Uz/ﬂg < 1000, caso estudiado, y

el segundo fue desarrollado especificamente para los refrigerantes por lo que es igualmente
adecuado para este caso.

La correlacion Friedel utiliza un multiplicador de dos fases, como se muestra en la ecuacion
4.8:

Apfriccion = Apf,ld)]gr (4.8)

donde Apy; es la perdida de presion friccional calculada para la fase liquida y @y, es el
multiplicador bifasico. Se calculan segtin ecuaciones 4.9 y 4.10.

L 7 20 a
Apry = 2f) (d—) (—mfplf l) (4.9)
E+3.23FH
(Dfr = Fro-0%5 70035 (4.10)

El factor de friccion monofasico Fanning [24] en la ecuacién 4.9 se representa por f; y se
calcula para flujos turbulentos (Re; > 2000) como este mediante la expresién 0.079(Re;) %25

y E, F, H, Fr; y We; son variables adimensionales calculadas en el anexo 3.

La correlacién de Gronnerud contiene un multiplicador bifasico desarrollado para
refrigerantes, mostrado a continuacion:
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Apfriction = Apf,l(pgd (4.11)

() _
(ﬂ)o.zs
Hg

Donde Apy; se calcula con la ecuacion 4.9, como en la correlacion de Friedel. El gradiente de

Byq =1+ (%)FT 1 (4.12)

presion friccional del multiplicador bifasico depende del factor de friccion, asi como del titulo
del fluido cuyo calculo detallado se muestra en el anexo 3.

La aplicacién de ambos métodos en el rango de titulos cubiertos por el condensador, 0<sx<1,
con sus curvas resultantes se muestra en la figura 22. Hay una diferencia notable entre ambos
enfoques. Como se aprecia en la figura, para la condensacién (lado izquierdo) hay una cierta
similitud, divergiendo exponencialmente a partir de x=0,3 para converger finalmente en el
titulo x=1.

Sig 2000 /
<

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
Quality
Friedel Gronnerund

Figura 22: Caida de presion por el efecto de la friccion en el condensador: Friedel vs
Gronnerud

Segiin Whalley [24] para la mayoria de flujos masicos bajos y #l/#g < 1000 se recomienda la

correlacion Friedel, sin embargo la correlacién de Gronnerud fue calculada expresamente
para su aplicacién n el caso de refrigerantes y su efectividad esta comprobada por lo que se
preferira este resultado.

El Ap;otq; Tesultante para el flujo bifasico dentro de los tubos del condensador tendra que ser
calculado como resultado de la suma de todos los valores de caida de presion bifasica en las
diferentes secciones en el intervalo de 0<x<1 multiplicados por la longitud en la que ocurren,
yx=1 Apy x * I . Andlogamente al caso del flujo monofasico, para calcular la longitud en la que
la condensacion se producira sera necesario saber cuantas lineas utiliza el condensador para
completar este proceso.
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4.2. Caida de presion en el flujo a través de tuberias de seccién transversal circular:
evaporador

El proceso que tiene lugar en el interior del evaporador consiste en la evaporacion del
refrigerante y el consiguiente sobrecalentamiento del vapor saturado, en este caso 10K por
encima de la temperatura de evaporacion. El refrigerante a la entrada del evaporador es una
mezcla de liquido y una pequefia cantidad de vapor, resultante de la drastica reduccion de la
presion que se realiza justo antes.

Para este punto de operacién en el que T, = 272.15Ky P, = 0.28 MPay en la entrada del
evaporador tiene la misma entalpia que en la salida de la valvula de expansién es posible
obtener el titulo de entrada que es 0,3198.

4.2.1. Caida de presion bifasica en el evaporador

Basando el calculo de la caida de presidn total en el flujo bifasico en el evaporador en la
ecuacién 4.1, puede considerarse una pérdida de presion estatica insignificante dado que la
entrada y la salida estdn a la misma altura. Para decidir que método para el calculo del
ApPmomento €S €l adecuado en este caso, es necesario saber qué tipo de regimenes de flujo
tendran lugar durante la evaporacion. Con este fin, se calculan los ratios /4y ;) dentro
del rango de titulos y propiedades aplicables {ver en detalle en el anexo 3} y luego se
trasladan a la figura 23 para demostrar que el flujo serd principalmente estratificado y, en
consecuencia, las ecuaciones 4.6 y 4.7 seran las adecuadas para el calculo.

El término de la caida de presion dinamica, que se define por la ecuacidon 4.6, estara
condicionado por el estado de entrada con titulo x = 0.3198, el estado de salida con titulo x=1,
asi como por la densidad y la viscosidad dinamica del fluido. Como ocurria en el caso del
condensador, se han hecho varias aproximaciones hasta alcanzar un valor con un minimo
error que en este caso sera Apn=1366,73 Pa.

Apm (0,3198-0,975) 1323,87 Pa
Apm (0,3198-0,995) 1353,19 Pa
Apm (0,3198-0,9995) 1365,50 Pa
Apm (0,3198-0,99995) | 1366,73 Pa

Tabla 8: Aproximaciones de la caida de presion dindmica en el evaporador

Para el calculo del término pérdida de presion por friccion, en este caso el flujo masico

también es pequefio y se cumple la relacion Hl/ug < 1000, por lo que las correlaciones de

Friedel y Gronnerund son validas para este calculo. Con la ayuda de las ecuaciones 4.8 y 4.11
se determina el término de friccién dentro del rango de titulos desde 0.3198 a 1 {calculos en
el anexo 3} donde los resultados presentan un comportamiento similar a los del condensador,
los dos métodos tienen valores mdas préximos en los extremos de la trayectoria, pero una
diferencia notable en el intervalo 0.7 < x < 0.9.
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Figura 23: Caida de presion por el efecto de la friccion en el evaporador: Friedel vs Gronnerud

Asi como en el caso del condensador, hay una diferencia considerable entre los dos enfoques
utilizados para calcular la caida de presion por friccién y siguiendo los mismos criterios que
se han seguido en ese caso, se preferirdn los resultados obtenidos por la correlacién de
Gronnerud.

El Ap, ., resultante para el flujo bifasico dentro de los tubos del evaporador se calcula como
la suma de todos los valores de la caida de presion en cada seccion en el intervalo de 0.3198 <
x < 1 multiplicado por la longitud en el que se producen, Z;E}) Apf,x * [,.. La estructura de este

intercambiador de calor se compone de 48 tubos con una longitud de 0,3 m cada uno, para
calcular la longitud en la que se producira la evaporacion seria necesario saber cuantas lineas
ocupa el proceso de evaporacion dentro del evaporador.

4.2.2. Pérdida de carga monofasica en el evaporador

La caida de presiéon monofasica en el evaporador es debida al efecto del sobrecalentamiento
desde el final de la evaporacién hasta el punto donde comienza la compresion. La caida de
presién en esa region se reducird al término de friccién por las razones mencionadas
previamente. El andlisis se divide en intervalos de temperatura de 2K por el hecho de que las
propiedades que se utilizan en la ecuaciéon 4.1 cambian significativamente con grandes
variaciones de temperatura.

El andlisis se hace con las ecuaciones 4.4 y 4.5 para sefialar la importancia del efecto de la
rugosidad en el calculo del coeficiente de arrastre. En este caso, el coeficiente de arrastre sélo
se determina a través de ecuaciones {calculos detallados en el anexo 3}, desechando el método
grafico ya que en el caso del condensador ha demostrado ser menos preciso.
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T (K) Aps (Pa/m) | Ap:x (Pa/m)
272,15 1468,43 1551,24
274,15 1485,97 1569,28
276,15 1503,38 1587,18
278,15 1520,66 1604,94
280,15 1537,83 1622,58
282,15 155491 1640,11

Tabla 9: Evolucion de la caida de presion en el flujo monofdsico en el condensador
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Figura 24: Efecto de la temperatura y rugosidad en la caida de presion del evaporador

Los resultados recogidos en la tabla 9 y en la figura 24 muestran una notable dependencia de
la caida de presion de monofasica de la temperatura, ademas de resaltar la importancia de
considerar la rugosidad de las tuberias en los calculos. La dependencia de la caida de presién
de la rugosidad en el flujo monofasico en el evaporador es significativamente mayor que en el
condensador, produciendo una diferencia en los valores de alrededor de 100 Pa/m en el
evaporador mientras que la misma diferencia en el condensador (deducida de la tabla 7 y
figura 20) s6lo implica 20 Pa/m aproximadamente.

El valor total de la caida de presion monofasica por friccion sera el resultado de multiplicar el
valor calculado para cada seccidn de la regidn de sobrecalentamiento por la longitud en la que

se produce ese cambio, ;z%%ﬁgﬁApﬁT* l;. Como se ha mencionado previamente, para

calcular la longitud en la que se producira el sobrecalentamiento seria necesario saber
cuantas lineas ocupa el proceso de evaporacion dentro del evaporador.

4.3. Caida de presion en el flujo de monofasico a través de conductos: lado del aire

Para completar el analisis de la caida de presion en el conjunto de los intercambiadores de
calor es necesario considerar también el efecto del segundo fluido presente en el exterior de
los tubos. Sin embargo, para ser capaz de estudiar adecuadamente las pérdidas de presion en
este lado es necesario definir de manera muy exacta la geometria del intercambiador de calor.
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En este sistema de refrigeracion, los dos intercambiadores de calor estdn disefiados de forma
analoga. Su estructura consiste en una carcasa que contiene un haz de tubos que se
distribuyen escalonadamente (no en linea) y que, ademas, estan estan unidos a través de
aletas paralelas en forma de placas planas, como se muestra en la figura 25. Otro factor
importante para realizar este calculo es el tipo de flujo. El evaporador y el condensador
operan en flujo cruzado, donde el flujo de refrigerante circula dentro de los tubos (direccién
hacia dentro del papel), mientras que el aire circula por el exterior de los tubos en direcciéon
perpendicular, mostrada en la figura 25 de derecha a izquierda.
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Figura 25: Intercambiador de calor de tubos aleteados con flujo cruzado [26]
Aunque el evaporador y el condensador tienen dimensiones similares, muchos de sus
pardmetros difieren y por lo tanto es necesario especificarlos para facilitar los calculos que
van a ser llevados a cabo a continuacién en este capitulo, los mas importantes estan recogidos
en la tabla 10.

EVAPORADOR | CONDENSADOR
do 10 mm 10 mm
di 9.65 mm 9.65 mm
Nt 48 64
N 6 8
Of 0.2 mm 0.2 mm
S 3 mm 2.2 mm
ps 3.2mm 2.4 mm
N 312.5 fin/m 416.6 fin/m
Ny 93.75~93 125
L1 0.3m 0.3m
L2 0.28 m 0.28 m
L3 0.135m 0.17 m
Xt 35.7 mm 35.7 mm
X 17.5 mm 17.5 mm

Tabla 10: Principales pardmetros geométricos de los intercambiadores de calor
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Los componentes de la caida de presion del nicleo a considerar en el lado del aire en el caso
de un intercambidor con aletas planas que contiene un haz de tubos incluyen las pérdidas de
friccion asociadas con el flujo de fluido que circula sobre la superficie de transferencia de
calor (arrastre, fricciéon en la superficie y las contracciones y expansiones internas), la
variacién de presién asociada con los cambios en la densidad del fluido en el nucleo
(momento), la caida de presion debida a la contraccidn y la expansion en la entrada y salida
del nucleo y, finalmente, el efecto de la gravedad debido al cambio de elevaciéon entre la
entrada y la salida.

En estos intercambiadores de calor de tubos aleteados el efecto de la gravedad es
despreciable [25], trabajando con aire en estado gaseoso. En cuanto a los otros componentes
de la presion en el nucleo es necesario distinguir entre los que tienen lugar dentro del nicleo,
friccién y momento, y las pérdidas en la entrada y salida que se producen en los limites del
nucleo, como se ve en la ecuacion 4.13.

Ap  G* 1
pPi  29cDpipi

pi 4L 11 G'* 1 pi
2(——1>+f—p-(—) ]+ [(1—0’2+K)—(1—a’2—1()—
[ Po Dy \p/ | 2gcpips ‘ " po

(4.13)

Los efectos dentro del niicleo ocurren con un flujo G = m/A,, donde Ao es el area mas
pequefia por la que podria circular flujo dentro del nicleo, dada por la ecuacion 4.14:

Ay = [(% —1)b+ (X, — do)| Ly (4.14)

[ 2
Donde b es el valor mas pequefio entre X, —dyy 2 [X? + (%) , que son la distancia frontal

entre dos filas y dos veces la distancia diagonal entre tubos en diferentes lineas,
representadas en azul y verde en la figura 26 respectivamente. La trayectoria que el aire
seguira esta determinada por la mas pequefia de esas dos distancias.

X,
=
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-
Y + :
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Figura 26: Posibles trayectorias del aire en el intercambiador
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Los limites del nicleo estdn asociados al area Ag y al flujo G', por lo tantom = GAy = G'Ayy
G'c' = Go, siendo ¢’ el ratio que relaciona el area por la que podria circular flujo con el area
frontal en los limites de las aletas como sigue.

, _ Lsly=LsLyNyfLy
L3Lyq

(4.15)

Y siendo o el ratio que relaciona el area de minimo flujo cruzado dentro de nucleo (4;,) con el
area frontal. La informacioén relativa a los pardmetros Ke y K¢ viene dada por la figura 27, en la
que se usa el ratio ¢’ para obtener los dos valores.
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Figura 27: K. y K. dependientes del nimero Re y de ¢’ [25]

En el andlisis del término friccional se utiliza una expresién para calcular el factor Fanning
determinada por Grayy Webb [25], donde el calculo del factor se divide en dos componentes,
uno asociado a las aletas, primer sumando, y otro asociado a los tubos como sigue.

— A Ar i
f=fran (=) (12 (4.16)
Donde A es el area total de transferencia de calor en el exterior de los tubos y A es el area de
transferencia de calor en las aletas. Ademas, para calcular el factor Fanning se necesitan los
datos del espesor de las aletas (6r) y el gap entre aletas (pr), asi como los respectivos factores
Fanning asociados a los tubos y a las aletas.

Para calcular el area total de transferencia de calor en el exterior de los tubos, se necesita
calcular primero el area de las aletas y el area exterior de los tubos en el nicleo, como sigue:
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A=Af + A, donde Ar y A, . son el area de transferencia de calor de las aletas y la del

exterior de los tubos [26] respectivamente, como se muestra en las ecuaciones 4.17 y 4.18.

L nd3
Ar=2 (é) (L2 x Ly = N x =2) (4.17)

Apo = TdoNeLy — Ny X wdy 87 (N, — 1) (4.18)

Donde N; y N; son el nimero total de tubos y el nimero total de aletas en forma de placas
planas en la direccién perpendicular al flujo de aire (direccién Li1) y L1, L2, y Lz son la longitud
en la direccion por la que fluye el refrigerante, la profundidad en la direccién en la que fluye el
aire y la altura del intercambiador respectivamente, mostradas previamente en la figura 61.

El factor de friccién Fanning para las aletas y los tubos se determina con la ayuda de las
ecuaciones 4.19 y 4.20 respectivamente.

fr = 0.508Rez %1 (X, /dy)"318 (4.19)
ft = EuN (X — do)/mdy (4.20)

Donde N; es el numero de filas de tubos en direccion del flujo del aire y el nimero
adimensional Eu puede hallarse segun la figura 28. Donde a/b es equivalente al ratio X;/X; y el
numero de Reynolds usado para evaluar k; se basa en el didmetro externo del tubo, d,.

1 | 7=0 B A | -
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=> 2
NI N 14 ;
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Figura 28: Numero adimensional Eu para disposiciones de tubos no alineados [25]

El factor de fricciéon Fanning relaciona el 90 por ciento de los datos para 19 intercambiadores
de calor con una certeza de * 20 por ciento [25]. Los rangos de las variables adimensionales
usados en las ecuaciones antes mencionadas son los siguientes,

500< Rey, < 24700

X
1.97 < /do <255
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X
17<%/, <258

[

0.08 < S/d < 0.64
o

Los valores de estos parametros en el evaporador y en el condensador estan todos
comprendidos dentro de los rasgos mecionados, lo que permite utilizar el método explicado

anteriormente {calculos en el anexo 3} para calcular el factor de friccién de Fanning.

Con la ayuda de la ecuacidon 4.13 y las suposiciones de que el aire entra a temperatura
ambiente y presiéon ambiente a los intercambiadores de calor y de que la variacién de la
temperatura que experimenta se conoce gracias a los calculos realizados en el capitulo 3, la
caida de presion total en lado del aire de ambos intercambiadores de calor puede ser
calculada. Los resultados finales se muestran en la tabla 11, habiendo obtenido una caida de
presiéon de 217,5 Pa en el evaporador y 406,8 Pa en el condensador.

EVAPORADOR | CONDENSADOR
A¢ 6,38 m? 10,64 m?
A 6,81 m? 11,20 m?
fe 3,36 4,48
fe 0,0469 0,04687
f 0,24 0,27
ADair side 217,49 Pa 406,84 Pa

Tabla 11: Caida de presion en la parte del aire en el condensador y en el evaporador
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5. RECOMENDACIONES PARA LA PUESTA EN MARCHA:
MEDICIONES Y PRUEBAS

Ante la imposibilidad de participar en la puesta en funcionamiento del ciclo, en las siguientes
lineas se dan algunas instrucciones para ayudar en su futura puesta en marcha.

Los pasos a seguir una vez terminada la construccién del ciclo son:

1. Ensayo de presion: es lo primero que se debe hacer con el fin de comprobar si hay
alguna fuga. En caso de que hubiera alguna, sera necesario sellar los puntos
problematicos y reintentar la prueba. Este proceso se repetiria hasta que no se detecte
ningun escape. Una vez que el resultado sea positivo, es decir, ausencia de fugas, es
posible continuar con el siguiente paso.

2. Inicializacion de equipos electronicos: verificar la correcta disposicion de los
sensores de temperatura y presion y del dispositivo electrénico de la EXV, todos ellos
representados en la pantalla electrénica situada en el lado izquierdo de la banco de
pruebas.

3. Llenado del ciclo con refrigerante R134a: una vez que todos los dispositivos estan
listos para su uso se lleva a cabo el proceso de llenado. La primera medicién consistira
en establecer el tiempo que tarda el sistema en alcanzar valores estables o constantes.

4. Inicio de las mediciones practicas: la priera comprobacion a realizar es si los
valores del punto de operacién calculado experimentalmente coincide con el
determinado en los calculos tedricos. Realizacion de las siguientes mediciones, entre
los que se incluyen el estudio del efecto de la ausencia de un ventilador para la
refrigeracion del motor en el compresor o el andlisis del efecto de una reduccién del
flujo de aire en el ventilador.

Figura 29: Aspecto real del ciclo de refrigeracion (inacabado)
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6. CONCLUSIONES

A modo de conclusiéon queda destacar el logro de los objetivos marcados al inicio del proyecto
asi como las futuras posibilidades de mejora o de un estudio mas detallado de ciertos aspectos
del ciclo.

Se ha logrado alcanzar los objetivos de sencillez y compacidad al crear un ciclo que colocado
en un soporte sera transportable para poder cumplir asi con su finalidad educativa, pero sin
dejar de incluir todos los componentes necesarios para la completa comprension del proceso
de refrigeracion e incluso accesorios, como multiples sensores que facilitan la comprension de
los resultados obtenidos o filtros e indicadores visuales que garantizan el correcto
funcionamiento del conjunto, asi como también se proporciona una buena variedad de
dispositivos incluyendo varias opciones dentro del dispositivo de expansion.

De la misma manera se ha logrado alcanzar un punto de operacién tedrico combinando los
requerimientos de los componentes disponibles y las limitaciones practicas que han ido
surgiendo durante el desarrollo del disefio, consiguiendo un disefo final factible y acorde con
los planes iniciales.

Asimismo ha sido posible elaborar una estimacién de las pérdidas de carga del sistema en una
de las partes principales del mismo como son los intercambiadores de calor, lo que supone un
aspecto clave para futuras pruebas y mediciones ya que las diferencias en los balances de
energia se veran condicionados por las pérdidas de presion tanto en el lado del refrigerante
como en el del aire.

Sin embargo, quedan también puntos abiertos y posibilidades de mejora y continuacion del
trabajo que se ha comenzado en este proyecto. En primer lugar, respecto al aspecto
constructivo del ciclo se incluyen dentro de los posibles siguientes pasos la puesta en marcha
del ciclo y la comprobacion experimental del punto de operaciéon calculado, o Ia
determinacién de uno nuevo con el que operar.

Ademas pueden completarse los calculos de las pérdidas de presidn, a través del calculo de las
pérdidas de carga totales en los intercambiadores para lo que seria necesario determinar la
longitud que ocupa dentro del intercambiador los procesos que en él se desarrollan. En este
mismo campo, podria incluirse también el calculo de las pérdidas de presion en el resto de los
elementos del ciclo, principalmente en las tuberias, codos y juntas, donde se centran la
mayoria de ellas. Como complemento se podrian llevar a cabo mediciones en el lado del
refrigerante y en el del aire para componer el balance d energia y asi comparar los calculos
tedricos de las pérdidas con los calculados experimentalmente.
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