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RESUMEN aB-BSPOL 

La presente Tesis de Grado tiene por objeto calcular 10s equipos y 

accesorios necesarios para un sistema de refrigeracibn para conservacion de 

carnes y de vegetales. Dicha conservacion sera por medio de dos camaras 

de refrigeracion a diferentes temperaturas. 

Inicialmente, se determina 10s materiales de construccion a utilizar para las 

camaras y sus dimensiones. Estas camaras seran utilizadas en un 

restaurante de la ciudad de Guayaquil. 

Luego, se realizan 10s cdlculos de carga frigorifica, se selecciona el sistema 

de refrigeracion y el liquid0 refrigerante a utilizar para finalmente trazar el 

ciclo termodinamico en el diagrama Presion vs. entalpia. Con estos datos, 

diseiiamos el equipo frigorifico principal con todos 10s accesorios del 

sistema. 

En la Mima parte se realiza un calculo de costos de todo el trabajo 

incluyendo obra civil y comparamos el valor local de las camaras con 10s 

equipos, con el valor importado de 10s mismos. 
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INTRODUCCION 

La mayoria de 10s alimentos requieren estar a una temperatura determinada 

para su conservacion a corto o largo plazo. 

Cuando se necesita conservar alimentos tales como carnes, chorizos o 

vegetales, se tiene que tomar en cuenta las condiciones climdticas (tales 

como temperatura, humedad, etc.) para que dichos alimentos no se 

deterioren y no pierdan su poder nutritivo ni su calidad. 

Por esta razon, en lugares como restaurantes, parrilladas o sitios donde se 

comercializa esta clase de alimentos, es muy necesario tener un medio para 

poder almacenar o refrigerar una gran cantidad de alimentos y disponer de 

ellos en el tiempo que sea necesario. 

Esta tesis es realizada con el fin de proporcionar a un propietario de un 

restaurante -de la ciudad de Guayaquil- todos 10s datos necesarios para 

construir una camara frigorifica para conservar alimentos. Dicho propietario 

es el Tecn6logo Pesquero (Graduado en la ESPOL) Victoriano Fernhndez 

cuyo negocio se encuentra ubicado en la ciudadela Bellavista. 

Dicho establecimiento tiene 6 aiios de funcionamiento y siempre ha 

estado en constante crecimiento en cuanto a numero de clientes se refiere. 



La mayoria de 10s "platos" que se sirven en este lugar son parrilladas y 

ensaladas. Hay que resaltar que las dimensiones y ubicacion de la 

cdmara fueron establecidas por el dueiio del restaurante con un suficiente 

asesoramiento por parte nuestra. 

Por estas razones, el propietario esta llevando a cab0 un proyecto para 

expandir su negocio. 

Su proyecto consiste en: 

-Agrandar el patio de comidas 

-Comprar e instalar una cortadora de carnes automdtica. 

Construir una camara frigorifica para almacenar las carnes y vegetales. 

-Redistribuir todo el espacio fisico del local para edificar mds cuartos y 

bodegas. 

La construccion de la camara le representa al propietario una gran ventaja, 

porque tendrd un medio para poder conservar una gran cantidad de 

alimentos en climas tropicales como el nuestro y podra consumirlos cuando 

la demanda se lo exija y es precisamente el tema de esta tesis de grado a 

desarrollarse a continuacion. 



1. FACTORES DE INFLUENCIA EN CONSERVACI~N 
DE ALIMENTOS PARA RESTAURANTES. 

1 .  Factores de influencia en la consenracibn de came8 

La refrigeracibn , como medio de conservacibn de las cames a corto 

plazo, esta influenciada por varios factores tanto intrinsecos (como 

son las caracteristicas de las cames) como 10s extrinsecos 

(temperatura, humedad, tip0 de embalaje principalmente). 

Caracteristicas v t i ~ o  de came a conservar.- existe una serie de 

pardmetros que influye y determina variaciones en los tiempos de 

refrigeracibn y conservacibn de las carnes. 

Estos pardmetros empiezan desde la dad,  raza, alimentacibn , 

cantiiad de grasa y estado fisiolbgico que haya tenido la res antes de 

conservacih. 



Las propiedades termodinamicas de la carne tambien influyen en la 

conservacion de las mismas. Por ejemplo la carnes con grado de 

acidez mas elevado, es decir con un ph mas bajo, se conservan mas 

tiempo. Cuando el ph supera 10s valores de 6,  tenemos un aumento 

en la velocidad de degradacion, debido a 10s agentes bacterianos 

enzimaticos. 

Al comienzo de un period0 de almacenamiento el ph se mantiene 

bajo, a causa de el desarrollo de 10s lacto bacilos y por tanto la carne 

se encuentra en buenas condiciones, per0 con el paso del tiempo las 

bacterias anaerobias se superponen a las aerobias, subiendo el ph, 

con lo que se liberan olores anormales y comienza la 

descomposicion. 

Las bacterias son muy susceptibles a la acidez y no pueden vivir en 

un medio como este, por eso requieren ambientes ya sea neutros o 

ligeramente alcalinos. 

Para mantener las carnes en buenas condiciones sin disminuir su 

calidad original, es necesario usar metodos que destruyan las 

bacterias ya sea aplicando calor, sustancias quimicas o radiacion. 

Algunas veces es factible usar metodos para inhibir el crecimiento 

bacteriano y para esto se usan sustancias quimicas, ingredientes del 



curado, deshidratacibn, fermentacibn, refrigeracibn y congelacibn. El 

m6todo usado en nuestro caso serd el de la refrigeracibn, este evita 

el crecimiento de 10s g6rmenes mesbfilos y psicrofilos, determinando 

un alarqgamiento de la fase de lactancia y reduciendo su velocidad 

de crecimiento. Estos g6rmenes son mds suceptibles a la 

refrigeracibn rApida que a la refrigeracibn lenta. 

La conductividad termica es otra propiedad termodindmica al tener 

en cuenta ya que varia ampliamente con la temperatura en que se 

encuentra la carne, es as[ que al disminuir la temperatura la 

conductividad t6rmica aumenta, esto se debe a que el hielo formado 

en la came tiene mayor conductividad que el agua. La velocidad de 

enfriamiento de la carne tambien estd afectada por la conductividad. 

La variacibn de la entalpla es otra propiedad que influye en la 

conservacibn del aliment0 en general, la cual consiste en el calor 

extraldo para el enfriamiento de la carne y depende la temperatura 

inicial y de la temperatura final de refrigeracibn. 

La temperatura es el factor ambiental que m6s afecta el crecimiento 

de 10s microorganismos. Por esta razbn es uno de 10s factores a 

considerar en la conservacibn tanto de cames como de vegetales. 



La temperatura afecta la velocidad de crecimiento, exigencias 

nutricionales y composicibn quimica y enzimdtica de 10s 

microorganismos. Los efectos letales de la congelaci6n y 

refrigeracibn dependen del microorganismo en cuestibn y de las 

condiciones de tiempo y temperatura de almacenamiento. Algunos 

microorganismos pueden estar viables durante largo tiempo en 

alimentos congelados. 

La humedad relativa influye directamente en la actividad de agua del 

alimento. El tbrmino "actividad de agua" se refiere al agua disponible 

para el crecimiento microbiano. A mayores valores de actividad de 

agua, se incrementa el crecimiento bacteriano. Si un alimento con 

bajo contenido de agua se guarda en una atmbsfera con humedad 

relativa aka, la actividad de agua de este alimento aumentarh 

permitiendo el deterioro debido a 10s microorganismos. La 
(lado*- 

c,&15SPOL 
combinaci6n entre la humedad relativa y temperaturn no puede 

despreciarse. Generalmente, cuanto mayor es la temperatura de 

almacenamiento, menor sera la humedad relativa, y viceversa. 

La velocidad y tiempo de refrigeracibn es uno de 10s principales 

factores fisicos. Para determinar el tiempo de refrigerncih se 

consideran 2 tipos de factores: 



Los factores concernientes a la calidad del producto y 10s factores 

concernientes a la instalacibn frigorlfica. 

Las consideraciones mhs importantes a tomar en cuenta en el 

producto son: 

-Dimensibn y forma del producto 

-Variacidn de entalpla 

-Conductividad tbrmica 

-Temperatura inicial y final del producto 

Y la consideraciones m6s importantes en lo concerniente a la 

instalacidn frigorlfica son: 

-Temperatura del medio refrigerante 

-Humedad relativa 

-Medio o procedimiento de refrigeracibn utilizado. 

En la prhctica la velocidad de enfriamiento se obtiene dividiendo la 

mitad del espesor de la came en el punto m6s grueso de la masa 

muscular por el tiempo efectivo en alcanzar la temperatura final 

deseada. 



La forma y caracteristica del embalaje es otro factor a tomar en 

cuenta. El tip0 de embalaje afecta muy diferentemente a las carnes. 

En el aspecto bacteriologico se encuentran diferencias considerables 

en el numero de bacterias y la naturaleza de la flora microbiana, para 

un mismo vacio y una misma temperatura de conservacion, segun el 

tip0 de embalaje utilizado. 

De forma general en todos 10s envases plhsticos al vaclo se produce 

una cierta pkrdida de jugos, que determina un perjuicio economico 

como consecuencia de la perdida de peso. 

Con 10s materiales impermeables puede decirse que se mantiene al 

principio toda la humedad inicial, permitiendose asi una mejor 

maduracion de la carne, que favorece la ternura y el saber, dando 

una presentacion mas agradable. De otro lado 10s materiales 

retrhctiles favorecen el aspecto visual y puede decirse que en 10s 

almacenamiento a largo plazo perjudica a todas las caracteristicas 

organolepticas. 

1.2 Factores de influencia en la conservaci6n de vegetales 

Al igual que en la conservacion de las carnes, existen factores 

intrinsecos (biologicas y fisiologicas del material vegetal) y 



extrinsecos que influyen en la conservacion de vegetales, tales como 

acidez, potencial de bxido-reduccion, composicion quimica 

(intrinsecos) y temperatura, humedad, composici6n del medio y 

embalaje (extrinsecos). 

En lo que se refiere a acidez, al igual que en las carnes, 10s 

microorganismos crecen mejor en 10s vegetales pr6ximos a la 

neutralidad y alcalinidad. Es decir, 10s vegetales cuyo grado de 

acidez (pH) est6 entre 5,8 a 6 estan mas propensos al deterioro. El 

grado de acidez de 10s vegetales mas comunes son: la lechuga con 

un pH de 6,O; la patata con un pH de 5,3 a 5,6; la zanahoria con un 

pH de 4,9 a 6,O; y el tomate con un pH de 4,2 a 4,3 

Con respecto a la temperatura y, en su caso, la humedad relativa en 

el interior de las camaras frigorificas , corresponderan a las 

condiciones de conservacion reglamentarias de cada product0 

durante su tiempo de almacenamiento. La circulacion forzada del aire 

mediante ventiladores en el interior de las camaras sera la adecuada, 

de mod0 que se obtenga una homogeneidad de temperatura y 

humedad relativa, evitandose tanto las zonas de aire estancado, 

como las ventiladas en exceso. Es importante evitar la permanencia 

simultanea de alimentos que produce la transmision de olores y 

tratar de que la estiba influya lo menor posible. 



2. SELECCI~N DE MATERIALES PARA SU 
CONSTRUCCION 

Dimensionamiento y ubicacibn de la8 cbmaras 

Las dimensiones fueron establecidas en base al espacio disponible 

en el restaurante, teniendo en cuenta la cantidad de alimentos que 

se va a refrigerar. La dimensidn total de la aimara junta es de 4,Q5 

m por 3 m, con una altura de 2,5 m. Por lo tanto, se tiene un 

volumen total de 37, 12 m3. Estas son las dimensiones exteriores de 

la cAmara, es decir incluyendo espesor de paredes, aislamiento, 

enlucido, etc. 

Como habiamos mencionado, esta aimara se divide en dos partes: 

La aimara de carnes cuya medida exterior es de 3,45 x 3 m. 

Su volumen total es de 25.87 m3. 



FIGURA 2.1 
DlMENSlONAMlENTO DE LAS CAMARAS DE REFRIGERACI~N 
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La dmara de vegetales cuya medida exterior es de 1,5 x 3 m. Su 

volumen total es de 11,25 87 m3. 

La ubicacibn de la dmara, asi como sus dimensiones ha sido 

establecida conjuntamente con el propietario del establecimiento en 

coordinacibn con nosotros. El Area total del establecimiento es de 

30 metros de largo -en direccibn meridiana- por I 2  metros de largo - 

en direccibn paralela-. 

La dmara serA ubicada hacia un costado central del 

establecimiento, junto a la cocina para obtener un acceso mhs 

rApido de 10s trabajadores del restaurant. Esta dmara estA dividida 

en dos partes: Una dmara para carne y otra para vegetales. Las 

dos cAmaras se encuentran contiguas, es decir, poseen una pared 

en comun. Con esto obtenemos la gran ventaja de que en una de 

las paredes de la dmara de carnes se disminuye la carga tbrrnica al 

estar en contact0 directo con la otra cAmara, producithdose, de esta 

manera, un ahorro en el equipo frigorifico. 

AdemAs, con esta ubicacibn, existe una disponibilidad exterior -en la 

parte superior de la dmara- para la colocacibn de 10s equipos tales 

como compresor, condensador, etc. La pared en direccibn al Oeste 



esth muy pr6xima a un gran muro que separa al restaurant con la 

propiedad vecina. 

2.2 Materiales a utilizar 

Los materiales a utilizar para la construccidn de nuestras &maras 

son 10s siguientes: 

-Mortero de cement0 como enlucido 

-Poliestireno como aislamiento . 

-Lhmina de acero galvanizado como barrera antivapor para las 

paredes laterales, o capa de asfalto como antivapor para el suelo y 

tumbado. 

-Pared de bloques de hormigdn. (En el capitulo 3 detallaremos el 

chlculo del espesor de estos materiales principalmente del 

aislamiento). 

La estructura de la camara puede ser con pilares de hormigdn 

armado, (de 15 a 20 cms. de espesor) y el tumbado con tirantes 

methlicos apoyado sobre la estructura de la chmara para poder 

sujetar el peso de 10s equipos que irhn colocados en la parte 

superior. 



aumenta las caldas de presibn y el costo de instalacibn. 

De esta manera, se facilitarh las conexiones de tuberlas con 10s 

evaporadores y se evitard una demasiada longitud de tuberfa que 

FlGURA 2.2 UBICACI~N DE LOS EQUIPOS EN LA cAMARA 

Por lo tanto, el disefio del tumbado deber4 estar hecho de tat forrna 

que pueda soportar las cargas esthticas de 10s equipos y adem&, 

las 

cargas dinemicas por efecto del funcionamiento de 10s equipos. (Por 

esta razdn, se recomienda colacar aisladores de vibracidn sobre 10s 

WU~DOS). 



La puerta puede ser hecha de madera de plywood marino con 

aislamiento en su nucleo con frisos de caucho en sus bordes de 

cierre a fin de asegurar una buena hermeticidad o estanqueidad. 

Sobre el suelo de la camara, se recomienda colocar una capa final 

de hormigon simple (piedra + cemento + arena) enlucido con 

cemento un poco rugoso para evitar el resbalamiento del personal. 

El espesor de 10s materiales utilizados en la pared interior puede ser 

menor al de las demas paredes, a1 no haber un gran intercambio de 

calor entre ambos ambientes. 

En la camara de vegetales, que servira como antecamara para la de 

carnes, se colocara una mesa de madera de 1,30 x 0,9 metros x 

2cms. de espesor (apoyada sobre una de las paredes) para realizar 

el despiece de carnes y elaboracion de chorizos. 

Dicho despiece y elaboracion de 10s chorizos se realizara 

frecuentemente por dos personas, por lo que hay que considerar un 

prudente espacio de trabajo. 



En cambio, en la cdmara de cames, se colocardn unos tubos de 

acero de 4 centimetros de didmetro para poder colgar o sujetar las 

reses de came porcino teniendo, obviamente, cuidado en el 

empotramiento de estos tubos para evitar la formacibn de puentes 

t4rmicos. 

Estos elementos de acero pueden ser empotrados en varias partes, 

como por ejemplo un tub0 horizontal sobre las paredes laterales, o 

ganchos colgados en la pared superior o tumbado. 

111bus de a r e r o  

FIGURA 2.3 EMPOTRAMIENTO RECOMENDADO PARA LOS 

TUBOS DE SUJECI~N 

En este tipo de empotramiento hay que tener mucho cuidado porque 

10s agujeros de las paredes donde se colocardn 10s tubos- puede 



infiltrarse calor, si no son debidamente construidos. Se recomienda 

en estos casos, un arc0 de acero con empotramiento en el suelo. 

Ademas se pondran bandejas metdlicas en arnbas cdrnaras, en 

fonna de repisa para colocar 10s diferentes tipos de alirnentos que se 

va a almacenar, teniendo en cuenta en no arnontonar las carnes en 

ciertas partes de la dmara (evaporador) para conseguir una 

adecuada distribucidn del aire dentro de la misma. 

FIGURA 2.4 BANDEJAS METALEAS 



3. CALCULO DE CARGA FRlGORlFlCA 

3.1 Cbmara de Carnes 

3.1.1 Selecci6n y Cdlculo del aislamiento 

Las propiedades mds importantes a considerar para 

seleccionar un aislante son las siguientes: 

1) Conductividad thrmica: 10s materiales aislantes deben tener 

un bajo coeficiente de conductividad tbrmica, es decir, 

mientras m8s bajo sea este valor, mejor aislante ser8. 

2) Permeabilidad: 10s materiales aislantes deber8n ser no 

penneables, dentro de lo posible, pues existen aislantes 

fibrosos que tienen una alta permeabilidad. Es necesario 

tener en cuenta que la mayor parte de 10s aislantes esthn 

constituidos por cblulas de aire limitadas por fibras b gr8nulos, 

por lo tanto el aire incluido es el elemento fundamental de 



conductividad y en consecuencia 10s aislarnientos se 

caracterizan por su porosidad. 

Es irnportante que el aire que se encuentra contenido en las 

c6lulas sea seco, pues el aire hurnedo es 24 veces rnhs 

conductor que el aire seco. Por lo tanto, podernos cornprender 

que 6stas dlulas de aire no deben ser penneables al vapor de 

agua (hurnedad). Para prevenir estas penetraciones, se 

utilizan revestirnientos 6 barreras antivapor 10s cuales curnplen 

las siguientes funciones: 

-Retener el aislarniento sobre la estructura de la pared. 

-1rnpedir la penetraci6n del vapor de agua en 10s aislarnientos. 

-Proteger el aislarniento de danos, por lo tanto, deben ser 

estancos y suficienternente resistentes. 

Existen varias clases y tipos de revestirnientos usados corno 

barrera antivapor. A continuaci6n enurnerarernos una lista de 

revestirnientos 10s cuales pueden tener algunas fonnas de 

presentaci6n: 

-Planchas de acero galvanizado 

-Planchas de Alurninio 

-Capas de asfalto 



-Planchas de Plywood. 

-Resinas 

-8rea 

-Sustancias Bituminosas 

-Poliester. 

-Planchas de fibra de vidrio 

y otras clases de emulsiones 

3) Olor: es indispensable que el aislamiento no despida 

olores ni sea sensible a la captacibn de 10s mismos. 

4) Combustibilidad: considerar que un aislante sea lo menos 

inflamable posible para evitar posibles peligros de incendio. 

5) Costo: en todo proyecto, se debe tener en cuenta el 

precio, considerando que, generalmente, 10s mejores aislantes 

son m6s costosos. 

6) Facilidad de Aplicacibn: esta propiedad est6 relacionada 

con el costo de la mano de obra en la instalaci6n del 

aislamiento, es decir, mientras mds diflcil sea la colocaci6n del 

material, el costo ser6 mds elevado. 



7) Resistencia a la compresi6n: en toda clase de 

construccion, se prefieren materiales que tengan una 

suficiente resistencia a la compresi6n. En realidad, son 

pocos 10s aislamientos que reunen esta propiedad, por esta 

raz6n se escogen a aquellos que cumplan con 10s 

requerimientos minimos de compresi6n. Esta particularidad 

es principalmente importante e aislamientos colocados en el 

piso de las chmaras 

8) Durabilidad: se requiere un aislamiento cuya estabilidad 

quimica perdure 6 no disminuya (en lo posible) con el tiempo. 

Esta propiedad tambien estA relacionada con 10s costos. 

Generalmente, las aislamientos que se utilizan para esta 

aplicaci6n son el poliestireno, poliuretano o productos 

derivados de la polimerizaci6n. Estos materiales poseen una 

aceptable impermeabilidad, una baja conductividad tbrrnica, y 

de bajo costo dentro del mercado. Para nuestro trabajo, se 

seleccionarh el material el poliestireno. 

El poliestireno es un material derivado del petroleo y product0 

de la polimerizaci6n del estireno. Su fabricaci6n se la hace en 



TABLA 1 PROPIEDADES DE LOS PRlNClPALES AISLAMIENTOS TERMICOS 

PROPIEDADES 

PRESENTACION 

LA COMPRESION 
~cl lcrn~ 

Lana de Vidrio 

laminas, I laminas, mantas I laminas I laminas I laminas, 
cafiuelas, 

Lana Mineral 

fibrasdevidrio roca,impurezas I Organico I Organico 

hidratado y silice 
termoesta ble I s6lidas I con fibras de 

Poliestireno I ~oliuretano I Silicato de 

cafiuelas, 

mantas 
silicio con resina 

refuerzo 

Canuelas, 

fibras de 

incombustible 

Cafiuelas, 

Pollmero 

alta 

muy baja 

Calcio 
cafiuelas, 

incombustible 

Polimero 

Alta 

Muy baja 

segmentos 
silicato 

autoextingible 

intermedia 

1 a 2.5 

depende de 
calidad incombustible 

baja 

1.2 

intermedia 

7 a  15 



planchas, laminas y casquillos para aislamiento de tuberias, y 

su densidad es de 20 a 3 0 ~ g l m ~ .  

Aunque su resistencia a la compresion es baja, es 

considerado un material auto extinguible y se lo puede 

conseguir en el medio, con facilidad. 

Para el calculo de la pared con aislamiento de la camara para 

carnes (y de vegetales) se utilizaron 10s siguientes valores: 

-Bloques de hormigon armado de 10 crns. de espesor (E) cuya 

conductividad termica (A) es: 1,3 Kcal I hr* m*OC 

-Plancha de acero galvanizado de 0.7 mm. de espesor cuya 

conductividad termica es: 11 Kcallhr* m*OC 

-Capa de Asfalto de 7 mm. de espesor cuya conductividad 

termica es: 0,7 Kcallhr* m*OC 

-Mortero de cement0 como enlucido de 1 cm. de espesor cuya 

conductividad termica es: 0,8 Kcall hr*m*OC 
lllCllQ*- 
C I B - r n L  -Poliestireno de 6, 10 6 12 crns. de espesor cuya 

conductividad termica es: 0,03 Kcallhr* m*OC 

El coeficiente de conveccion superficial de la pared (he), hacia 

el exterior es: 20 ~ c a l / h r * m ~ * ~ ~  



El coeficiente de conveccion superficial de la pared hacia el 

interior de la camara (he) ligeramente ventilada es: 10 

~cal/hr*m* *OC 

TABLA 2 

CONDUCTIVIDAD TERMICA DE VARIOS CUERPOS 
(K~allhr*rn*~C) 

I IATON I 27 I 

PIATA 
COBRE 

I CORCHO I 0.05 I 

100 
74 

Para calcular el espesor de 10s aislamientos, intervienen 

metodos que hacen intervenir el precio del material utilizado, el 

costo de frigoria instalada, las amortizaciones y las tarifas de 

venta de la corriente electrica con el fin de determinar 10s 

espesores llamados economicos. 

Estos metodos pueden ser razonablemente aplicados cuando 

las condiciones economicas permitan establecer relaciones 

constantes entre 10s diferentes factores puestos en 

consideracion, lo cual es raramente realizado. Por otra parte, 

es justificable atenerse a las reglas generales admitidas para 



la eleccion de 10s coeficientes de transmision de calor y que 

han sido desde el punto de vista economico aceptadas por la 

experiencia. 

Estos factores han sido fijados en el orden de 8 a 10 

Kcal/hr*m2 para instalaciones de refrigeracion de plantas que 

no trabajan todo el aiio. Sin embargo, para temperaturas mas 

bajas se puede adoptar el valor de 6 Kcal/hr*m2. 

Este valor resulta de calcular el valor del coeficiente de 

transmision de calor de una pared multiplicado por la 

diferencia de temperatura entre las paredes. En la practica se 

puede admitir una relacion entre estos dos factores, la cual es: 

Diferencia de 
Temperatura (OC) 
Coeficiente de 
Transferencia de 
calor ( ~ c a l l h r * m ~ * ~ ~ )  

Esto quiere decir, que el costo mas bajo que se puede obtener 

al sumar 10s costos iniciales de instalacion y 10s costos de 

operacion (electricidad), resulta al calcular y determinar el 

espesor del aislamiento, tomando como referencia estos 

datos. 



Cabe mencionar, que para calcular el espesor definitivo de las 

paredes orientadas en varias direcciones, se tiene que 

determinar primero, la diferencia de temperatura entre las 

paredes. Se admite que en las proximidades de 10s techados 

y paredes expuestos al sol, la temperatura exterior promedio 

(que en nuestro caso es 25 OC) se debe aumentar: 15 OC para 

10s techados, 10 OC para las paredes expuestas al oeste y 5 OC 

para las paredes expuestas al sur y este. 

Con el valor de las diferencias de temperatura (AT) 

especificado para cada una de las paredes, tenemos el 

coeficiente de transmision global (K), el cual es igual 

l/he+ C (Elh) + l lhi y podemos despejar el valor de E (espesor 

del aislamiento) 

Pared Norte (interior) (AT= I I "C) 

K=0.45=1/(1/10+0.1/1.3+2*(0.0007)/11+E/0.03+0.01/0.8+1/10) 

E = 0.057 crns. 

Escogeremos 6 crns. de espesor cuyo K recalculando sera: 

0.4367 ~ c a l / h r * m * * ~ ~  

Pared Sur, Este y Oeste (AT=30, 25 y 35°C respectivamente) 



K=0.30=1/(1/20+0.1/1.3+2*(0.0007)/11 +E/0.03+0.01/0.8+1/10) 

E= 0.092 crns. 

Escogeremos 9 crns de espesor cuyo K recalculando es: 

0.3086 ~ c a l / h r * m * * ~ ~ .  (Ver Figura 3.1) 

Techo (AT= 40 "C) 

K=0.25=1/(1/20+0.1/1.3+2*(0.007)/0.7+E/0.03+0.01/0.8+1/10) 

E= 0.1 122 crns. 

Escogeremos 12 crns. de espesor cuya K recalculado es: 

0.2347 ~ca l /h r *m~*~c .  

Para el techo usamos como barrera antivapor, capas de 

asfalto de 7 mm. (Ver Figura 3.2) 

Piso (AT= 30°C) Se calculo con una Temp. del piso de 30°C - 

Para la base del suelo usaremos una capa de hormigon 

armado de 20 crns. de espesor con 2 capas de asfalto de 0.7 

crns. para proteger el aislamiento. 

K=0.30=1/(1/20+0.2/1.3+2*(0.007)/0.7+E/0.03+0.01/0.8+1/10) 

E= 0.091 crns. 

Escogeremos 10 crns. de espesor cuya K recalculado es: 

0.2762 ~ c a l / h r * m ~ * ~ c .  (Ver Figura 3.3) 



uislc. mient o 

FIG. 3.1 ESPESOR DE PAREDES 







3.1.2 Calculos de Aportes Calorificos 

Aportes lnternos 

Enfriamiento de 10s Productos 

La cantidad de calor que se debe absorber a 10s alimentos es: 

P= Cantidad de producto que se va a enfriar por hora (Kglhr) 

Cp= calor especifico del producto (antes de congelacibn) 

(Kcal/Kg*OC) 

AT= Diferencia de temperatura entre la temperatura de 

introduccion Ti y la temperatura de refrigeracion Tf (para 

almacenamiento de carnes en periodos cortos). 

Qil = P * Cp * ( Ti-Tf) Tf = O°C 

Carne de res 

Carne de chancho 

Pollos 

Chuletas 

Chorizos 

Viceras y corazon 

Higado 

Morcilla 

Kalh r Kca I/Kn*OC 
1.15 0.75 



Nota: Los datos del Cp y calor de respiracibn de 10s 

alimentos son tornados de "Carrier Design Datan. 

El calor desprendido por 10s productos animales es calculado 

por la siguiente expresion: 

Lr= calor de respiracibn (KcalIKg) 

P= cantidad del product0 almacenado por hora (Kglhr) 

Carne de res 

Carne de chancho 

Pollos 

Chuletas 

C horizos 5.75 10 57.5 

Viceras y corazbn 7.75 10 77.5 

Higado 

Morcilla 

Los alimentos s e r h  embalados en fundas pldsticas, cuya 

masa es muy pequei'ia y se considera despreciable. 

Tubos 

radio = 2 cms. 



Longitud = 7. 5 m. 

volumen = 3.14 (0.02)'(7.5) = 0.009425 m3 

Densidad de acero = 7850 ~ g l m ~  

P= masa = (0.009425)*7850 = 73.98 Kg. enfriados en un dia 

de trabajo (16 horas) 

Cp = 0.1 4 Kcal/Kg*OC 

At= 25OC - OOC= 25 OC 

Qa3 = P*Cp*At=73.98*0.14*25/16 

Qa3 = 16.2 Kcallhr 

Bandeias 

ancho = 0.5 m. Largo= 1.2 m. Espesor=(l/20")=0.00129 m. 

volumen = 1.2 (0.5)*(0.00129) = 0.000762 m3 

Densidad de acero galvanizado = 7850 ~ g / m ~  

P= masa = (0.00076)*7850*8 bandejas = 47.84 Kg. enfriados 

en un dia de trabajo (16 horas). 

Cp = 0.1 4 Kcal/Kg*OC 

At= 25' - 0° = 25 OC 

Qa4 = P*Cp*At=47.84*0.14*25/16 

Qa4= 10.52 Kcallhr 



A~ortes Externos 

El coeficiente global de transferencia de calor ( ~ c a l / h r * m ~ * ~ ~ )  

para cada Pared fue calculado en el segment0 anterior. Se 

consider6 una temperatura ambiente promedio del aire de 25 

OC. Ademas se aumentb la temperatura ambiente para las 

paredes expuestas al sol, como son la pared oeste (+lO°C), la 

pared sur (+!j0C) y el el tumbado(+l5OC). Las medidas de la 

aimara de carnes (para calcular la superficie de cada pared) 

son: 

largo= 3.45 m. ancho= 3 m. altura= 2.5 m. 

El aporte calorifico por las Paredes fue calculado de la 

siguiente forma: 

Qbl= K*S*AT 

Donde: 

K= coeficiente global de transferencia de calor ( ~ c a l l h r * m ~ * ~ ~ )  

S= Superficie de transferencia de la pared en m2 

AT= diferencia de temperatura entre la temperatura ambiente y 

la temperatura de la chmara frigorifica ( OC) en razbn de: la 

intensidad de radiacibn solar, la orientacibn de las paredes, del 

estado del cielo, y de la duracibn de insolacibn. 



/ / 0 Tamb.=25 OC 

FIGURA 3.4. ORlENTAClON DE LA CAMARA 

\, 

Area K ( k c a ~ h r * m * ~ ~  AT(OC) Kcallhr 
NORTE 7.50 0.4367 11 36.0 

E 

SUR 7.50 0.3086 30 69.4 

ESTE 8.63 0.3086 25 66.5 

C. de vegetales\ C. de carnes / / 

OESTE 8.63 0.3086 35 93.2 

N 

TUMBADO 10.4 0.2347 40 97.6 

PIS0 10.4 0.2762 30 - 85.4 
448.1 

Hay que indicar, que la diferencia de temperatura en la pared 

Norte es 11 OC, por ser esta la pared de divisidn entre la 

T= 11 OC 

dmaras. Ademhs consideramos una diferencia de 

temperatura de 30 OC entre el suelo (temp=30 OC) y la dmara 

(temp= 0 OC) 

Aportes calorificos oor enfriamiento v secado del aire de 

renovacidn 

T=O OC 

S 



El aire es el vehiculo de la humedad, polvos y germenes. La 

composici6n quimica del aire va sufriendo variaciones por la 

respiracion de 10s alimentos, el personal, ciertas combustiones 

organicas, etc. Esto empobrece el contenido del oxigeno en el 

aire, y aumenta el desprendimiento de anhidrido carbbnico. 

Por lo tanto , es indispensable renovar el aire de las camaras 

generalmente por el movimiento de las puertas de acceso. La 

renovacion depende de las condiciones ambientes exteriores y 

de las condiciones interiores de las camaras, es decir: 

temperatura y humedad relativa. 

Asi, el calor aportado es dado por a1 siguiente relacidn: 

N= nlimero de renovaciones cada 24 horas. Para nuestro 

caso es 21.5 (Ver Tabla 3). 

POL 
ha= entalpia del aire exterior a 25 O C  y 80% (kcal1Kg). 

hf= entalpia del aire en el interior de la camara a 0 O C  y 90 % 

(KcalIKg). Estos datos se 10s obtiene de la carta 

psicrometrica. 

Qb2 = N*V*(ha-hf)lva 

Qb2 = (21.5/24)*(20.57)*(19.69-6.05)/0.86 



Referencia: 'Fundamentos de Aire acondicionado y Refrigeraci6nn. Autor: HemPndez G. 

TABLA 3 
DE RENOVACIONES POR CADA 24 HORAS POR VOLUMEN DEL LOCAL A TEMPERATURAS 

SUPERIORES A 0 "C 

No. renovacion 
6.5 
5.5 
4.9 
3.9 
3.5 
3 

2.7 
2.3 
2 

1.6 
1.4 

Volumen (m3) 
170 
227 
283 
425 
567 
708 
850 
1134 
1417 
2125 
2834 

Volumen (m3) 
7 
9 
11 
14 
17 
23 
28 
43 
57 
85 
113 
142 

No. renovacion 
38 

34.5 
29.5 
26 
23 
20 

17.5 
14 
12 
9.5 
8.2 
7.2 



Qb2= 292.26 Kcallhr 

Aporte calorifico del trabaio de motores 

Es necesario compensar 10s aportes calorificos proporcionado 

por el motor del ventilador del evaporador. Para nuestro caso, 

usaremos un motor de "/a Hp de potencia, considerando que se 

requiem una suficiente ventilaci6n (caudal de a h )  y una 

velocidad de enfriamiento de 10s productos adecuada (presion 

de aire) 

Para nuestro calculo, utilizaremos la Tabla 4 publicada por 

ASRE Data book. Hay que seiialar que, para nuestro caso, 

las perdidas de calor del motor como su salida util, se disipan 

dentro de la camara refrigerada. 

Por lo tanto: 

donde: 

EC= es el equivalente calorifico en Kcal/hr*Hp. (en nuestro 

caso es igual a 1,071). 

Hp= es la potencia del motor electric0 

Qb3=l ,071 *(1/2)=535.5 Kcallhr 



TABLA 4 

EQUIVALENTE CALORIFIC0 DE MOTORES ELECTRICOS 

KCAUHpehr 

Referencia: "ASRE Data Book , Volurnen de Diseflo" 

Hp del 
motor 

118 a !A 

l/r a 3 

3 a 20 
I I I I I 

Carga 
conectada en 

el espacio 
refrigerado 

1,071 -00 

932.40 

743.46 

Pbrdidas 
del motor 
fuera del 
espacio 

refrigerado 

641.34 

641.34 

641.34 

Carga 
conectada 
fuera del 
espacio 

refrigerado 

428.40 

289.80 

100.80 ' 



A~ortes Calorificos debido al Personal 

Las manipulaciones inherentes al almacenamiento de 10s 

productos obligan al personal a permanecer un cierto tiempo 

dentro de las cdmaras. El cuerpo humano desprende calor 

por radiacibn, conveccibn, y por evaporacibn de llquidos 

orgdnicos segregados por las gldndulas y mucosas. Este 

calor depende de la vestimenta, actividad flsica y estado del 

ambiente. Para nuestro caso, las personas estardn 

efectuando un trabajo ligeramente pesado. 

Tomaremos la cantidad de 230 Kcallhr (Segun Figura 3.5 en 

categoria B a 32 OF) 

Los aportes por personal son: 

Qb4= N*C*tl 

donde: 

N = numero de personas. (En nuestro caso son 2). 

C= Calor desprendido por personas. (230 Kcallhr) 

tl= tiempo de permanencia en horas por dia. (1.25 horas) 

Por lo tanto: 

Qb4=2*230*1 6=35.93 Kcal/hr 



FIGURA 3.5 PERDIDA DE CALOR DEL CUERPO 
HUMAN0 A VARIAS TEMPERATURAS 

Referencia: "Fundamentos de aire acondicionado y Refrigeraci6nn 
Autor: Hernandez G. 



Aportes calorificos por alurnbrado 

La cantidad de calor ernitida por las larnparas esta dada por: 

Qb5= 860*Kw*tr 

donde: 

860= factor de conversion. 

Kw= potencia de las lamparas. Se emitirhn 20-24 Watts de luz 

por m2 de area. En nuestro caso s e r h  0.2 Kw. 

ti= tiernpo de servicio en horas por dia. (1 horas) 

Por lo tanto: 

Qb5=860*0.2*1 .25/16=13.46 Kcallhr 

TOTAL: 

Sumando 10s aportes internos y externos tenemos: 

Total=2,181.9+1 ,O57.5+ l6.2+1 0.5+448.1+292.26+535.5+35.9 

3+13.46 = 4,591.35 Kcallhr 

Aurnentando a este valor un factor de seguridad tenernos: 

4,912.70 Kcallhr = 19,650 Btulhr 

3.2 Camara de Vegetales 

3.2.1 Seleccion y Calculo del Aislamiento 

En la seccion anterior, enurnerarnos las propiedades mas 



importantes que se tienen que considerar para seleccionar un 

aislante. El material que se ha escogido es el poliestireno. 

Para determinar 10s espesores de 10s aislamientos, tomaremos 

como referencia 10s datos obtenidos en la camara anterior, 

para obtener una uniformidad en el espesor total de las 

paredes de la camara. Usando la misma formula para el 

calculo de espesores en la camara de carnes tenemos: 

Pared Norte. Este v Oeste (AT=l4,l4 y 24°C respectivamente) 

K=0.30=1/(1/20+0.1/1.3+2*(0.0007)/11 +E/0.03+0..01/0.8+1/10) 

E= 0.092 crns. 

Escogeremos 9 crns de espesor cuyo K recalculado seras: 

0.3086 ~ca l /h r *m**"~  (Ver Figura 3.1) 

Pared Sur (interior) (AT= -1 1 OC) 

K=0.45=1/(1/10+0.1/1.3+2*(0.0007)/11+E/0.03+0.01/0.8+1/10) 

E= 0.057 crns. 

Escogeremos 6 crns de espesor cuyo K recalculado sera: 

0.4367 ~cal/hr*m* * O C  

Nota: Hay que seiialar, que la pared sur de la camara de . 

vegetales es la misma pared norte de la camara de carnes, 



teniendo en cuenta que la camara de carnes tiene una 

temperatura inferior a la de vegetales. Por lo tanto, existe 

transferencia de calor desde la camara de vegetales a la de 

carnes, mas no lo contrario. 

Es decir, el aislamiento cumplira su funcionalidad de 

conservar la temperatura solamente para la camara de carnes, 

mientras que la camara de vegetales tendra una perdida de 

calor ( en vez de una ganancia) a traves de su pared sur. 

Techo (AT= 29°C) 

K=0.25=11(1/20+0.111.3+0.00710.7+E10.03+(0.0007)111+0.0110 

.8 +1/10) E= 0.1 122 crns. 

Escogeremos 12 crns. de espesor cuya K recalculado es: 

0.2347 ~ c a l l h r * m ~  *OC. (Ver Figura 3.2) 

@PO4 

Qj 
Piso (AT= 19°C) Se calculo con una Temperatura del piso - 

de 30°C. 
-*- - L K=O.3O=ll(lRO+O.2/l.3+2*(O.OO7)lO.7+ElO.O3+O.OllO.8+l/lO) 

E= 0.091 crns. Escogeremos 10 crns. de espesor cuya K 

recalculado es: 0.2762 Kcall hr*m2 "OC (Ver Figura 3.3) 



3.2.2 Aportes Calorificos 

A~ortes lnternos 

Enfriamiento de 10s Productos 

La cantidad de calor que se debe absorber a 10s alimentos es: 

P= Cantidad de producto que se va a enfriar por hora (Kglhr) 

Cp= calor especifico del producto (antes de congelacibn) 

(Kcal/Kg*OC) 

AT= Diferencia de temperatura entre la temperatura de 

introduccion Ti y la temperatura de refrigeracibn Tf (para 

almacenamiento de vegetales en periodos cortos). 

Qil =P*Cp*(T i -T f )  T f= l l °C  

Kglhr Kcal/Ka*OC Ti(O C) Kcallhr 
Tomate 1.4 0.92 29 23.5 

Cebollas 2.8 0.91 29 46.5 

Pepino 0.6 0.90 29 - 9.2 

79.3 

Nota: Los datos del Cp y calor de respiracibn de 10s alimentos 

son tornados de "Carrier Design Data". 

Calor des~rendido Dor 10s ~roductos 

El calor desprendido por 10s productos animales es calculado 

por la siguiente expresion: 



Lr= calor de respiracibn (KcaVKg) 

P= cantidad del producto almacenado por hora (Kghr) 

Qaz= P ' Lr 

Kdhr KcaVKq Kcalhr 
Tomate 1.40 1.15 1.6 

Cebollas 2.8 0.67 1.9 

Pepino 0.60 1.55 - 0.9 
4.4 

Los alimentos s e r h  embalados en fundas pldsticas, cuya 

masa es muy pequeAa y se considera despreciable. 

Mesa de Madera 

volumen = 1.3*0.9*0.02= 0.0234m3 

densidad = 250 ~ ~ / m ~ .  

P= masa = (0.0234)*250 = 5.85 Kg enfriados en un dla de 

trabajo (1 6 horas). 

Cp = 0.56 Kcal/Kg*OC 

Qa3= 1.36 Kcallhr 

Bandeias 

ancho = 0.5 m. Largo= 1.2 m. Espesor=(1/20n)=0.00129 m. 



volumen = 1.2 (0.5)*(0.00129) = 0.000762 m3 

Densidad de acero galvanizado = 7850 ~ ~ l m ~  

P= masa = (0.00076)*7850*2 bandejas = 11.20 Kg enfriados 

en un dla de trabajo (16 horas). 

Cp = 0.14 KcalIKg'OC 

At= 25-1 1=14 OC 

Qaa = P*Cp'At=l 1.2'0.14*14/16 

Qa4= 1.38 Kcallhr 

Aportes Externos 

Para calcular la transferencia de calor se 

tomaron en las mismas condiciones climhticas que para la 

cBmara de carnes, y 10s datos del coeficiente global de 

transferencia de calor entre las paredes ( ~ = ~ c a l / h r * m ~  *OC) 

calculado en el segment0 anterior. 

Las medidas de la chmara de vegetales (para calcular la 

superficie de cada pared) son: 

largo= 1.50 m. ancho= 3 m. altura= 2.5 m. 

Utilizando la misma f6rmula tenemos que el aporte calorlfico 

por las Paredes es: 



Area K (kcallhr*m2 *OC) AT (OC) Kcallhr 
NORTE 7.50 0.3086 14 32.4 

SUR 7.50 0.4367 -1 1 -36.0 

ESTE 3.75 0.3086 14 16.2 

OESTE 3.75 0.3086 24 27.8 

TUMBADO 4.5 0.2347 29 30.6 

Hay que indicar, que la diferencia de temperatura entre la 

pared Sur y la pared contigua es -1 1 OC, por ser esta la pared 

de division entre la camaras, es decir, existe una perdida de 

calor, la cual es receptada por la camara de carnes. Ademss 

consideramos una diferencia de temperatura de 19 OC entre el 

suelo (temp= 30 OC) y la camara de vegetales (1 1 OC). 
v-- 
m-ICS#IL 

Aportes calorificos por enfriamiento v secado del aire de 

renovaci6n 

N= numero de renovaciones cada 24 horas. Para nuestro 

caso es 36.25 (Ver Tabla 3) 

V= volumen interior de la camara en m3 = 7.9 

va= volumen especifico del aire en el exterior en m3 /Kg=0.86 



ha= entalpia del aire exterior a 25 OC y 80% (kcal1Kg) =19.69 

hf= entalpia del aire en el interior de la camara a 1 1°C y 80 % 

(Kcal/Kg)= 1 0.78 

Qbz = N*V*(ha-hf)/va 

Q b2= (36.25/24)*(7.9)*(19.69 -1 0.78)/0.86 

Qbz = 123.62 Kcallhr 

Aporte calorifico del trabaio de motores 

Es necesario compensar 10s aportes calorificos proporcionado 

por el motor del ventilador del evaporador. Para nuestro caso, 

usaremos un motor de 113 Hp de potencia, considerando que 

se requiere una suficiente ventilacibn (caudal de aire) y una 

velocidad de enfriamiento de 10s productos adecuada (presion 

de aire). 

Para nuestro calculo, utilizaremos la Tabla 3 publicada por 

ASRE Data book. Hay que seAalar que, para nuestro caso, 

las perdidas de calor del motor como su salida util, se disipan 

dentro de la camara refrigerada. 

Por lo tanto: 

donde: 



EC= es el equivalente calorlfico en Kcal/hr*Hp (en nuestro 

caso es 1 ,O7 1 ) 

Hp= es la potencia del motor elBctrico 

Qb3=l ,071 *(1/3)=357.5 Kcallhr 

A D O ~ ~ ~ S  Calorificos debido al Personal 

Tomando el mismo dato de calor desprendido por las 

personas de la cAmara de carnes tenemos: 

Los aportes por personal son: 

Qba= N*C*tl 

donde: 

N = numero de personas. (En nuestro caso son 2). 

C= Calor desprendido por personas. (215 KcaVhr (Ver Figura 

3.5 en Categoria B a 52 OF) 

tl= tiempo de permanencia en horas por dia. (3.25 horas) 

Por lo tanto: 

Qb4=2*21 5*3.25/16=87.78 Kcallhr 

Aportes calorificos por alumbrado 

La cantidad de calor emitlda por las Ihmparas esth dada por: 

Q b5= 860*Kw*tl 

donde: 



860= factor de conversion. 

Kw= potencia de las lamparas. Se emitiran 20-24 Watts de luz 

por m2 de area. En nuestro caso seran 0.125 Kw. 

tl= tiempo de servicio en horas por dia. (3.25 horas) 

Por lo tanto: 

Qb5=860*0. 125*3.25/16=21.83 Kcallhr 

TOTAL: 

Sumando 10s aportes internos y externos tenemos: 

Total=79.3+4.4+1.36+1.38+94.60+123.62+357.5+87.78+2 1.83 

=771.77 Kcallhr 

Aumentando a este valor un factor de seguridad tenemos: 

953.10 Kcallhr = 3,812 Btulhr 



4. SELECCI~N DEL REFRIGERANTE 

4.1 Concepto e Importancia 

Los refrigerantes o fluidos frigorigenos, son substancias que circulen 

ciclicamente por las instalaciones frigorificas, actuando como agente 

refrigerante del cuerpo 6 sustancia a enfriar. 

4.2 CLASlFlCAClON DE LOS REFRIGERANTES 

Los refrigerantes se clasifican en dos grandes grupos: 

-Refrigerantes Primarios 

-Refrigerantes Secundarios 

Refricrerantes Primaries- Son substancias que se caracterizan 

por utilizar su calor latente de vaporizacih para absorber calor del 

cuerpo o sustancia a enfriar. Estos refrigerantes son usados en 10s 

sistemas de refrigeracidn directa. 



Los refrigerantes primarios mds comunes son: 

........... -El amoniaco.. R717 

-Refrigerante 12.. ....... .R12 

-Refrigerante 22.. ....... .R22 

-Refrigerante 134A.. ....... R134A 

Las principales caracterlsticas para seleccionar un refrigerante 

primario son: 

Caracterlsticas TermodinAmicas 

- La raz6n de compresi6n de be ser poco elevada, en lo posible. 

-La temperatura de evaporacion debe ser superior de la temperatura 

-La temperatura crltica debe ser lo mds alta posible con respecto a 

la temperatura de condensacion 

Caracterlsticas de Selauridad 

-La toxicidad debe ser la menor posible. -I- 

CIB-I&8POL 
-La inflamabilidad tambibn debe ser lo mds baja posible. 

-La accion sobre 10s productos perecederos debe ser nula, es decir, 

no debe contaminar la carga en caso de existir fuga. 

Caracterlsticas Tbcnicas 



-La accibn sobre 10s metales que se utiliza en la instalacibn frigorlfica 

debe ser nula. 

-La accibn sobre 10s aceites de lubricacibn debe ser positiva en toda 

proporcibn en el sentido de miscibilidad entre el refrigerante y el 

aceite para facilitar su retorno a1 compresor. 

-Su comportamiento en presencia del agua debe ser nulo. 

-Po= aptitud con respecto a las fugas. 

Caracterlsticas Econbmicas 

-Su precio debe ser lo m8s bajo posible 

-Debe ser de f8cil disponibilidad en el mercado. 

Refrinerantes Secundarios.- Son aquellas substancias que han 

sido previamente enfriadas por un refrigerante primario para 

posteriormente ser utilizados como agentes de enfriamiento para 

absorber calor del cuerpo. Estos refrigerantes son usados en 10s 

sistemas de refrigeracibn indirecta. 

Los refrigerantes secundarios m4s comunes son: 

-Las Salmueras, siendo la m8s utilizada la salmuera de cloruro de 

Calcio y Cloruro de Sodio. 



TABLA 5 

PROPIEDADES DE LOS REFRIGERANTES PRlMARlOS MAS 

I PROPIEDADES 

1 NOMBRE 

Razon de 
Compresion 

(tc=30°C, 
te=-I 5°C) 
Formula 
quimica 

Temperatura 
Ebullici6n 
(a 1 atm) 

Temperatura 

Frigorifica 
(Kcall m3) 
Toxicidad 

productos 

Potencial 
Agotamiento 

ozono (base R12) 
Aptitud a las 

fugas 
Precio 

rnuY no toxico I No t6xico I no t6xico 

R717 

Arnoniaco 

R12 

Diclorodifluor- 
metano 

t6xico 
lnflarnable 

I I I 

ataca el 1 toleran la I toleran la .I toleran la 

muy 
fuerte 

R22 

Clorodifluor- 
metano 

No inflarnable 

R134a 

Tetrafluor- 
Etano 

sensiblemente 
nula 

cobre y sus 
aleaciones 

no 

Ligera 

no 
inflamable 

sensiblemente 
nula 

mayoria de 
metales 

bajo 

inflamable 
sensiblemente 

nula 

muy grande 

mayoria de 
metales 

relativamente 
alto 

mayoria de 
metales 

Muy grande muy grande 

relativamente 
alto 

relativamente 
alto 



-Refrigerantes No. 1 1 y 1 13 

-Los glicoles, 10s cuales se mezclan con el agua, pero se requiere 

mayor bombeo por ser un llquido viscoso. 

-Los alcoholes, cuya principal desventaja es que son inflamables. 

Los principales requisites que deben cumplir 10s refrigerantes 

secundarios son: 

-Un punto de congelaci6n netamente inferior a la mas baja 

temperatura a la cual debe ser circulado el Ilquido. 

-Masa calorlfica por unidad de volumen elevada, lo cual permite 

0 '  
limitar el caudal volum4trico en circulaci6n. 

8 

-Tensi6n de vapor moderado (Punto de ebullicibn elevado). 3 -Ligera viscosidad: 
L m  
mL 'para limitar las caldas de presibn en 10s circuitos 

'para obtener coeficientes de intercambio t4rmico elevados. 

-Aptitud minima para provocar corrosiones. Esto exige que el llquido 

sea un ma1 electrolito y que su conductividad el4ctrica sea pequefia. 

- h e n  comportamiento con el agua, tanto sobre el plan qulmico 

(evitar la formacidn de compuestos corrosives), como sobre el plan 

qulmico (evitar la formacidn de compuestos que se solidifiquen a las 

temperaturas de empleo) 



-Buen comportamiento quimico en presencia del refrigerante (en 

caso de fuga en el evaporador). 

-Precio moderado. 

4.3 Seleccion del Sistema Refrigerante 

El refrigerante que vamos a utilizar es el R134a para un sistema 

primario. Es del grupo de 10s hidrocarburos. Su nombre es 

Tetrafluormetano y su formulaci6n qufmica es CH2F-CF3. 

Actualmente se est i  imponiendo en las instalaciones modernas de 

refrigeracion domestica debido a que no influye nocivamente a la 

capa de ozono, es decir, es un refrigerante "ecologico". Su 

potencial agotamiento de ozono (ODP) es nulo y su potencial peligro 

global (GWP) es 1500, en comparacion con el del R12 cuyo GWP 

es 8100. A pesar de que su disponibilidad no es muy grande, es el 

reemplazante de otros refrigerantes (principalmente del Freon 6 R 

12) a mediano y largo plazo. 



CAPITULO 5 

5. SELECCION DEL SISTEMA DE REFRIGERACION 

5.1 Clasificaci6n de 10s Slsternas 

Existen dos clases principales de sistemas de refrigeracidn: 

-Refrigeracibn directa 

-Refrigeracibn indirecta 

Refriaeracl6n Directs- es cuando la absorcibn de calor 8e hace 

directamente por la vaporizacidn de un llquido (primario) en el 

evaporador ubicado dentro del local a enfriar. 

Las dos clases mAs comunes de refrigeracibn directa son: 

-por circulacibn natural de aire 

-por circulacidn forzada de aire 

Refrigeracibn Directa por circulacibn natural de aire.- este sistema 

opera exclusivamente con refrigerante primario y m8s 



especlficamente con CFCs (Clorofluorcarbonados). El fluido 

refrigerante es desplazado por medio del compresor que lo 

comprime a aha presibn y temperatura para luego circular a trav6s 

del condensador, donde se licua, para continuar hacia la vilvula de 

expansibn. En la vdlvula de expansibn, el refrigerante cae su 

presibn y temperatura para ser introducido en un evaporador 

consistente en una serie de tubos fijados como una especie de 

parrilla en un costado o tumbado de la dmara o bodega. Al pasar 

el refrigerante a trav6s de esta parrilla de tubos se evapora, 

extrayendo el calor del aire circulante dentro de la cdmara o bodega 

por conveccibn o circulacibn natural, producidndose as1 el 

enfriamiento requerido de 10s productos almacenados en la misma. 

En la prhctica, la disposicibn de las tuberlas de evaporadores puede 

estar constituido por varios circuitos en paralelo, comportando cada 

uno de ellos su propia v4lvula de expansibn que regula el flujo o 

04 caudal del refrigerante. La divisibn de esta parrilla de tubos en 

ij! varios circuitos, se basa en 10s siguientes razonamientos: 

LUlOT 

*L -La longitud de cada circuit0 es limitada para prevenir una excesiva 

calda de presibn, que podria ser ocasionada por la fricci6n del 

refrigerante contra las paredes de 10s tubos. 



-Cuando las diferentes superficies de la chmara o bodega estin 

expuestas a diferentes temperaturas por la posici6n de la cimara 

con respecto al sol, se puede ejercer una mejor regulaci6n -por 

separado- de las diferentes superficies de enfriamiento. 

-Desde el punto de vista de seguridad operativa, se puede separar 

un circuit0 de tuberlas -si estd danado- de 10s demds y asi disminuir 

10s dafios de carga. 

Este sistema es utilizado, solamente, en instalaciones muy 

pequefias (por ejemplo en camaras de vfveres) debido a las 

numerosas desventajas que presenta con respecto a las muy pocas 

ventajas de aplicacibn. 

Sistema de Refrigeracibn directa por circulacibn forzada de aire.- 

en este sistema el evaporador estA conformado por una baterla 

compacta la cual esth en contact0 con aire forzado por medio de 

m l l w  m~, ventiladores movidos por motores el6ctricos. El aire pasa a trav6s 

de la bateria y es inyectado a la dmara o bodega por el tumbado o 

piso, para luego ser retornado a la bateria y asi repetir su 

recirculacibn, absorbiendo el calor de la carga almacenada en la 

dmara. 



Como las baterias est6n sujetas a la formacidn de escarcha, 

debiendo ser periddicamente desescarchadas para mantener la 

eficiencia del sistema, se usan bandejas de acero galvanizado para 

colectar el agua, y de aqui drenarlas al exterior. 

El sistema de desescarchado es realizado por resistencias 

eltktricas ubicadas entre 10s tubos de las baterias, o por medio de 

gas refrigerante caliente. 

Este metodo es preferido con respecto al anterior, aunque no se 

puede obtener un control exacto de la temperatura como en el 

siguiente sistema a mencionar. 

Refriaeraci6n indirecta- en ciertos casos, , la absorci6n de calor 

del local a enfriar no se hace directamente por la vaporizacidn del 

refrigerante en el evaporador ubicado en el local (refrigeracidn 

directa o expansi6n directa), sino que se realiza a travbs de un 

liquido incongelable (refrigerante secundario). 

Este tipo de sistema, generalmente consta de dos circuitos, donde 

en cada circuito circula un tip0 diferente de refrigerante. (un circuito 

con refrigerante primario y otro con un liquido incongelable o 

secundario). En el circuito con refrigerante primario, el evaporador 



se encarga de enfriar un llquido sobre un tanque aislado con un 

agitador para una circulaci6n racional del fluido. Este fluido frio, 

es bombeado (por medio de un circuit0 secundario) hacia la dmara 

o local a enfriar, en donde el fluido gana calor, se evapora y regresa 

al tanque que a1 final se constituye en una intercambiador de calor. 

Ventaias v Desventaias del sistema de Refriaeracibn lndirecta con 

respecto al de refrineracibn directa 

Las principales ventajas son: 

-El sistema de refrigeracibn indirecta (principalmente cuando es 

usado con circulaci6n vertical del aire) proporciona un control de 

temperatura m&s exacto. 

-Cualquier numero de temperaturas de salmuera, cada una de ellas 

04 muy estrechamente controladas, pueden ser simultaneamente 

controladas usando una mBquina y un evaporador. 

-Con la tuberia de salmuera dispuesta en forrna compacta en la 

lPOL bateria, habria menos posibilidad de fugas o escapes de salmuera. 

AdemBs, si se produjera fugas de salmuera, estas no podran entrar 

en contact0 con la carga y, por consiguiente daiiarla. 

-Cuando se trata de trasladar o transportar cargas en un tiempo 

considerable, proporciona un transporte m8s satisfactorio, ya sea 

de frutas o de carga congelada. 



En cambio, las principales desventajas de un sistema de 

refrigeracion indirecta son: 

-La instalacion es mas costosa: mayor n~imero de 

intercambiadores, de tanques, de bombas, etc. La instalacibn es 

igualmente embarazosa. 

-El empleo de un liquido incongelable ocasiona que, para una 

temperatura determinada de un local a enfriar, la adopci6n de una 

temperatura de evaporacion -del refrigerante primario- mds baja, 

por lo tanto necesitariamos un compresor frigorifico mds potente. 

-Los liquidos incongelables (glicoles, alcoholes, salmueras, etc.) 

presentan un cierto nlimero de problemas tales como: 

-Toxicidad y combustibilidad, cuando son liquidos orgdnicos 

-Gran viscosidad, lo que reduce el coeficiente global de intercambio 

tkrmico 

-Corrosion del circuit0 y del tanque, cuando se hace uso de 

soluciones salinas. 



-Condensacion del agua atmosfbrica en el llquido frlo. (Este caso 

aparece en circuitos de llquidos incongelables abiertos) 

-Precio costoso 

5.2 Selecci6n del sistema a Utilizar 

Para nuestro trabajo, nosotros utilizaremos un sistema de 

refrigeracidn directa (con refrigerante R 134a) por ser una 

instalacion m8s f8cil y practica, un costo inicial menor y un costo de 

operacidn m8s bajo que utilizando un sistema con refrigeracidn 

indirecta. 

Tanto el evaporador, como el condensador, tendr4n una circulaci6n 

forzada del aire, para disminuir su superficie de transferencia de 

calor, y de esta manera, acortar principalmente, el tamaflo y peso 

de 10s equipos. 



6. CICLO TERMODINAMICO DEL SISTEMA 

6.1 Condiciones de diseAo 

Determinaci6n de la temperatura de condensaci6n. 

Para determinar la temperatura de condensaci6n, debemos 

mencionar, que utilizaremos un condensador enfriado por aire 

forzado por un ventilador impulsado por un motor elbctrico. 

En la prdctica, se adopta una diferencia de temperatura de 10 

a 15 O C  entre la temperatura promedio del aire y la 

temperatura de condensacion del refrigerante cuando se trata 

de condensadores enfriados por aire, y de 5 a 8 O C  cuando 

son condensadores enfriados por agua. Para calcular la 

temperatura promedio del aire, hay que deterrninar la 

temperatura de entrada del aire al pasar por el condensador y 

la temperatura de salida del aire la cual, obviamente, serd 



mayor. La temperatura ambiente promedio, en la ciudad de 

Guayaquil a las 3:00 P.M. es de 32 OC de bulbo seco, y de 

26.6 OC de bulbo humedo. Hay que tener en cuenta que esta 

es una hora pic0 en el dia, sin embargo, el condensador sera 

ubicado en el techo de la camara por lo que tomaremos una 

temperatura similar como referencia. 

Si la temperatura de entrada del aire (Te) al condensador es 

de 29 OC, con una temperatura de salida (Ts) de 35 OC 

podemos calcular las diferencia de temperatura a la entrada y 

a la salida. Es decir que, 

ATe = Tc - Te 

ATs = Tc- TS 

donde, 

Tc= temperatura de condensacion del refrigerante 

y la diferencia de temperatura promedio es: 

ATm = (ATe+ATs) 1 2 

Pero esta temperatura no es matematicamente exacta, pues 

tiene un valor superior a la diferencia real que es la diferencia 

promedio logaritmica y cuya relacion es: 

ATml= (ATe-ATs) 1 In (ATelATs) 



Si la diferencia de temperatura entre la temperatura de 

condensacidn del refrigerant8 y la temperatura promedio del 

aire est4 en el orden de 10s 11 OC (para estar en el rango 

prhdico recomendado), tenemos: 

ATe= Tc - 29 

ATs = TC -35 

siendo ATm = 1 1 O C  , entonces: 

11 =(Tc-29 + Tc-35)/2 

por lo tanto la temperatura de condensaci6n Tc es: 

Flgura 6.1 Detenninaci6n de la Temperaturn de 

Condensaci6n 

Tc = 43 O C  

Utilizando la fdrrnula logaritmica tenemos: 

ATml = (14 + 8 ) / In (1 418) 

ATml= 10.8 O C  



Por lo tanto, la diferencia real entre la temperatura promedio 

del aire y la temperatura de condensaci6n esta en el orden 

establecido. Utilizando el Nomograma de Mehener podemos 

obtener grfificamente la misma diferencia entre la temperatura 

promedio y la temperatura de condensaci6n. (Figura 6.2) 

6.1.2 Deterrninaci6n de la temperatura de evaporacl6n para 

ambas cimaras 

Para calcular la temperatura de evaporaci6n del refrigerante, 

tenemos que sefialar que habra un solo sistema con dos 

evaporadores, tanto para la camara de cames, como para la 

de vegetales. 

Este tipo de sistema fue escogido en base a las necesidades 

del propietario del establecimiento de refrigerar tanto cames 

como vegetales debido al flujo constante de alirnentos. 

Para la dmara de carnes tenemos: 

El evaporador a utilizar serA del grupo enfriadores de aire a 
mm- 

ICB#IL circulaci6n forzada de tubos aleteados. Para deterrninar la 

temperatura de evaporacidn del refrigerante, en la dmara de 

cames (y tambibn la de vegetales), se tiene que tener en 

cuenta que el medio a enfriar es aire. 



ATe ATm ATs 

FIGURA 6.2 NOMOGRAMA DE MEHENER 

Referencia: "Curso de Refrigeracidnn Autor: Vargas Angel. 



En la prdctica, la determinacibn de la diferencia de 

temperatura real ante el medio a enfriar se puede decir que es 

del orden de 5 OC cuando el medio a enfriar es un Ilquido. 

Cuando el medio a enfriar es el aire de un local (como en 

nuestro caso), esta diferencia depende, no solo de las 

condiciones de temperatura, sin0 tambibn de la humedad 

relativa del local a enfriar, y ademas del producto a conservar. 

Por otra parte, tambibn depende del t i p  de tub0 del 

evaporador. De acuerdo a la experiencia, estos valores 

pueden variar de la forma como se detalla en la Tabla 6. 

De acuerdo a la tabla, adoptaremos una diferencia de 

temperatura de 5.5 OC, por tener un local de 90 % de 

humedad relativa, y por ser un evaporador con tubos 

aleteados. 

Si la temperatura de entrada (Te) al evaporador es de 3 OC, y 

la temperatura al salir del evaporador (Ts) es de 0 OC, 

podemos aplicar la siguiente fbrmula: 



ATm = (ATe + ATs)/2 

Donde, ATe = Te - Tevap = 3 - Tevap 

ATs = Ts - Tevap = 0 - Tevap 

TABLA 6 

DlFERENClAS DE TEMPERATURA VS. HUMEDAD 

RELATIVA (PARA EVAPORADORES ENFRIADORES DE 

AIRE) 

y, Tevap= temperatura de evaporacion del refrigerante 

Utilizando la formula, tenemos: 

ATm = (3 - Tevap + 0 -Tevap)/ 2 (Ver Figura 6.3) 

Siendo ATm = 5.5 OC, tenemos una temperatura de 

evaporacion de: 

Tevap = -4 OC 

Humedad 
Relativa 

Tubos Lisos 
(OC) 

T U ~ O S  
Aleteados ( O C )  

90 % 

3 

5-6 

85% 

5 

7-8 

80% 

7 

9-1 0 

75% 

10 

12-13 



FIGURA 6.3 DETERMINACION DE TEMPERATURA DE 

EVAPORACION (CAMARA DE CARNES) 

Tevap = -4OC 

Como se habia mencionado anteriormente, esta diferencia de 

temperatura no es matematicamente exacta, pues tiene un 

valor superior a la diferencia real que es la diferencia 

promedio logaritmica y cuya relacion es: 

ATm2= ATe- ATs I In (ATeIATs ) 

Por lo tanto, tenemos: 

ATm2= (7-4) I In (714) 

ATmp 5.36 OC 

Asi, tenemos que la diferencia real entre la temperatura 

promedio del aire y la temperatura de evaporacion para la 

camara de carnes esta en el orden establecido. 

Para la camara de venetales tenemos: 



El evaporador a utilizar sera del grupo enfriadores de aire a 

circulacion forzada de tubos aleteados. De acuerdo a la Tabla 

6, adoptaremos una diferencia de temperatura de 10 OC, por 

tener un local de 80 % de humedad relativa, y por ser un 

evaporador con tubos aleteados. 

Si la temperatura de entrada (Te) al evaporador de la dmara 

de vegetales es de 15 OC, y la temperatura al salir del 

evaporador (Ts) es de 1 1°C, podemos aplicar la siguiente 

formula: 

ATm = (ATe + ATs)/2 

Donde, 

ATe= Te-Tevap=15-Tevap 

ATs = Ts - Tevap = 11 - Tevap 

y, Tevap= temperatura de evaporacibn del refrigerante 

Utilizando la formula, tenemos: 

ATm = (1 5 - Tevap + 1 1 -Tevap)/ 2 (Ver Figura 6.4) 

Siendo ATm = 10 oC, tenemos una temperatura de 

evaporation de: 



Tevap = 3 OC 

I EVAPORACION (CAMARA DE VEGETALES) 

Tevap = 3OC 

Como se habia mencionado anteriormente, esta diferencia de 

temperatura no es matematicamente exacta, pues tiene un 

valor superior a la diferencia real que es la diferencia 

promedio logaritmica y cuya relacion es: 

ATms= ATe-ATs / In (ATeIATs ) 

Por lo tanto, tenemos: 

ATm3= (1 2-8) / In (1 218) 

ATm3= 9.86 OC 

6.2 Seleccion y trazado del ciclo 

Existen varios ciclos termodinamicos y se 10s puede clasificar de 

acuerdo a las maquinas de produccion de frio, asi tenemos: 

-Ciclo de aire 



-Ciclo de mhquinas de absorcidn *OC 
-Ciclo por chorro de vapor de agua 

-Ciclo de Compresion mechnica --rn @I 
Q B - ~ L  

Ciclo de a h -  este ciclo es producido por mhquinas frigorificas de 

aire que lo expansionan efectuando un trabajo exterior. Este ciclo 

generalmente se utiliza en aviones. 

Clclo de MBauinas de Absorci6n.- en las mhquinas de absorcibn, 

10s vapores son absorbidos por otro cuerpo, la instalaci6n de este 

sistema es aconsejable en el caso que exista una instalaci6n de 

vapor, o en el caso que se vaya a utilizar energia solar. 

Ciclos Dor chorro de vapor de arrua.- en este ciclo tambi6n se 

requiere la absorcidn de vapor, por lo que una industria que carezca 

de una instalacidn de vapor le resultaria car0 la instalacidn de estas 

mhquinas frigorlficas. 

Ciclos de Comwesion MecBnica.- este es uno de 10s ciclos m8s 

comunes en 10s sistemas de refrigeracidn. Consta, principalmente, 

de una mAquina de compresidn que es el motor del circuit0 

frigorlfico. Existen varios ciclos por compresidn mednica: 



Ciclo de cascada 

Ciclos de 1 etapa, 

Ciclos de 2 etapas, 

Ciclos de 3 etapas, 

Ciclo de Cascada: es utilizado cuando se requieren temperaturas 

muy bajas como de -60 OC. Este ciclo se caracteriza por tener 

varias mbquinas frigorificas en serie, donde el condensador anterior 

cede calor al evaporador siguiente, en el sentido de temperaturas 

crecientes. 

Cada una de estas mlquinas utiliza un refrigerante diferente del cual 

las caracteristicas son adaptadas al campo de temperatura que 

cubre esta mdquina. Su costo de instalacion y operacibn, es muy 

elevado. 

Ciclo de 1 Etaoa: este ciclo es utilizado cuando la relacibn de 

compresi6n es inferior a diez (la razbn de compresibn estb dado por 

el cociente entre la presibn de condensacibn y la presibn de 

evaporacibn). La ventaja que ofrece este ciclo, es su simplicidad de 

instalacibn, con un solo compresor. 



Ciclo de 2 Eta~a: este ciclo es utilizado cuando la relaci6n de 

compresi6n es superior a diez. Su instalaci6n es m8s complicada, 

pero ofrece un mejor rendimiento-energetico en altas relaciones de 

compresi6n. Se usan esencialmente dos tipos de ciclos de 2 

etapas: 

-1nyecci6n Parcial 

-1nyecci6n total. 

En la Figura 6.5, se ilustra que ciclo se debe escoger, de acuerdo a 

la diferencia entre la temperatura de condensaci6n y la temperatura 

de evaporaci6n del sistema. Se debe usar el ciclo de compresi6n de 

una etapa cuando el punto cae a la derecha del limite, y el ciclo de 

compresi6n de dos etapas cuando cae a la izquierda del limite. En 

nuestro caso, de acuerdo a la temperatura de evaporacidn mhs baja, 

y a la temperatura de condensacitjn, observamos en el grdfico que el 

punto cae en el lado derecho de la linea divisoria, por lo tanto, el 

ciclo mas conveniente es el ciclo de una sola etapa. 

La relaci6n de compresi6n para nuestro sistema de refrigeraci6n 

tiene el siguiente valor: 

PC = presion a la temperatura de condensaci6n 

Pevap. = presi6n a la temperatura de evaporaci6n. (mas baja) 



FIG. 6.5 L I M I  TE DE COMPRESION 

1 
--h 

E TAPA 



A la temperatura de condensacibn de 43 OC, la presibn es de: 

252,000 Pa = 2.57 Kg I crn2 

A la temperatura de evaporaci6n de -4OC (cdmara de cames), la 

presibnesde:1,110,000Pa= 11.22Kg/cm2 

Por lo tanto: 

6 = relaci6n de compresi6n 

6 = PC / Pevap 

= P I I Y  

6 = 11.22/2.57=4.36 m-ltB#IL 

Ciclo de 3 etama: Este ciclo se utiliza cuando las relaciones de 

compresi6n son superior a 28. Este ciclo es utilizado, generalmente 

cuando se requieren muy bajas temperaturas. 

Para trazar el ciclo de refrigeracibn del sistema, hay que seAalar 10s 

siguientes puntos: 

-Utilizaremos el diagrama Presi6n-Entalpla del refrigerante 

seleccionado R134 a, cuya presibn estd en unidades Pa, y la 

entalpla esth en unidades KJ / Kg. 

-Se utilizarh un compresor, es decir, se realizara una sola 

compresi6n para conseguir un rendimiento de energla (electricidad) 

bptimo, y una instalacibn m6s sencilla. 



-El compresor estara conectado a 10s dos evaporadores (tanto para 

la dmara de carnes, como para la de vegetales) en un mismo 

sistema. De esta manera, no habrd la necesidad de dos sistemas 

independiente el cual subiria 10s costos de instalaci6n. Ademhs 

existe la necesidad de tener las dos cdmaras refrigeradas a la vez, 

porque -coma se menciond en capltulos anteriores- la dmara de 

vegetales tambi6n sera ocupada como antecdmata de la dmara de 

carnes. 

-La temperatura de condensacidn es de 43 OC, la tempetatura de 

evaporacidn para la cAmara de vegetales es 3 OC, y la temperatura 

de evaporacidn para la cAmara de carnes es - 4 OC. 

El ciclo empieza en el punto 1 (Figura 6.6) con la compresi6n del 

total del vapor recalentado hasta el punto 2. Esta compresi6n es 

ideal e isom6trica. En el ciclo real, la compresidn llega hasta 2 ,  

donde se produce una ligera elevacidn de presi6n (en el orden de 

0.18 Kg1 cm ') y de temperatura ( en el orden de 3 O C )  con respecto 

al punto ideal 2. 

Luego el refrigerante pasa por el condensador hasta el punto 3, 

perdiendo su calor latente de evaporacidn y cambia su fase de 

estado gaseoso a estado liquido. Luego existe un subenfriamiento, 



en el orden de 5 a 6 OC, (punto 4) del refrigerante al pasar junto a la 

tuberia de gas frio el cual se recalienta en el orden de 9 a 11 O C .  

Este subenfriamiento y recalentamiento es necesario porque, se 

facilita el trabajo de la vAlvula de expansidn con el llquido 

subenfriado, y se evita golpes en el compresor con el vapor 

recalentado. Las tuberias seritn instaladas dentro del mismo 

aislamiento para que se produzca este fenbmeno. 

Del punto 4 al punto 5, se produce la primera expansibn del 

refrigerante a entalpia constante, al pasar una parte del refrigerante 

por la vAlvula de expansibn anterior al evaporador de la dmara de 

vegetales. Luego se produce la evaporizacibn de la primera parte 

del refrigerante del punto 5 al punto 6 a una temperatura de 3 O C  

(con una presidn de 3.25 *lo5 Pa) 

En el punto 7, se produjo la segunda expansidn isentdlpica de la 

cantidad restante del refrigerante (mayor que la anterior) al pasar por 

la vitlvula de expansibn anterior a la citmara de carnes. Luego se 

produce 



FIGURA 6.6 CI C L O  TERMODINAM ICO 

D E L  SISTEMA 



su evaporizaci6n a una temperatura de -4% desde el punto 7 al 

punto 8 (con una presion de 2.52 *lo5 pa) 

Del punto 9 al punto 1, se produce el recalentamiento del gas 

refrigerante, mencionado anteriorrnente, produciendose tambibn un 

ligera caida de presi6n (en el orden de 0.24 a 0.28 ~ ~ l c r n ~  ). (En la 

Tabla 7 resumimos 10s valores de las propiedades tennodin6micas 

del ciclo de refrigeracibn de nuestro sistema en estudio) 

Luego, empieza nuevamente el ciclo de refrigeracidn en el punto 1. 

En Anexo A se presenta el ciclo tennodin4miw en diagrama real 

Presidn vs. Entalpia del R134a. 

Se utilizard una vdlvula de presi6n constante despuks del evaporador 

de la cdmara de vegetales, para lograr que la presidn no disminuya, 

y por lo tanto no baje la temperatura de la dmara de vegetales. 

Se colocard, tambi6n una vdlvula de retenci6n despues del 

evaporador de la cdmara de carnes, con la finalidad de que no se 

destile refrigerante hacia ese evaporador cuando el circuit0 frigorifico 

est6 apagado. En la figura 6.7 se presenta el esquema de la 

instalacidn frigorifica 



TABLA 7 

VALORES DE LAS PROPIEDADES TERMODINAMICAS DEL 
ClCLO DE REFRIOERACION 

Punto 

I 

2 

2" 

3 

4 

5 

6 

7 

8 

9 

Volumen 
E s ~ M c o  

( m 3 W  

0.091 

0.020 

0.022 

0.001 

0.01 3 

0.020 

Presi6n 
lo6  Pa - ~ ~ l c m '  

2.24-2.29 

1 1 .OO-11.22 

11.17-11.39 

I 

11 .OO-11.22 

1 11.00-11.22 
I 

3.25-3.32 , 
I 

/ 3.25-3.32 
I 

2.52-2.57 

2.52-2.57 

2.52-2.57 

Temperatura 
( "c) 

13 

73 

76 

38 

32 

3 

3 

-4 

-2 

2.5 

Entalpla 
KJ/Kg-KcaUKg 

4 1 3-98.62 

452-107.93 

454-108.41 

253-60.41 

243-58.02 

243-58.02 

400-95.52 

243-58.02 

398-95.04 

402-96.03 





6.3 Parbmetros principales del ciclo 

Al trazar el ciclo de refrigeracibn, podemos obtener 10s datos 

necesarios para calcular 10s siguientes parhmetros: 

Deterrninaci6n del caudal rn8sico.- la cantidad de fluido refrigerante 

que debe desplazar la mdquina para poder suministrar una potencia 

frigorifica especifica se la puede calcular de la siguiente rnanera: 

-Para el evaporador de la drnara de cames: 

La potencia frigorifica requerida ((21) para este evaporador es de 

4,912.7 Kcallhr . 

La diferencia de entalpias entre 10s puntos 7 y 8 es: 

HI = 243.00 KJIKg (del grhfico P vs. H del refriierante R 134A) = 

58.02 KcalIKg 

H8 = 398.00 KJIKg = 95.04 Kcall Kg 

donde: 

Q1 = ml (H8 - HI) 
m m w h  

4.912.7 = m ( 95.04 - 58.02) m - m L  

-Para el evaporador de la chmara de vegetales: 



La potencia frigorifica requerida ((22) para este evaporador es de 

953.10 Kcallhr 

La diferencia de entalpias entre 10s puntos 6 y 5 es: 

t i 6  = 400.00 KJ/Kg (del grhfico P vs. H del refrigerante R 134 a) = 

95.52 KcalIKg 

Hs = 243.00 KJIKg = 58.02 Kcall Kg 

donde: 

Q2 = m2 (H6 - H5) 

953.10 = m2 ( 95.52 - 58.02) 

mz = 25.4 Kg I hr 

El caudal mhsico total (MT) a trav6s del sistema sera la suma entre 

mi y mz, es decir 168.10 Kg I hr 

-peterminacibn del caudal volumt5trico Total.- la cantidad volum6trica 

de fluido refrigerante que debe desplazar la mhquina para poder 

producir en las condiciones establecidas una potencia frigorifica 

determinada se la puede calcular de la siguiente manera: 

Vr=m*v l  

donde, 

vl= volumen especifico del refrigerante en el punto 1 

Vr =: caudal volum6trico en m3 /hr 



-Determinacibn de la Potencia del sistemg.- la potencia del sistema 

esth dada, bhsicamente por la potencia del compresor, la cual se 

puede deterrninar de la siguiente manera: 

P = m' (HZn-HI) (Potencia Tebrica) 

P = 158.10 (108.41 - 98.62 ) =1,547.7 Kcal lhr=1.79 Kw 

Para calcular la potencia real del sistema, tenemos que deterrninar 

la eficiencia volum6trica y la eficiencia mednica del compresor. 

El rendimiento volum6trico (Nv), depende de la razbn de compresibn. 

Mientras mhs baja es la relacibn de compresibn, mhs alto es el 

rendimiento volum6trico. (Figura 6.8) 

Para nuestro caso, cuya razbn de compresibn es 4.3, el rendimiento 

volum6trico esta en el orden del 80 %. El rendimiento mednico 

(Nm) es el cociente entre la potencia absorbida indicada y la 

potencia absorbida por el compresor tomada en el arb01 de levas. 

Este rendimiento varia entre 0.8 a 0.9. En nuestro caso, el motor 

el6ctrico estard acoplado directamente al hrbol de levas, por lo tanto 

nuestro valor sera de 0.9. 



FIG. G.8 CURVA D E  RENDIMIENTO 
VOLUMETRIC0 ( N ~ )  VS, RELACION 
DE COMPRESION(Z) 



Por lo tanto corrigiendo la f6rmula anterior tenemos: 

P = m* (H2"-HI)/ Nm*Nv 

P = l58.lO (108.41 - 98.02 ) / (0.8*0.9) =2,149.5 Kcal /hr 

P = 2.45 Kw (Potencia Real) 

Utilizando el factor de conversi6n (1 Hp= % Kw) tenemos: 

P=3.25Hp=3%Hp 

En el pr6ximo capitulo, detallaremos el cdlculo del compresor para 

nuestro sistema. 

-Deterrninaci6n del coeficiente de rendimiento Idea(.- es la cantidad 

de energia tbrmica obtenida para la cantidad de energia invertiia en 

--r RY =evaporador de carnes + evaporador de vegetales - -,, 
= 4,912.7 + 953.10 = 5,865.8 KcaVhr, 

y la cantidad ideal de energia mecAnica utilizada en el compresor la 

cual es 1,547.7 Kcallhr, tenemos: 

C.O.P. ideal = (ml(H8-H~)+mz(Hs-Hs)) / ((rnl+mz)*(Hz"-H1)) 

5,865811,547.7 =3.79 



-Determinacidn del coeficiente de Funcionamiento Real.- es la 

cantidad de energla termica obtenida para la cantidad de energla 

real invertida en el sistema. 

Tomando la cantidad de energla total obtenida de 5,865.8 KcaVhr, 

y la cantidad real de energla mechica que se va a utilizar en el 

compresor la cual es 2,149.5 Kcalhr, tenemos: 

C.O.P. real = 5,865.8 I 2,149.5 = 2.72 

-Determinacidn del HP/Ton. de refriaeracih- este factor es muy 

utilizado en el campo de la refrigeracibn, porque nos indica la 

cantidad de HP. que consumimos para obtener cada tonelada de 

refrigeracibn (12.000 Btulhr). Mientras mhs baja es esta cantidad, 

mejor eficiente serh nuestro sistema. 

Para obtener este valor, primero tomamos el dato de 10s Hp reales 

calculados en el segment0 anterior, es decir 3.25 Hp. Luego, 

calculamos las toneladas de refrigeracidn totales para nuestro 

sistema, las cuales son: 

CAmara de Carnes = 20.000 Btuhr . 

CAmara de vegetales = 4.000 Btuhr 

Total = 24.000 Btulhr (2 Toneladas) 

Utilizando la fbrmula tenemos: 



HPITon = 3.2512 11.625 HPITon 

El cual es un valor aceptable para nuestra instalacibn. 

-Produccibn Friaorifica Volum6trica.- es la cantidad de frlo producido 

por el evaporador, por unidad de volumen de fluido aspirado por el 

compresor. 

P.F.V. = (ml(H8-H7) + m2 (H6-H5)) 114.31 

P.F.V = 5,865.8 I 14.31 = 409.9 ~ c a l l r n ~  



CAPITULO 7 

7.1 CALCULO DE LOS EQUIPOS PRINCIPALES Y 
DlSPOSlTlVOS ANEXOS DEL SISTEMA DE 
REFRIGERACION 

7.1 Selecci6n y c~lculo del compresor 

El compresor constituye la verdadera mhquina de toda instalaci6n 

frigorifica y su funci6n es la de aspirar el refrigerante en estado 

gaseoso proveniente del evaporador y comprimirlo elevando su 

presi6n y temperatura para descargarlo hacia el condensador. 

Clasificaci6n.- en forrna general, 10s compresores se clasifican en 

dos grupos: 



Compresores volum6tricos.- son aquellos en 10s cuales la 

transferencia del fluido es realizada por capacidades que son 

puestas 

sucesivamente en relaci6n por la aspiraci6n y luego por la 

descarga, despu6s de haber disminuido su volumen y aumentado 

su presi6n. 

Los compresores volum6tricos se clasifican en: 

-Pist6n altemativo 

-Rotativos: 

1 eje o rotor: paletas multiples y pist6n rotativo 

2 ejes o rotores: 16bulos y tornillo 

Compresores no volum6tricos.- son aquellos en el que la 

transferencia del fluido es realizada por una o varias ruedas de 

paletas que comunican la energia mechica al fluido elevando su 

presi6n. 

Los compresores no volum6tricos se clasifican en: 

-Centrlfugo o radial (turbocompresor) 

-Axial 

Para seleccionar un compresor, se tienen en cuenta, 10s siguientes 

aspectos: 



-El caudal volum6trico a desplazar 

-La tasa de Compresi6n 

-Regularidad de funcionamiento, donde interviene la regularidad 

del caudal desplazado, la regularidad del par resistente, y la 

generaci6n de vibracidn y ruidos. 

-La polucidn del refrigerante por el aceite 

-La forma de la curva caracterlstica: Caudal vs. Presi6n 

-La presencia de ciertos elementos (v8lvulas por ejemplo) 

-Espacio y peso 

En la prdctica utilizamos 10s siguientes criterios: 

-Para caudales menores a 1500 m3/hr es recomendable utilizar 

compresores volum6tricos a Pist6n alternativo. 

-Para caudales superiores a 1000 m3/hr es recomendable utilizar 

10s Turbocompresores centrifuges. 

-A caudales intermedios entre 10s grupos anteriores, es 

recomendable usar compresores de tomillo. 

-A caudales extremadamente grandes, se usan compresores 

axiales, aunque estos son raramente utilizados. 

Para nuestro caso, seleccionaremos un compresor volum6trico de 

pist6n alternativo, pues es prdctico para manejar el caudal de 



nuestro sistema, y su costo no es tan elevado. Dicho compresor 

estarh conectado a un motor el6ctrico de 4 polos girando a 1750 

RPM. 

El procedimiento prhctico para diseflar esta clase de compresores 

es el siguiente: 

Primero calculamos la velocidad lineal del pistbn o pistones. Para 

realizar esto, partimos del hecho que existe una relacibn prectica 

entre el dihmetro del cilindro y su carrera. Esta relacibn varia de 

acuerdo al refrigerante utilizado. En nuestro caso usaremos la 

siguiente relacibn: 

0 . 8 - 1 = L / d  

d = diemetro del pistdn 

Si tenemos un dihmetro de 10 crns, tenemos una longitud de 10 

crns. 

Con estos datos, podemos calcular la Velocidad lineal VI de la 

siguiente manera: 

VI = 2*L*N/60 

Donde, 

L = Longitud o carrera del cilindro 

N = revoluciones por minuto (1750 RPM) 

Por lo tanto: 



VI = (2*0.08*1750) 160 = 3,s mls 

Se recomienda que la velocidad lineal del pist6n est6 en el orden . 

de 2 a 5 mls. Por lo tanto se cumple con la recomendaci6n. 

Luego calculamos el caudal volum6trico que necesita comprimir la 

mdquina, y hallamos el numero de pistones necesarios. En el 

capitulo anterior habiamos calculado el flujo mdsico de refrigerante 

que necesita comprimir la mdquina. El valor es de 158.1 Kg Ihr. 

Por lo tanto, el caudal volum6trico ser6: Q = 158.10*v1 

Donde vl (volumen especifico en el punto 1) es 0.091 m31~g y 

Q = 14.38 m3/hr 

El caudal volum6trico que puede trabajar un compresor altemativo 

de pistones, se lo puede calcular de la siguiente manera: 

Vtu = (N~*3.14*(d)~* L * Z *  N *60) I 4 

donde: 

Nv = rendimiento volum&rico (0.8) 

Z = numero de cilindros 

Por lo tanto, el ncmero de cilindros necesarios para trabajar ese 

caudal, y con esa eficiencia es: 

14.38 = 0.8 3.14 (0.1)2 0.1 Z 1750 60 14 



Despejando Z tenemos: 

z=0.22 

Por lo tanto, tendremos un compresor con un solo pistbn de 

10cms. de didmetro y 10 cms. de carrera. 

7.2 Cblculo del condensador 

El condensador no es otra cosa que un intercambiador de calor, 

cuyo propbsito es transferir el calor del refrigerante hacia el 

exterior, a trav4s de un medio de enfriamiento que puede ser aire o 

agua. 

Clasificaci6n.- 10s condensadores se clasifican de acuerdo a la 

forrna de calor en que se transfiere el refrigerante a1 medio de 

enfriamiento, ocurriendo dos fenomenos tales como: elevacibn de 

la temperatura (absorcibn de calor sensible) y el cambio parcial de 

estado fisico (calor latente de vaporizacibn) 

Basados en estas dos formas, 10s condensadores se clasifican en: 

a.- De Calor Sensible: 

-con aire: circulaci6n natural y circulacibn forzada. 

-con agua: inmersibn, doble tubo, contracorriente y multitubulares 

horizontales. 



b.- De calor Latente: 

-atmosf&ricos: multitubulares verticales, a chorro simple, a chorreo 

y contracorriente 

-evaporacidn forzada: condensadores y evaporativos. 

Para nuestro sistema, usaremos un condensador cuyo medio de 

condensacibn es el aire forzado cuyo serpentln estard compactado 

en una caja metalica con aletas colocadas uniforrnemente. 

Cdlculo v Diseiio del Condensador.- la cantidad de calor que 

debe evacuar el condensador proviene de: 

-El calor sensible de 10s vapores recalentados. 

-El calor latente de liquefaccidn 

-El calor sensible del llquido subenfriado 

Por lo tanto, el condensador puede ser dividido en tres zonas: 

-Una zona de recalentamiento 

-Una zona de condensacidn 

-Una zona de subenfriamiento (en nuestro caso, este 

subenfriamiento se produce al colocar juntas, la tuberia de llquido 

con la de gas) 



Modo de transferencia de Calor.- si bien cada zona de trabajo del 

condensador posee un coeficiente de transferencia propio, el 

proceso de transferencia de calor del refrigerante al medio de 

condensacion (en nuestro caso el aire) es el mismo. 

El intercambio de calor sera primer0 por convecci6n del 

refrigerante en la superficie interna del tubo. Luego por 

conduccion a traves de la pared metalica del tubo. (Tanto el 

condensador como 10s evaporadores seran construidos de cobre) 

Luego por conduccion, a traves del polvo que se acumula en la 

superficie. Finalmente por conveccion en la superficie externa del 

tubo en medio de condensacion (aire). 

Caudal masico del fluido.- para calcular el caudal masico del aire 

(ma,) que servira como medio de condensacion actuando sobre el 

refrigerante por su calor sensible, usamos la siguiente formula: 

ma, = Qc I Cp (Ts - Te), 

donde: 

Qc = Calor por condensacion (Btulhr) 

Cp = Calor especifico del aire a 32 OC a presion constante = 1.007 

KJ/Kg*OK =0.2386 Kcal/Kg*OC (Ver Tabla 8) 

Ts = Temperatura de salida del aire = 35 OC 



TABLA 8 

PROPIEDADES TERMODINAMICAS DEL AlRE ATMOSFERICO A 
DIFERENTES TEMPERATURAS 

Referencia: "Principios de Transferencia de calor" Autor: Kreith P. 



Te = Temperatura de entrada del aire = 29 OC. 

Para calcular el Calor Total por condensacion, utilizamos la 

formula: 

QC = MT*(H3-H2") 

Qc = 158.1 (454-253) = 31,778.1 KJlhr= 30,121 Btulhr 

Qc = 7,530 Kcallhr 

Por lo tanto: 

ma, = 7,530 1 (0.2386)*(6) = 5,456.5 Kglhr ---rnau a - m ~  

Coeficiente Global Practico de Transferencia de Calor.- el c&lculo 

de la superficie de intercambio necesario en la evacuacion del flujo 

termico del refrigerante, es simplificado por 10s constructores de 

condensadores con la adaptacion de un coeficiente practico 

promedio de transferencia de calor, considerando que las 

cantidades de calor evacuadas en las zonas de 

desrecalentamiento y de subenfriamiento son pequeAas con 

aquella evacuada en la zona de condensacion, es decir, 

dimensionaremos el condensador utilizando la zona de 

condensacion para la evacuacion del calor. 

Para hallar el K global utilizamos la formula: 

K = 1 1 (1lHi + E 119.6 +1/He + fe) 

donde, 



Hi = coeficiente de conveccion del refrigerante 

He = coeficiente de conveccion del aire en condiciones de flujo. 

E = espesor de la pared del tub0 (0.0024rn) 

19.6 K~al/hr*rn*~C = conductividad terrnica del tub0 

fe = coeficiente de sarro en r n 2 * h r * ~ ~ / ~ c a l  (En la Tabla 9, 

podernos ver, que para nuestra aplicacion el coeficiente de sarro 

es igual a 0.0001 h r * rn2*~~ /  Kcal) 

*Para hallar Hi utilizamos la formula: 

Hi = 0.023 h ~ e ~ . ~  / di 

(Relacion de Mc. Adarns para conveccion forzada en tubos 

horizontales y con flujo turbulento) 

donde: 

V = velocidad del fluido = I rnls = 1 1 808 pieslhr 

di= didmetro interior= 0.075 pies 

p = densidad del refrigerante = 3.43 Lb / pies3 

u = viscosidad dinarnica = 0.0322 Lb /pies *hr 

Re=ll808*0.0075*3.43/0.0322=94335.65 



TABLA 9 

FACTORES DE SARRO 

Agua de Mar a menos de 125OF 

Agua de mar a mas de 125OF 

Caldera alimentada en agua potable 

Petroleo combustible 

aceite extinguidor 

Vapores de alcohol 

Vapor de agua 

Aire industrial 
m-rnL 

I ~ i ~ u i d o  refigerante 

RESISTENCIA 

~ r * m ~ l ~ c a l  

0.0001 

0.0002 

0.0002 

0.0001 

0.0008 

0.00001 

0.0001 

0.0002-0.0001 

0.0002 

Referencia: "Curso de refrigeracion" Autor: Ing. Angel Vargas Z. 



y el numero de Prandtl (Pr) en las condiciones del refrigerante igual 

a: 

Pr = Cp*ulh 

Cp = Calor especifico del refrigerante a 43 OC = 0.2748 BtuILb*OF 

u = 0.0322 Lblpies*hr 

h =conductividad termica a 43 OC = 0.00926 BtuIhr*pies*OF 

Pr = 0.2748*0.032210.00926 = 0.955 

(En el Anexo B se presenta las propiedades del Refrigerante R- 

134 A a diferentes temperaturas) 

Por lo tanto: 

Hi = 0.023 *0.00926 *94335.65'.' * 0.955~.~1 0.075 

Hi= 26.60 Btu I h*pies2*0~ 

Utilizando el factor de conversion 1 Btu I hr*pies 2 * 0 ~  = 5.67 

J / S * ~ ~ * ~ C ,  tenemos: 

Hi= 150.82 ~ l s * m ~  *OC= 128.66 ~ c a l l h * m * * ~ ~  

*Para hallar He utilizamos la formula: 

He = Ch * (k1D0 ) *0.33* Re max 0.6 *pr0.3 

(Formula utilizada para flujo turbulent0 para un haz de tubos de 

mas de 10 hileras. Velocidad estimada del aire: 10 mls) 

Donde: 



Ch= coeficiente empirico dependiente de la disposici6n de Tubos y 

nlimero de Reynolds. (Los autores Fishenden y Saunders 

encontraron que para razones pasoldi8metro =1.25 a 1.5 el valor 

Ch no se desvia mas del 10% para cualquier disposici6n de tubos 

en prueba. Por tanto un valor igual a la unidad es satisfactorio) 

Do= Diametro exterior de la tuberia =0.0254 m 

k = Conductividad tbrmica del aire = 0.027 Kg/m*s 

Remax = # msximo de Reynolds el cual es igual a Gmax 'Dolu 

Gmax = velocidad msxima en el srea minima el cual es igual al 

cociente entre el flujo mssico y el area minima (Amin) disponible 

del flujo de aire, es decir: 

Amin = (St - Do)*ancho'#pasos 

St= paso transversal cuyo valor recomendado 1.25 veces el 

dismetro exterior del tubo. Por lo tanto, el paso es igual a 1.25 

(0.03175 m) 

Tomando una medida de 90 crns. de largo por 38.1 crns. de largo 

(es decir 12 pasos de 1" de dismetro, separados W' entre si) 

tenemos: 

Amin = (0.03175-0.0254)*0.Qancho*12pasos =0.06858 m2 

En la Figura 7.1 se observa la disposicibn del Tubos y en la Figura 

7.2 las dimensiones del condensador. Nota: el ancho del 







condensador es igual a 3.5" (9 cms) debido a que esth compuesto 

de 3 hileras de tub0 de 1" de diametro separadas 'A" entre si. 

Continuando con nuestro calculo, tenemos que: 

Gmax= 5456,5Kglhr 10.06858 m2 = 22.09 ~ ~ l s * m ~  

Remax= Gmax*Do/u, donde u=0.000001924Kglm*s 

Remax=22.09*(0.0254)10.0000192= 291 62.47 

Pr = numero de Prandtl del aire a 32 OC= Cp*ulh (Ver Tabla 8) 

Cp = 1.007 KJIKg*OC 

Pr = lOO7*O.OOOOl92/O.O2741 =0.707 

Por lo tanto He es igual a: 

He= (0.02710.0254 )* 0.33 *29162.47" *0.707~.~=l50.92 

J/S*~~*~K=I 28.74 ~ c a l / h r * m * * ~ ~  

Y el K  global es igual a: 

K = 1 I (11128.66+0.0024119.6 +11128.74 + 0.0001) 

= 63.45 ~ c a l l h r * m ~ ~ ~  

Su~erficie de Condensacion.- el coeficiente global practico nos 

indica que cantidad de calor podemos transmitir por metro 

cuadrado de superficie, por hora y por grado OC de diferencia entre 

la temperatura del refrigerante y a1 temperatura del medio de 

condensacion, es decir: 



S = Qc I K*AT, donde AT = 10.8OC y Qc= 7,530 Kcallhr 

S = 7530/(63.45*10.8) = 10.98 m2 

"Para calcular el numero de aletas (N) utilizamos la formula: 

Qtotal = Qa + Qo 

donde: 

Qtotal=es el calor total disipado por el condensador = 7,530 Kcallhr 

Qa = calor disipado por las aletas 

Qo = calor disipado por medio del tub0 liso. 

Para calcular el Qa, utilizamos la siguiente f6rmula: 

Qa = N* q *He* 2 *3.1416*[~2:-~1~] * (Tb-Ta); donde 

N= numero de aletas de forma anular. (Escogemos aletas de 

forma anular, ya que todas las partes de la aleta se encuentran a 

la misma temperatura, por lo tanto la transferencia de calor es 

uniforme) 

q = eficiencia de la aleta, calculado por medio de 10s siguientes 

parametros: (Ver Figura 7.3) 

R1= radio de tubo= 112" =0.0127m 

t = espesor de la aleta= 0.2 mm. 
."ls"'mlrmur 

R2 = radio de la aleta=0.625" = 0.0158 m 
rn-E8POL 

Con estos datos establecidos, calculamos 10s demas parametros: 

RZc =R2+t/2 = 0.01 58+0.0002/2=0.0159m 





R2JR1=0.8, 

L = diferencia entre Rz y R1= 0.0158-0.0127 = 0.0031 

Le = L + t12 = 0.0031+0.0001 = 0.0032 

Ap = Le* t = 0.0032*0.0002= 0.00000064 

Con 10s ultimos resultados calculamos ~e " [He lKa*A~ ]~~  

Ka = conductividad termica de la aleta =19.6 ~ c a l l h r * m ~ * " ~  (La 

misma conductividad del material que estA fabricado el tubo) 

0.0032" * (128.74119.6 x 0.00000064) " 
~e" [~e lKa*A~ ]  " = 0.5799 

Con 10s datos obtenidos de ~ e "  [He/Ka*ApJ!' (igual a 0.5799) y 

R2JR1 (igual a 0.8), vamos a la curva de la Figura 7.3 y obtenemos 

el valor de la eficiencia igual a 0.93 

Los datos restantes son: 

Tb = 41 OC (Temperatura en la superficie del tubo. Para nuestro 

cAlculo, tomaremos un dato ligeramente inferior a la temperatura 

de condensacih del refrigerante) 

Ta = 32 OC (Temperatura promedio del aire) 

Por lo tanto: 



Ahora, para calcular Qo utilizamos la formula: 

Qo=He*[L-N*(0.0002)]*2*3. 14*R1*(Tb-Ta) 

donde, 

L=es la longitud dimensionada del tub0 

=12pasos*3hileras*0.90cms. de longitud= 32.4 m. 

Por lo tanto: 

QO =128.74*(32.4-N*O.OOO2)*2*3.l4*O.OI 27*(41-32) 

Q0=92.45(32.4-N'0.0002) 

Y el nllmero de aletas es igual a: 

7,530.32 =0.620N+92.45(32.4-N*0.0002) 

4,534.62-0.601 5N 

N=7,538.02 aletas 

7.3 Selecci6n y chlculo de 10s evaporadores 

Conce~&.- 10s evaporadores son intercambiadores de calor, en 

cuyo interior se produce la vaporizaci6n del refrigerante al hacer 

uso de su calor latente para absorber el calor del medio a enfriar. 



Clasificaci6n.- 10s evaporadores se clasifican en dos grandes 

grupos: 

a.- Enfriadores de Llquido: 

- inmersidn: serpentln, parrilla e intensivos 

doble tub0 y contra corriente 

-a chorro 
Wo'4 

-Multitubulares: horizontales y verticales Ql 
lrral- 

Q B - m 0 L  

b. Enfriadores de aire: 

-circulacidn natural: de tubos lisos y de tubos aleteados. 

-circulacidn forzada: de tubos lisos y de tubos aleteados. 

Para nuestro sistema, usaremos evaporadores enfriadores de aire 

(el cual es forzado por uno o varios ventiladores) y cuyo serpentln 

estard compactado en una caja metdlica con aletas colocadas 

uniformemente. 

Modo de transferencia de Calor.- el intercambio de calor ser4 de 

la siguiente manera: 

-Por conveccidn del refrigerante a la superficie interna del tubo. 

-Por conduccion a trav6s de la pared metblica del tubo. 



-Por conduccion, a traves de la escarcha (para evaporadores 

enfriadores de aire). 

-Por conveccion de la superficie exterior del tub0 al medio a 

enfriar (aire). 

Coeficiente Global Practico de Transferencia de Calor.- el 

coeficiente global de transferencia de Calor, a1 igual que en 10s 

condensadores, es variable. este coeficiente depende depende 

de las caracteristicas y funcionamiento del evaporador. Estos 

parametro son: 

-La naturaleza y estado del refrigerante 

-La naturaleza y dimensiones de 10s tubos 

-La velocidad y circulacion del medio a enfriar 

-La magnitud de la escarcha (eventualmente) y pelicula de aceite. 

-La diferencia de Temperatura entre el medio a enfriar y el 

refrigerante a vaporizar 

Para hallar el K global practico, utilizaremos la formula: 

K = 1 I (11Hi + E 119.6 +1/He + fe) 



CBlculo y DiseAo del Evaporador para Chmara de Carries.- para 

diseflar el evaporador, que irh colocado en la cbmara de Carnes, 

empezaremos por calcular el flujo mbsico del aire. 

Caudal mesico del fluldo a Enfriar .- para calcular el caudal 

mhsico del aire (mael) que se va a enfriar al pasar por el serpentin 

de evaporador de la tximara de Carnes, usamos la siguiente 

formula: 

mael = Qevap, / Cp (Ts - Te), 

donde: 

Qevapl = Calor por evaporacibn de la Cbmara de Carnes(Btu/hr) 

Cp = Calor especlfico del aire a 1.5 OC a presi6n constante = 

1.0065 KJ/Kg*OK = 0.2385 KcaVKg OC (Ver Tabla 8) 

Ts = Temperatura de salida del aire = 0 OC 

Te = Temperatura de entrada del aire = 3 OC. 

Como hablamos calculado en el Capltulo anterior, el calor de 

evaporacion para la chmara de carnes es: 

Qevapl = 4,912.7 Kcallhr 

Por lo tanto: 

mael= 4,912.7 / (0.2385)*(3) = 6,823.19 Kg/hr 



Para hallar el K global (Camara de Carnes) utilizamos la formula: 

K = 1 l(11Hi + El19.6 +1/He +fe) 

donde, 

Hi = coeficiente de conveccion del refrigerante a -4 OC 

He = coeficiente de conveccion del aire en condiciones de flujo. 

E = espesor de la pared del tub0 (0.0024m) 

19.6 K~al/hr*m*~C = conductividad termica del tub0 

fe = coeficiente de sarro en m2*hr*0~/~cal  (Ver Tabla 9) 

"Para hallar Hi utilizamos la formula: 

Hi = 0.023 * h * ~ e ~ . ~  I di 

(Relacion de Mc. Adams para conveccion forzada en flujos 

horizontales y con flujo turbulento) 

donde: 

Re =Reynolds = V*di*p/u 

V = velocidad del fluido refrigerante= 14 mls = 165312 pieslh 

di = diametro interior = 0.075 pies 

p = densidad del refrigerante = 81.55 ~ b l ~ i e s ~  

u = viscosidad dinamica = 0.730 Lb I pies *hr 

Re = 165312*0.075*81.55/0.730=1,385,054 

y el nlimero de Prandtl (Pr) en las condiciones del refrigerante 

igual a: 



Pr = Cp*u/h 

Cp = Calor especifico del refrigerante a - 4 OC = 0.3162 BtulLb*OF 

h =conductividad termica a -4 OC = 0.055 Btu/hr*pies*OF (Anexo B) 

Pr = 0.3162 * 0.73010.0550 = 4.19 

Por lo tanto: 

Hi = 0.023 *0.00550 * I  ,385,054O.~ *4,1 9°.4/~.~75 

Hi= 2.44956 Btu I h f p i e s 2 * ~ ~  = 11,848 ~ c a l l h r * m ~ * ~ ~ ~ ~ O ~  

*Para hallar He utilizamos la formula: 
I L -  @I 

He = Ch * (kIDo ) *0.33* Re max 0.6 *Pr0.3 C l W m ' o L  

(Formula utilizada para flujo turbulent0 par un haz de tubos de 

mas de 10 hileras, en linea o escalonado. Velocidad estimada del 

aire: 1OmIs) 

Donde: 

Ch= coeficiente empirico dependiente de la disposicion de Tubos y 

nljmero de Reynolds. (Los autores Fishenden y Saunders 

encontraron que para razones pasoldiametro =1.25 a 1.5 el valor 

Ch no se desvia mas del 10% para cualquier disposicion de tubos 

en prueba. Por tanto un valor igual a la unidad es satisfactorio) 

Do= Diametro exterior de la tuberia =0.0254 m 



k = Conductividad termica del aire = 0.027 Kglm*s 

Remax = # maximo de Reynolds el cual es igual a Gmax *Doh 

Gmax = a velocidad maxima en el area minima el cual es igual a 

cociente entre el flujo masico y el area minima (Amin) disponible 

del flujo de aire, es decir: 

Amin = (St - Do)*ancho*#pasos 

St= paso transversal cuyo valor recomendado 1.25 veces el 

diametro exterior del tubo. Por lo tanto, el paso es igual a 1.25" 

(0.03175 m) 

Tomando una medida de 60 crns. de largo por 38.1 crns. de largo 

(es decir 12 pasos de 1" de diametro, separados %" entre si) 

tenemos: 

Amin = (0.031 75-0.0254)*0.6ancho*l2pasos =0.04572 m2 

En la Figura 7.4 las dimensiones del evaporador. Nota: el ancho 

de este evaporador es igual a 3.5" (9 crns) debido a que esta 

compuesto de 3 hileras de tub0 de I "  de diametro separadas %" 

entre si 

Por lo tanto: 

Gmax= 6,823.ISKglhr 10.04572 m2 = 41.45 ~ ~ l s * m ~  

Re max= Gmax*Dolu, donde u= O.OOOOI7l5 Kg*mls 





Rmax = 41.45*(0.0254)10.0000171= 67,510.52 

Pr = Numero de Prandtl del aire (en condiciones de flujo del aire a 

1.5 OC) igual a Cp*ulh 

Cp = 1.0065 KJ/Kg*OC (Ver Tabla 8) 

Pr =1 OO6.5*O.OOOOl7/O.O243 = 0.71 35 

Por lo tanto He es igual a: 

He= (0.0243/0.0254)*0.33 67.51 0.52O.~ 0.71 3503 

225,38 J / s * ~ ~ * o c  =192.27 ~ c a l l h r * m ~ * ~ ~  

Por lo tanto el K global es igual a: 

K = 1 / (111 1,848+0.0024/19.6 +l/l92.27 + 0.0001) = 

181.62 ~ c a l l h r * m ~ * ~ ~  

Superficie de Evaporation-Camara de Carries.- el coeficiente 

global caracteristico del evaporador nos indica la cantidad de calor 

que podemos absorber por metro cuadrado de superficie, por hora 

y por grado de diferencia entre la temperatura de vaporizacion del 

refrigerante y aquella del medio a enfriar. Para calcular dicha 

superficie utilizamos la formula: 

S = Qevap, 1 K*AT, donde AT = 5.36OC y Qevap, = 4,912.7 Kcallhr 



"Para calcular el numero de aletas (N) en el evaporador de la 

Camara de Carnes, realizamos el mismo procedimiento que en el 

condensador, es decir: 

Qtotal = Qa + Qo 

donde: 

Qtotal = es el calor total absorbido el evaporador = 4,912.70 

Kcallhr 

Qa = calor absorbido por las aletas (a1 igual que en condensador 

las aletas son de forma anular) 

Qo = calor absorbido por medio del tub0 liso. 

Qa = N* q *He* 2 *3.1416*[~2:-~1'] * (Tb-Ta); donde 

q= es la eficiencia de la aleta, calculada por medio de 10s 

siguientes pardmetros detallados en Figura 7.3 

R1 = %" = 0.0127m 

t = espesor de la aleta de 0.2 mrn 
mlllyl 

R2 = 0.625" = 0.0158m m-mL 

Con estos datos establecidos, calculamos 10s demas pardmetros: 

RZc =R2+t/2 = 0.0158+0.000212=0.0159m 

R2 JR1=0.8, L= 0.0158-0.0127 = 0.0031 

Le= L+ t/2 = 0.0031+0.0001 = 0.0032 



Con 10s ultimos resultados calculamos ~e~~ (HelKa*ApiA 

Ka = conductividad termica de la aleta =19.6 ~cal/hr*rn**~K (La 

misma conductividad del material que esta fabricado el tubo) 

0 . 0 0 3 2 ~ ~ ~  *(I 92.27/l9.6*O.OOOOOO64) " 
~ e ~ ~ ~ [ H e / K a * A ~ i '  = 0.7087 

Con 10s datos obtenidos de ~ e ~ [ H e l K a * A ~ ] ' ~  igual a 0.7087 y 

Rz JRl igual a 0.8 vamos a la Figura 7.3 y obtenemos el valor de la 

eficiencia igual a q=0.90 

Los datos restantes son: 

Tb = -3OC (Temperatura aproximada de la superficie del Tubo. 

Para nuestro calculo, tomaremos un dato ligeramente inferior a la 

que se encuentra la temperatura del refrigerante) 

Ta = 1.5 OC (Temperatura promedio del aire) 

Por lo tanto Qa es igual a: 

Qa =N*0.9*192.27*2*3.14*[0.01 592-0.01272]*(l .5+3)= 0.4339N 

Finalmente, Qo es igual a: 



donde, 

L = es la longitud dimensionada del tub0 =12 pasos*3 

hileras*0.90cms. de longitud = 21.6 m. 

Por lo tanto: 

Y el nljmero de aletas es igual a: 

w o 4  

4,912.70 =0.4339N+69.01(21.6-N*0.0002) @I 
-1lLRDUI 

N=8,145.93 aletas as-mKlL 

Calculo y Diseiio del Evaporador para Camara de Vegetales.- 

para diseiiar el evaporador, que ir8 colocado en la c8mara de 

Vegetales, empezaremos por calcular el flujo masico del aire. 

Caudal masico del fluido a Enfriar .- para calcular el caudal 

mdsico del aire (mae2) que se va a enfriar al pasar por el serpentin 

de evaporador de la ciimara de Vegetales, usamos la siguiente 

formula: 



ma,2 = Qevap2 / Cp (Ts - Te), 

donde: 

Qevap2 = Calor por evaporacion de la Camara de 

Vegetales(Btu1hr) 

Cp = Calor especifico del aire a 13OC a presion constante = 

0.23855 Kcal/Kg*OC 

Ts = Temperatura de salida del aire = 15 OC. 

Te = Temperatura de entrada del aire = I I OC. 

Como habiamos calculado anteriormente, el calor de evaporaci6n 

para la camara de vegetales es: 

Qevap2 = 953.10 Kcallhr 

Por lo tanto: 

maen = 953.10 / (0.23855)*(4) = 992 Kglhr 

Para hallar el K global (Camara de Vegetales) utilizamos la 

fomula: 

K = 1 / (1IHi + E 119.6 +1/He + fe) 

donde, 

Hi = coeficiente de conveccion del refrigerante a 3 OC 

He = coeficiente de conveccion del aire en condiciones de flujo. 

(Tpromedio = 13 OC) 



E = espesor de la pared del tub0 (0.0024m) 

19.6 Kcallh*m*C es la conductividad termica del tub0 

fe = coeficiente de sarro igual a 0.0001 hr*m2*0KIKcal (Tabla 8) 

*Para hallar Hi utilizamos la formula: 

Hi = 0.023 * h * ~e ' . *  1 di 

Re =Reynolds=V*di*p/u 

V = velocidad del fluido = 14 m/s = 165312 pieslhr 

di= diametro interior= 0.075 pies 

p = densidad del refrigerante = 80.1 3 Lb 1 pies3 

u = viscosidad dinamica = 0.6695 Lb /pies *hr 

Re=165312*0.075*80.13/0.6695 = 1,483,919 

y el nljmero de Prandtl (Pr) en las condiciones del refrigerante igual 

a: 

Pr = Cp*ulh 

Cp = Calor especifico del refrigerante a 3 OC = 0.3212 BtuILb*OF 

h =conductividad termica a 3 OC = 0.0532 Btu/hr*pies*OF (Ver 

Anexo B) 

Pr = 0.3212*0.669510.0532 = 4.042 

Por lo tanto: 



Hi = 0.023 *0.0532*1,483,91 9°.8*4.~420.41~.~75 

Hi= 2,467.99 Btu I hr*pies2*0~ = 11937.07 ~ c a l l h r * m * * ~ ~  

*Para hallar He utilizamos la formula: 

He = Ch (WDO ) '0.33' Re m a ~ O - ~  

Donde: 

Ch= coeficiente empirico dependiente de la disposicion de Tubos y 

numero de Reynolds. (Los autores Fishenden y Saunders 

encontraron que para razones pasoldiametro =1.25 a 1.5 el valor 

Ch no se desvia mas del 10% para cualquier disposicion de tubos 

en prueba. Por tanto un valor igual a la unidad es satisfactorio) 

Do= Diametro exterior de la tuberia =0.0254 m 

k = Conductividad termica del aire = 0.0243 Kg/m*s 

Remax = # maximo de Reynolds = Gmax *Doh 

Gmax=a velocidad maxima en el area minima el cual es igual al 

cociente entre el flujo masico y el area minima (Amin) disponible 

del flujo de aire, es decir: 

Amin = (St - Do)*ancho*# pasos 

St= paso transversal cuyo valor recomendado 1.25 veces el 

diametro exterior del tubo. Por lo tanto, el paso es igual a 1.25" 

(0.03175m) 



Tomando una medida de 40 crns. de largo por 38.1 crns. de largo 

(es decir 12 pasos de 1" de diametro, separados %" entre si) 

tenemos: 

En la Figura 7.5 las dimensiones del evaporador. Nota: el ancho 

de este evaporador es igual a 1 .I1 (3 crns aproximadamente) debido 

a que esta compuesto de una sola hileras de tub0 de 1" de 

diametro. 

Por lo tanto: 

Gmax= 992 Kglhrl0.03048 m2 = 9.04 ~ ~ k * m ~  - = ~  
m-E8POL 

Re max= Gmax*Do/u, donde u= viscosidad dinamica del aire a 

1 3OC= 0.00001 776 Kg*m/s 

Rmax = 9.04*(0.0254)10.00001776= 12,928.82 

Pr = numero de Prandtl en condiciones de flujo del aire = Cp*u/h 

Cp = 1.00675 KJIKg*OC (Ver Tabla 8) 

Por lo tanto He es igual a: 

He= (0.025/0.0254)*0.33*1 2,928.82°.6*~.71 0 ~ . ~ = 8 5 . 8 8 ~ 1 s * m ~ * ~ ~  

=73.26 ~ c a l l h r * r n * * ~ ~  





y el K global es igual a: 

K = 1 I (111 lI937+O.OO~4/l9.6 +1/73.26 + 0.0001) = 71.65 

~ c a l / h r * m * * ~ ~  

Superficie de Eva~oracion-Camara de Veaetales- utilizando la 

misma formula que para el caso del evaporador de la camara de 

carnes, tenemos: 

S = Qevap2 I K*AT, donde AT = 9.86" C y 

Qevap2 = 953.10 Kcallhr 

S = 953.1 Ol(71.65'9.86) = 1.349 m2 

*Para calcular el numero de aletas (N) en el evaporador de la 

Camara de vegetales, realizamos el mismo procedimiento que en 

la camara de carnes, es decir: 

Qtotal = es el calor total absorbido por el evaporador = 953.1 

Kcallhr 

Qa = calor absorbido por las aletas. 

Qo = calor absorvido por medio del tub0 liso. 

-mav 
 POL 

Qa = N* q 'He* 2 '3.141 6"[R2:-Rq2] ' (Tb-Ta); donde 

donde: 



q = eficiencia de la aleta, calculada por 10s siguientes parametros 

detallados en la figura 7.3: 

Rl= 112" =0.0127m 

t = espesor de la aleta de 0.2 mm. 

R2 = 0.625" = 0.01 58 m 

con estos datos establecidos, calculamos 10s demas pardmetros: 

R2, =R2+t/2 = 0.01 58+0.0002/2 = 0.01 59 m 

Con 10s ultimos resultados calculamos L ~ " [ H ~ / K ~ * A ~ ] ' ~  

Ka = conductividad termica de la aleta =19.6 Kcal/h*m2*" K 

0.00323R*(73.26/19.6*~.~~~~~~64)1~ 0.4374 

Con 10s datos obtenidos de ~ e ~ ~ [ ~ e l K a * A ~ f '  (igual a 0.4374) y 

R2dRl (igual a 0.8), vamos a la curva de la Figura 7.3 y obtenemos 

el valor de la eficiencia igual a q =0.94 

Los datos restantes son: 



Tb =4.5 O C  (Temperatura aproximada de la superficie del Tubo. 

Para nuestro c&lculo, tomaremos un dato ligeramente inferior a la 

que se encuentra la temperatura del refrigerante) 

Ta = 13 O C  (Temperatura promedio entre la entrada y salido del 

aire a traves del evaporador) 

Por lo tanto: 

Qa= N'0.94' 73.26 '2 *3.14*[0.01592~- 0.01272~~ '(134.5) 

Qa= 0.3368N 

Para calcula Qo utilizamos la fbrmula: 

Qo=Hee[L-N*(0.0002)]*2*3. 14*Rl*(Tb-Ta) 

donde, 

L = es la longitud dimensionada del tub0 =12 pasos*l 

hileras*0.40cms. de longitud = 4.8 m. 

Por lo tanto: 

QO =59.13*(4.8-N*0.0002)*2*3.14*0.0127*(134.5) 

Q0=49.699(4.8-N*0.0002) 

Y el numero de aletas es igual a: 

953.10 =0.3368N+49.69(4.8-N*0.0002) 

714.58=0.3265N 

N=2,188.19 aletas 



7.4 Calculo de las valvulas de expansion 

Existen varias clases de dispositivos de expansibn tales como: 

tubos capilares, vhlvulas de expansibn automhticas, valvula con 

flotadores de alta y baja presi6n y la vhlvula de expansibn 

termostatica. (Para nuestro sistema seleccionaremos este tip0 de 

vAlvulas) . 

La Valvula de Expansibn TermostAtica son dispositivos destinados 

a expandir isentAlpicamente el refrigerante realizando una 

laminacibn del mismo, asi como a regular el caudal del refrigerante 

que en estado liquido proviene del condensador hacia el 

evaporador. 

A mas de regular el caudal del refrigerante, controla el 

recalentamiento a la salida del evaporador, y por lo tanto el grado 

de recalentamiento a la aspiracion del compresor. 

Las partes principales de una vAlvula de expansibn termostatica 

son: 



-bulb0 remoto, cargado de flujo con un considerable coeficiente de 

dilataci6n. 

-un resorte cuya tension se ajusta por medio de un tomillo. 

Ademss para evitar la penetraci6n de materias extrafias, lleva 

tambien un filtro a la entrada de la valvula. 

La ooeracidn caracterfstica de la vilvula de expansi6n termoststica 

resulta de 3 fuerzas independientes: 

-La presion del evaporador, dependiendo de la presi6n de 

aspiraci6n del compresor 

-La presi6n del resorte, que regula la apertura de la vdlvula 

-La presion ejercida por el fluldo que circula entre el bulbo, a trav6s 

de un tub0 capilar, y el fuelle o diafragma que actlja sobre el 

vhstago de la vslvula. 

Las vslvulas de expansi6n termost&ticas son clasificadas en dos 

tipos: 

-V&lvula de expansi6n terrnostatica con equilibrador interno de 

presibn: estas vdlvulas permiten asegurar la msxima alimentacion 

al evaporador cualquiera que Sean las condiciones de 

funcionamiento del sistema. Las vslvulas de este tipo constan de 

un bulbo sensor que contiene refrigerante (generalmente del 



mismo circuito) el cual va colocado a la salida del evaporador con 

la finalidad de captar la temperatura en este lugar. En esta clase 

de elementos la presidn de inyeccidn actua directamente bajo la 

accidn del fuelle. Cuando aumenta la temperatura a la salida del 

evaporador aumenta tambien la presidn sobre el diafragma 

haciendo que la viilvula se abra dando mayor paso al fluido y lo 

contrario. (Si la temperatura del diafragma disminuye, la vdlvula se 

cierra disminuyendo el paso del fluldo). La diferencia de 

temperatura entre el evaporador y el bulbo debe ser 

aproximadamente de 7 OC y de ser posible se ha de mantener 

constante. (Ver Figura 7.6) 

-Vdlvula de expansidn termostdtica con equilibrador extemo de 

presidn: el funcionamiento y la concepcidn de este tip0 de v4lvulas 

es semejante al de las v4lvulas de expansidn con equilibrador 

interno. Sin embargo se diferencian en que el viistago que une el 

fuelle con el punzdn debe ser estanco por medio de 

prensaestopas. Ademiis la presion obtenida a la salida del 

evaporador llega hasta la vdlvula de expansidn pot medio de un 

tub0 previsto para este efecto, conducido hasta debajo de la 

membrana (o el fuelle) por un racor especialmente colocado sobre 

le cuerpo de la viilvula. Este tip0 tip0 de viilvulas, a diferencia de 





las valvulas con equilibrador interno, no presentan inconvenientes 

cuando existe una perdida de carga (en el evaporador) no 

despreciable. (Ver Figura 7.7) 

Selection de Valvula de Expansion (Camara de Carnes1.- para 

seleccionar de la valvula de expansion en la linea de la Camara 

de Carnes utilizaremos el procedimiento en base a 10s catalogos 

de valvulas "Sporlan", el cual se describe a continuacion: 

Seglln la Tabla 10 el factor de correccion de la temperatura de 

liquido refrigerante (en nuestro caso para R134a a 89.6 OF es igual 

a 1.07) Este factor incluye correcciones para la densidad del 

liquido refrigerante y su efecto net0 de refrigeracion y son basados 

en una temperatura promedio de evaporacion de O°F. Sin 

embargo estos valores pueden ser usados para un rango de 

temperatura de evaporacion de -40°F a 40°F. 

La caida de presion a traves de la valvula es igual a: 

AP = Pcond - Pevap -Pperdidas I-- 

QB-mu 
donde Pperdidas es la caida de presion a traves de tubos y 

accesorios. Es decir se considera toda la caida de presion del 

sistema. (Observando el diagrama del ciclo termodinamico de 

nuestro sistema, vemos que la caida total de presion va desde 

0.117Mpa -161.96 p.s.i.- a 0.229 Mpa -33.205 p.s.i.-) 





TABLA 10 

FACTOR DE CORRECCION DE LA TEMPERATURA DE 
LIQUID0 REFRIGERANTE 

Temp. liquid0 

Refrigerante (OF) 

40 

50 

60 

70 

80 

90 

100 

110 

Referencia: CatAlogo de VAlvulas Marca "Sporlan" No. 201 



Es decir que: 

AP = 161.96-33.205 

AP = 128.75 p.s.i. 

Por medio de la Tabla 11 seleccionamos la v6lvula de expansidin 

termostaticas de acuerdo a tres par6metros: 

-Caida de presion = 128.75 p.s.i. ( en la Tabla 11 utilizaremos el 

valor de 120 p.s.i.) 

-Temperatura de evaporacion = 24.8 OF 

-Capacidad nominal de la v6lvula = (20.000 B t u h  =1.6 Ton) 

Interpolando 10s datos entre 40 y 20 OF de temperatura de 

evaporacidin (a una capacidad nominal de 1 % Ton) tenemos un 

valor de 1.99. Este valor multiplicado por el factor de correccidin de 

la temperatura de llquido refrigerante es igual a: 

Capacidad de valvula = 2.04*1.07 = 2.18 

Es decir tenemos una v6lvula de 2.5 toneladas de capacidad de 

las siguientes caracteristicas: 

MARCA: SPORIAN TlPO Q (' 

REFRIGERANTE: J (1 34 A) 

TERMOSTA TI CA) 

CIASE: E (EQUILIBRADOR EXTERNO DE PRESION) 

-=tllpyI 

CAPACIDAD: 6 (2.50 TON) ~ - l ! 8 m L  

TlPO DE TRABAJO: REFRIGERACION COMERCIAL (JC) 



TABLA 11 

CAPACIDADES PARA SELECCION DE VALVULAS DE EXPANSION TERMOSTATlCA 

TIP0 Q 

TON 

1 14 

1 12 

1 

1 112 

2 

2 112 

TEMPERATURA DE EVAPORACION ( OF) I 

Referencia: Catalogo de Valvulas Marca "Sporlan" No. 201 

CAIDA DE PRESION P.S.I. 
80 

0.6 

100 

0.67 

120 

0.73 

140 

0.79 

80 

0.52 

100 

0.58 



MODELO: Q 4-E-6 J C  

Selection de Valvula de Expansi6n (CQmara de Ve9etalesl.- 

para seleccionar de la vhlvula de expansibn en la linea de la 

CAmara de Vegetales utilizaremos el mismo procedimiento 

anterior, es decir: 

T liquido refrigerante = 89.6 O F  

El factor de correccion de la temperatura de liquido refrigerante 

(Ver Tabla 10) es igual a 1.07. 

La caida de presibn a trav6s de la vAlvula es igual a: 

AP = 161.96-47.12 =ll4.84 p.s.i. 
h - m R Y  

QB-ICIPPOL 

I .  

Usando nuevamente la Tabla 11 seleccionamos la vAlvula de 

expansibn termosthticas de acuerdo a tres parAmetros: 

-Caida de presi6n = 114.84 p.s.i. (utilizaremos 120 p.s.i en la tabla) 

-Temperatura de evaporacibn = 37.4 O F  (utilizaremos 40 O F  en la 

tabla) 

-Capacidad nominal de la valvula = (4.000 Btulhr =0.3 Ton) 

Interpolando tenemos un valor de 0.84. Este valor multiplicado 

por el factor de correcci6n de la temperatura de liquido refrigerante 

es igual a: 



Capacidad de vAlvula = 0.84*1.07 = 0.89 

Es decir tenemos una vAlvula de 1.0 toneladas de capacidad de 

las siguientes caracteristicas: 

MARCA: SPORLAN TlPO Q (TERMOSTATICA) 

REFRIGERANTE: J (1 34 A) 

CLASE: E (EQUILIBRADOR EXTERNO DE PRESION) 

CAPACIDAD: 3 (1 .OO TON) 

TlPO DE TRABAJO: REFRIGERACION COMERCIAL (JC) 

MODELO: QJ-E-3 J C  

7.5 Dispositivos anexos 

Valvulas de retention o check.- son dispositivos automAticos que 

permiten la circu\acion del fluido en un sola sentido. EstAn 

constituido por un sistema de obturador que esta apoyado sobre 

un asiento por un ligero resorte. 

Estas vAlvulas son utilizadas especialmente en instalacio~es 

frigorificas con varios evaporadores a diferente temperatura. Su 

objetivo consiste que, al parar la instalaci~jn, el refrigerante 

destilaria desde 10s evaporadores que estAn a una temperatura 



mds alta hacia el evaporador que estd a una temperatura mds baja 

con la cual se corre el riesgo que al prender, otra vez, la 

instalaci6n; se vayan a producir golpes de Ilquido. (Ver Figura 

7.8) 

Vdlvula de ~resi6n Constante.- sirve para mantener la presion de 

evaporaci6n a un valor deseado y evitar que la presi6n de 

evaporaci6n descienda mds abajo que este valor. Estas vdlvulas 

van conectadas en instalaciones con varios evaporadores, en 10s 

evaporadores con mayor temperatura. 

La vdlvula se compone de un cuerpo de lat6n (para fluldo 

halogenado) y de acero (para amoniaco); y en su interior lleva una 

vdlvula que es mantenida en un asiento bajo la presi6n de un 

resorte de regulaci6n cuya tensi6n puede set modificada pot un 

tornillo de regulaci6n. (Ver Figura 7.9) 

Deshidradatore8.- generalmente, la humedad contenida en el 

aire puede penetrar en una instalaci6n frigorlfica. Como resultado 

de esto, se puede producir corrosi6n, contaminacibn del aceite que 

circula por todo el circuit0 6 bloqueo (obstrucci6n) en la vdlvula de 







expansi6n al congelarse la humedad previamente condensada en 

forma de agua. 

En la Figura 7.10 mostramos un filtro deshidratador con sus 

principales partes, las cuales son: 

1. Entrada 

2. Muelle 

3. Filtro montado 

4. Anillo de cierre 

5. Tela de latdn mhs tela monel 

6. Placa perforada 

7. Elemento deshidratante 

Por lo tanto, el prop6sito de 10s deshidratadores es el de hacer 

uso de substancias deshidratantes o hidrosc6pica en forma de 

cristales o grhnulos que van en el interior de un filtro o malla 

cilindrica. Las substancias generalmente utilizadas son: alumina 

activada, 6xido de calcio, sulfato de calcio, silica gel, etc. La 

carcasa del deshidratador, comunmente consiste en un recipiente 

cilindrico de acero, l a t h  o cobre, en cuyo interior va la malla o filtro 

con la substancia deshidratante arriba mencionada. Para nuestro 





proyecto, utilizaremos un filtro deshidratador a la salida del 

condensador. 

Filtro8.- estos aparatos auxiliares se utilizan a la aspiraci6n del 

compresor para evitar la introducci6n de suciedad arrastrada por el 

refrigerante. Generalmente consiste en un cuerpo cillndrico que 

aloja una malla methlica de finisimos agujeros, para poder retener 

partlculas pequeAas de suciedad. Por otra parte, tambibn se 

utilizan filtros antes de la vhlvula de expansi6n con el fin de evitar 

la penetraci6n de substancias extraflas que pueden obstrulr el 

funcionamiento de la vhlvula lo que podrla ocacionar una variaci6n 

en la temperatura de evaporaci6n del refrigerante. 

Botella de liauido o Acumulador.- el objetivo de estos 

recipientes, es acumular el refrigerante liquid0 proveniente del 

condensador -por ejemplo cuando se necesite detener el sistema 

para reparar o desmontar algun equipo- y controlar la cantidad de 

refrigerante existente en el sistema. 

Sus partes mAs importantes son: 

-Entrada del refrigerante condensado 

-Salida de la botella 

-Cuerpo de la botella 



-Fond0 embutido 

-Mirilla indicador de nivel. 

Para nuestro proyecto, se utilizarA la botella de liquido la cual irA 

adaptada a la salida del equipo condensador de nuestro sistema 

frigorifico. 

V6lvulas electromasln6ticas o solenoide.- estas vAlvulas van 

instaladas, generalmente antes de la vAlvula de expansibn de tip0 

termostittica, con el fin de cottar el paso del refrigerante cuando la 

instalacibn se encuentre detenido. Esta vAlvula consiste 

esencialmente de una bobina de hierro o armadura alrededor del 

llamado pistbn o buzo, el cual va ubicado en el centro del campo 

magnetic0 de la bobina cuando esta se magnetiza, lo atrae 

dejando pasar el refrigerante. 

Hay dos tipos de vAlvulas solenoides: 

-de accibn directa 

-0peradas por piloto 

La vAlvula de accibn directa se usa para tuberias de diAmetro 

inferior a 50mm. y su funcionamiento se basa en la energia 



electrica que reciba del sisterna, la cual hace que se Cree un 

carnpo magnetic0 en la bobina y atrae al nucleo hacia arriba para 

dar paso al refrigerante en estado liquido y esta vhlvula cierra 

cuando se encuentra sin corriente electrical es decir que este 

elernento actlla en 2 posiciones: abierta y cerrada. (Ver Figura 

7.1 1) 

Las vhlvulas operadas por piloto trabajan en cornbinacibn con una 

vhlvula principal de rnanera que abren o cierran esta vhlvula 

haciendo las veces de piloto. Frecuenternente son instaladas en 

las tuberias de liquido antes de la vhlvula de expansibn corno 

tarnbikn en la tuberia de aspiracion detrhs del evaporador. La 

vhlvula solenoide en la tuberia de liquido asegura un surninistro 

continuo de fluido refrigerante del evaporador, porque el bulbo de 

la valvula de regulacion terrnica actua rnhs lentarnente frente a las 

oscilaciones de ternperatura de la carnara de refrigeracibn y una 

vhlvula de expansibn tarnpoco cierra herrneticarnente despues de 

un servicio prolongado. La vhlvula rnagnetica en la tuberia de 

aspiracibn interrurnpe inrnediatarnente la produccibn de frio en el 

evaporador cuando el terrnosthtico ha alcanzado la ternperatura 

fijada en la chrnara de refrigeracion. 





Separador de Aceite.- Sus objetivos son basicamente tres: 

-Mantener un nivel de aceite conveniente en el carter del 

compresor y lograr una buena lubrication en 10s organos de 

movimiento. 

-1mpedir la acumulacion del aceite en ciertos lugares de la 

instalacion como por ejemplo en 10s puntos de baja temperatura, 

como es el caso de 10s evaporadores, donde el aceite llega a 

ocupar una parte del volumen con la consiguiente reduccion de la 

superficie util. 

-Mantener una reducida concentracion de aceite con el 

refrigerante, la forma de producir esta separacion es producir 

cambios bruscos de la velocidad o por medio de choques sobre las 

paredes. A esto se agrega para una mayor separacibn, un 

enfriamiento de 10s vapores aumentando la viscosidad del aceite, 

este enfriamiento se logra por circulacibn de agua en la camisa 

que rodea al separador para el caso del amoniaco, y por aire al 

tratarse de refrigerantes halogenados. La utilizacibn de este 

dispositivo sera opcional para nuestro caso. 

El separador de aceite esta constituido de las siguientes partes 

(Ver Figura 7.12): 





1. Entrada de gases comprimidos 

2. Salida de 10s gases , 

3. Cuerpo del separador 

4. Recipiente del aceite separado 

5. Elemento separador de aceite 

6. Placa de recuperation de aceite 

7. Flotador para retorno automittico 

8. Punz6n del retorno del aceite 

9. Asiento del punz6n 

10. Toma de retorno del aceite. 

Presostatos Diferencial de aceite.- su objetivo es conectar y 

desconectar el compresor o el motor del mismo, cuando la 

diferencia de presion del drter y la bomba de aceite es inferior a la 

presi6n de trabajo del sistema de lubricaci6n, dato proporcionado 

por el fabricante del compresor. 

Hay dos tipos de Presostatos diferencial de aceite: 

-simple 

-temporizado 

Visor o Mirilla.- este dispositivo va instalado en la linea de 

liquid0 a continuaci6n del deshidratador, el cual a su vez va 



ubicado despues del acumulador de liquido. El objetivo del visor 

es de servirnos como indicativo de que haya suficiente cantidad de 

refrigerante en el sistema. 

Ademas existen algunos visores que indican la humedad en el 

refrigerante. Estos dispositivos internamente, llevan un punter0 

circular que adopta coloraciones de acuerdo a1 grado de humedad. 

Por ejemplo, algunos fabricantes usan el color verde para indicar 

que el refrigerante no arrastra humedad (dry-seco) y el color 

amarillo para alertarnos que hay presencia de humedad (wet- 

humedo) % P O 4  

Dimensionamiento y calculo de tuberias. @I 
-IILemU 

Las funciones de la tuberia frigorifica son b5sicamente m:' m L  

-Proveer una medio de circulation del fluido refrigerante en el 

sistema 

-Proveer un medio de retorno al aceite que circula mezclado con el 

refrigerante, el cual debe regresar al compresor para cumplir sus 

objetivos como lubricante. 

La distribucion de la tuberia en una instalacion de expansion 

directa se divide en: 



-Tuberia de gas caliente ubicada entre el compresor y el 

condensador. 

-Tuberia de liquido ubicada entre la salidad del condensador y la 

vdlvula de expansion. 

-Tuberia de succion o aspiracion ubicada entre el evaporador y el 

compresor. 

Las velocidades del refrigerante recomendadas para el 

dimensionamiento de estas tuberias son: 

-tuberia de gas caliente: 15 a 25 rnls 

-tuberia de liquido: 0.5 a 1.25 rnls 

-tuberia de succion: 8 a 15 rnls 

Calculo Teorico del Diametro de las Tuberias.- Para calcular el 

didmetro de 10s diferentes tramos de tuberia utilizaremos la 

ecuacion recomendada por Fox & Mc Donald: 

hf= ~ ~ e * ~ ~ / d i * 2 * ~  

donde, 

hf= perdidas por friccion 

f=coeficiente de rozamiento 

Le= longitud equivalente 

di = diametro interior del tub0 



V=velocidad del refrigerante 

g = aceleracion de la gravedad (9.8 mls2) 

Las perdidas de presion AP seran determinadas a partir de datos 

recomendados en la practica por P. J. Rapin, siendo estas: 

glcm2 (este dat 

-Tuberia de liquid0 = 0.351 5 kg/cm2 

-Tuberia de descarga = 0.1875 ~ ~ l c m ~  

-Tuberia de aspiracion = 0.24-0.28 K 

obtenemos de la Figura 7.13 donde tomamos la temperatura de 

evaporacion para una baja de temperatura permisible, en el orden 

Para el factor de rozamiento f, primer0 calcularemos el numero de 

Reynolds (Re) igual a V'di*p/ u y la rugosidad relativa de la tuberia 

igual a e1D donde: 

p = densidad del refrigerante 

u = viscosidad dinamica del refrigerante 

di = diametro interior de la tuberia 

e= espesor de la tuberia 

D = diametro de la tuberia 



FIG. 213 CAIDAS DE PRESION CON 
RESPECT0 A BAJA DE 
TEMPERATURA 



Con estos valores, encontramos el factor de rozamiento a traves 

del diagrama de Moody (Figura 7.14) 

Como no se puede calcular directamente el diametro de la tuberia, 

estimamos un valor, y con este dato calcularemos las caidas de 

presion. Si la caida de la presion tentativa es mayor que la caida 

de presion permisible escogeremos un diametro superior y 

efectuamos el calcula nuevamente, hasta que la caida de presion 

tentativa se inferior o ligeramente inferior a el valor admitido. Si 

comnezamos el calculo con un valor inferior al admitido 

escogeremos un diametro menor hasta que el diferencial de 

De acuerdo a una caida de temperatura permisible (en el orden de 

4 OC) con respecto a la temperatura equivalente de evaporacion (-4 

OC) tenemos una caida de presion admitida que va desde 3.5 

(24,147.2 Nw/m2) a 4 p.s.i. (27,596.8 Nw/m2). Este dato lo 

obtenemos de la curva en la Figura 7.13 

La velocidad del refrigerante para este tramo sera de 11.5 mls 

(valor admitido). La densidad del fluido sera calculada por la 





inversa del volumen especifico del refrigerante para esas 

condiciones, es decir el punto 1. Como el volumen especifico (vl) 

es igual a 0.091 m 3 / ~ g ,  la densidad ( D ) es igual a 10.98 Kg 1 m3 

Con el dato de la caida permisible, calculamos la perdida de 

friccion, esta la obtenemos de la formula: 

AP = hf*p*g 

24,147.2 Nw/m2 -27,596.8 Nw/m2 = hf"10.98*9.8 

hf = 224.40 - 256.46 m (este es el rango de la caida permisible) 

Empezaremos nuestro calculo asumiendo una tuberia de %" de 

diametro, tomando como base un cuadro de especificaciones de 

tuberias de cobre expresados en la Tabla 12. 

Tuberia de cobre (diametro %") 

diametro interior di = 0.666 (0.01691 mm) 

Espesor = 0.042" 

Peso por pies (Lbs) = 0.3621 

Por lo tanto la rugosidad relativa (e/D) sera igual a 0.056. Luego 

con 10s datos de las porpiedades del refrigerante calculamos el 

nllmero de Reynolds. Por lo tanto tenemos: 

Re= V*di*p/u = 1 1 S*O.Ol69*lO.98/O.OOOOIl5 = 185562 



TABLA 12 

ESPEClFlCAClONES PARA TUBER~AS DE COBRE 

USADA EN REFRIGERACION 

-=lama m-mL 

Tipo Exterior 

0 

318 

1 12 

518 

314 

718 

Interior 

(pulg) 

0.33 

0.43 

0.545 

0.666 

0.785 

Espesor 

0 

0.032 

0.035 

0.040 

0.042 

0.045 

Peso por Pies 

(Lbs) 

0.1366 

Referencia: "Disefio de un condensador tipo serpentin aleteado para 
Refrigeradora Dornestica". Tesis de Grado. Autor: Pablo Araujo 



Con el valor de Reynolds y la rugosidad relativa buscamos en le 

diagrama de Moody, el factor de rozamiento el cual es igual a 

0.072. 

Finalmente, para hallar la longitud total equivalente (Le) tenemos 

que cuantificar la longitud recta de la tuberia (Total: 2.75 m.) mas 

la longitud equivalente correspondiente al numero de codos, 

accesorios y valvulas. 

Utilizando la Tabla 13, tenemos que: 

Le = 2.75+5codos+l Tee+2valvulas =2.75+5(20)di+60di+2(50)di 

donde di =0.01691 m 

Le = 7.147 m 

ahora, utilizando la ecuacion de Fox Mc Donald tenemos: 

hf= 0.072*7.14*14~10.01691*19.6 = 304.31 m 

Como este valor es superior al rango establecida, efectuamos 

nuevamente el calculo con una tuberia de 718" de diametro. 

Las especificaciones de la tuberia 718" son las siguientes: 

Tuberia de cobre (diametro 718") 

diametro interior di = 0.785" (0.01993 mm) 

Espesor = 0.045" 



TABLA 13 

LONGITUDES EQUIVALENTES PARA CALCULO DE CAIDAS DE 
PRESION 

Tipo de Accesorio 

Jalvula de globo 

Jalvula de 
:ompuerta 

Jalvula de 
'etencion 

2odo de 90 arados 

Jnion en T 

2odo de 180 grado 

Descripcion 

Completamente abierta 

Completamente abierta 

314" abierta 

112" abierta 

114" abierta 

Radio larao 

Fluio en ramal 

Patron estrecho 

- - -- -- - - 

Longitud equivalente 

Referencia: "lntroduccion a la Mecanica de Fluidos" Autor: Fox &Mc Donald 



Peso por pies (Lbs) = 0.451 8 

Para este caso, la rugosidad relativa (e1D) es igual a 0.051 y el 

n~imero de Reynolds es igual a 218502. Utilizando el diagrama de 

Moody, encontramos un factor de rozamiento de 0.07. Utilizando la 

Tabla 13, tenemos que: 

Le = 2.75+5codos+lTee+2vdlvulas =2.75+5(20)di+60di+2(50)di 

donde di =0.01993 m 

Le = 7.924 m 

Fox Mcdonald calculamos valor de hf, el cual 

es igual a: 

hf= 0.07'7.924'14 */0.0199'19.6 = 278.59 m 

Con este valor estd dentro del rango establecido, se deterrnina que 

el didmetro para la tuberia de aspiracibn es igual a 718". 

La densidad del fluido es igual a inversa del volumen especifico 

del refrigerante en le punto 2 del plano termodindmico. Como el 

volumen especifico (v2) es igual a 0.022 m3/Kg, la densidad (p) es 

igual a 45.45 Kg/m3. La velocidad del refrigerante para este tramo 

es de 15 mls. (valor admitido) 



Con 10s rangos establecidos de caida de presion tenemos que la 

perdida por friccion es igual a: 

AP = hf*p*g 

18,375 NwIm2 = hf*45.45*9.8 

hf =41.25 m 

A continuacion tomamos una tuberia de las siguientes 

especificaciones: 

Tuberia de cobre (diametro 1/27 

diametro interior di = 0.430" (0.01092 I 

Espesor = 0.035" 

Peso por pies (Lbs) = 0.1 982 

La rugosidad relativa para esta tuberia es de 0.07. El numero de 

reynolds es igual a: 

Re= V*di*p/u = 15*0.01092* 10.98/0.0000162 = 459550 

Utilizando el diagrama de Moody, con estos dos datos, hallamos 

un factor de rozamiento el cual es igual a 0.085. Finalmente 

calculamos la longitud equivalente total, la cual desglosamos a 

continuacion: 

Le = 0.25 metros de tramo recto + lcodo 



Le = 0.25+20diI donde di = 0.01092 

Le = 0.46m 

Por lo tanto hf es igual a: 

hf= O.O85*0.46*15 2/0.01 092*19.6 = 40.21 m 

Como este valor es menor a la caida permitida, se determina que 

el diametro para la tuberia de descarga es a 112". 

Tuberia de Liquido: 

Para este tramo la velocidad del refrigerante es de 1 mls (valor 

dentro del rango permitido) 

Con el volumen especifico en el punto 3 del refrigerante (igual a 

0.001 m3/kg), calculamos la densidad. Por lo tanto la dendidad 

(p) es igual a 1 0 0 0 ~ ~ l m ~ .  

La perdida de friccion es igual a: 

AP = hf*p*g 
-a- 

34,447 ~ w l m '  = hf*1 000*9.8 ~ - E ~ P O L  

hf= 3.51 m 

A continuacion escogemos una tuberia de las siguientes 

caracteristicas: 



Tuberia de cobre ( 318") 

Espesor de la pared = 0.032" 

Peso por pies = 0.1 366 

La rugosidad relativa es igual a 0.085 y el numero de reynolds es 

igual a Re=1 OOO(l)*O.OO84/O.OOOl83=459Ol 

Utilizando el diagrama de Moody, con estos dos datos, hallamos 

un factor de rozamiento el cual es igual a 0.1. Finalmente 

calculamos la longitud equivalente total, la cual desglosamos a 

continuacion: 

Le = 2.75+5codos+1Tee+2valvulas(compuerta)+2valvulas 

(retention y presion) = 2.75+5(20)di+60di+2(50)di+2(13)di 

donde di =O.Ol69l m 

Le = 5.16 m 

Por lo tanto hf es igual a: 

hf= 0.1*5.16*1~/0.00845*19.6 = 3.1 1 m 

Como este valor es menor a la caida permitida, se determina que 

el diametro para la tuberia de descarga es a 318". 



Aislamiento para las tuberias- El objetivo del aislamiento en la 

tuberias frigorificas, es el de evitar las perdidas calorificas en el 

funcionamiento del sistema de refrigeracion, asi como el de 

disminuir 10s costos operativos. 

Los propiedades que deben reunir 10s materiales aislantes usados 

en tuberias, son las mismas que fueron mencionadas en el 

Capitulo 3 referente a 10s aislamientos, es decir: 

-Impermeable al vapor de agua, a fin de evitar condensaciones 

-Autoextinguible 

-facilidad de instalacion 

-baja conductividad termica 

-facilidad de instalacion 

-Incorruptible al ataque de insectos u otros parasitos 

-ma1 retenedor de olores 

-Quimicamente neutro (no producir reacciones quimicas con las 

tuberias de cobre o acero) 

Los materiales aislantes, generalmente utilizados en esta 

aplicacion son 10s siguientes: 

-Corcho aglomerado 

-Poliestireno expandido 

-Espuma Fenolica 



-Espuma rigida de poliuretano 

-Armaflex (nombre comercial dado a un tip0 de elastomer0 de 

estructura celular flexible). 

Segun el diametro de las tuberias estos materiales se 10s utiliza en 

forma de: 

-Casquillos semicirculares para diametros medianos y pequeiios. 

El diametro es limitado, teniendo en cuenta el espesor de 10s 

paneles de 10s cuales 10s casquillos son cortados. 

-Duelas centradas para tuberias de gran diametro. 

-En tubos (unicamente Armaflex) 

-rau 
Q B - r n L  

El aislamiento usualmente va colocado en la tuberia de succih 

ubicada entre el evaporador y el condensador para evitar que se 

produzcan condensaciones del aire del medio ambiente, lo cual 

ocasionaria un permanente goteo. Inclusive, cuando la 

temperatura del refrigerante circulante es demasiado baja, se 

produce escarcha o hielo sobre la tuberia. 

El aislamiento que vamos a utilizar es el "Armaflex" o "rubatex", 

(conductividad termica es 0.03 K~al/h*m*~C). El espesor del 

aislamiento generalmente viene dado en tablas establecidas por 



10s fabricantes de materiales. Para determinar el espesor minimo 

necesario en nuestra instalacion, utilizaremos la Figura 7.15. 

Habiendo determinado el diametro de la tuberia de liquid0 (718") a 

una temperatura de circulacion del refrigerante de 2.5 O C  tenemos: 

Diametro de tuberia = 718" (2.22 crns.), 

Trefrigerante = 2.5 O C  

Tambiente = 25 O C  

humedad relativa (ambiente) = 80% 

determinamos un espesor de 1.90 crns 





8. COST0 GENERAL DEL TRABAJO 
r a u  m-mL 

8.1 Costo del trabajo importado 

En este capitulo presentaremos el costo que tendria el proyecto si 

se lo importara y el costo que tendria el mismo si se lo construyera 

localmente para la final establecer una comparacion. 

Para establecer el costo del proyecto si se lo importara, cotizamos 

una camara de refrigeracion de iguales caracteristicas que las 

nuestra a una compaiiia ubicada en Estados Unidos (Florida). (Cia. 

RAM Freezers & Coolers Manufacturing, Inc.). 

El valor F.0.b. Miami (Free On Board) de una Camara de 

refrigeracion (fabricada en paneles de 1 pies2) compuesta de dos 

compartimientos de 5 pies x 10 pies x 8 pies (Camara de vegetales) 



y 11 piesx 10 pies x 8 pies (Camara de Carnes) con pared comun 

entre ellas es de 5.971,00 USD. lncluye piso, puertas y accesorios. 

El valor F.0.b Miami de la unidad condensadora-compresor mas las 

unidades evaporadoras de 20.000 y 4.000 Btulhr es de 2.125,00 

USD, incluyendo 10s accesorios. 

A estos valores le agregamos 10s costos de flete, derechos 

arancelarios, costos de importacion y seguro, 10s cuales aumentan 

el valor F.0.b en 10s siguientes porcentajes: 

-Para 10s paneles prefabricados el valor F.0.b. aumenta en un 17%. 

Es decir, el valor del producto nacionalizado es de 6.986,07 USD. 

-Para 10s equipos frigorifico el valor F.0.b aumenta en un 37%. Es 

decir, el valor del producto nacionalizado es de 2.91 1,25 USD. 

En ambos valores no esta incluido el lmpuesto al valor agregado. 

Una vez cuantificado estos valores tenemos que aiiadirle el costo 

de la instalacion tanto de 10s panales frigorificos como de lo 

equipos a utilizar. 

Los valores seiialados a continuacion corresponden a precios 

locales proporcionados por Compaiiia MAFRICO CIA. LTDA.: 



5 USD. por metro cuadrado de panel instalado. 

Total de metros cuadrados de panel = 81,77 

Total de instalacion de paneles: 408,85 USD. 

Instalacion de equipos: 950,OO USD. (En ambos valores no esta 

incluido el lmpuesto al valor agregado). 

Por tanto el costo total de la obra es igual : 11,256.17 + I.V.A. 

8.2 Costo del trabajo localmente 

Los valores setialados a continuacion corresponden a precios 

locales (CompaAia MAFRICO) proporcionados por metro cuadrado 

de panel (dependiendo del espesor del panel) agregando un valor 

de 5 USD. por instalacion en obra (a1 igual que en el caso del costo 

total del trabajo importado) 

Cabe setialar que 10s paneles prefabricados 10s cuales presentan 

algunas ventajas tales como una instalacion mas rapida, facilidad 

de montaje y desmontaje, disponibilidad de expansiones futuras, etc. 

Al igual que en la parte anterior, todos 10s costos no incluyen el 

impuesto de valor agregado. 



CAMARA DE VEGETALES 
DESCRIPCI~N 1 M~ ( Valor+lnstalaci6nl .. I TOTAL 

I I m I USD. 

Paredes laterales (9 cms.) 15 48,OO 720.00 

Pared interior (6 cms) 2.25 41 ,50 93,37 

Techo (12 cms) 6.07 57,OO 345.99 

Suelo (10 cms.) 1 6.07 1 52,50 

Y el costo de la camara de Carnes es: 

CAMARA DE CARNES I 
Paredes laterales (9 crns.) 

Pared interior1 mitad (6 cms) 

Techo (1 2 cms) 12.69 

Sudo (10 m.) 12.69 

El calculo de costos del equipo frigorifico utilizado para refrigerar 

tanto en la camara de carnes como en la de vegetales, ya que 

nuestro sistema se compone de un solo compresor con dos 

unidades evaporadoras, se presenta continuacion: 

2.25 

Puertas 1 x 2 m 

Accesorios 

57,OO 

52,50 

680,OO 

150,OO 

41.50 

723.33 

666,22 

93,37 

Total 3.500.92 



EQUIPOS I VALORUSD. 
Unidad condensadora 3 % Hp. Compresor 
Hermetic0 para R134a. Datos electricos: 208- 

1.200,OO 

23016011 
Unidad evaporadora de 20.000 Btulhr de baja 720,OO 
temperatura para refrigerante R134a. ~ a t o s  
el6ctricos: 208-23016011 
Unidad evaporadora de 4.000 Btulhr de media 
temperatura para refrigerante R134a. Datos 

solenoides, valvula de presion constante, 1 

185,OO 

electricos: 208-23016011 
Accesorios. valvulas de expansion, valvulas 260,OO 

tuberia I 

vhlvula de retencion, filtro visor 
Tuberia de cobre, codos y aislamiento para 50,OO 

Por tanto el valor total de las camaras con paneles pre-fabricados 

es de: 9,253.95 + I.V.A. 

Instalacion 
TOTAL 

Es decir, el costo importado de la chmaras es 21,6% mayor que el 

costo de las camaras fabricadas localmente. 

950,OO 
3.365,OO 
+ I.V.A. 



CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

1. Utilizamos el refrigerante R134a debido a que para esta clase de 

aplicacion (Refrigeracion de productos perecederos) es muy importante la 

baja toxicidad que presenta esta refrigerante en relacion a 10s otros. 

Aunque este refrigerante es de costo elevado, actualmente, se esta 

imponiendo principalmente en la refrigeracion domestica. Hay que tener 

en cuenta, que este refrigerante es ecologico y de similares caracteristicas 

termodinamicas que el R12. 

2. El sistema m8s apropiado para nuestra instalacion es la refrigeracion 

directa, por ser una instalacion mas simple y menos costosa para nuestra 

aplicacion. La refrigeracion indirecta presenta un mantenimiento e 

instalacion inicial mas costosa a mas de problemas de toxicidad y 

combustibilidad, cuando se utilizan liquidos organicos. Aunque con este 

tip0 de refrigeracion se presentan otras ventajas como son un control de 

temperatura mas exacto, y menos peligro cuando se ocasionen fugas, 

este tip0 de instalaciones se justifica para otro tipo de necesidades 



3. Se escogio un condensador enfriado por aire, ya que nuestra instalacion 

es de baja capacidad (24.000 Btulhr) y el usar un condensador enfriado 

por agua encareceria el costo total del sistema, ademas habria que 

incorporar una torre de enfriamiento y tratar el agua. 

4. La ubicacion disponible para nuestra cdmara no fue la mas conveniente, 

debido a que las paredes exteriores de mayor longitud estan en direccion 

este y oeste y esto hace que aumenten 10s aportes calorificos por la 

radiacion solar. Sin embargo, esta ubicacion esta cerca de la cocina lo 

que ayuda al gran flujo y traslado de alimentos existentes en un 

restaurante. Por esta misma razon, fue conveniente instalar un solo 

sistema compresor-condensador con dos evaporadores ya que existe la 

necesidad constante de refrigerar ambos alimentos lo cual disminuye el 

costo inicial de la obra. 

5. El costo de 10s paneles y equipos para nuestro proyecto suministrado con 

proveedores locales es 21,6% inferior al costo que tendrian si fueran 

suministrados por proveedores del extranjero. 

6. Para el optimo rendimiento de equipo frigorifico se recomienda realizar 



cada 6 meses una limpieza de 10s equipos intercambiadores de calor 

para evitar la acumulaci6n de polvo o demds sustancias que provocaria 

una disminucion en la transferencia de calor. 
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ANEXOS 

Anexo A Ciclo termodinamico del sistema (en diagrama Presi6n vs. 
Entalpia de R-1 34a) 

Anexo B Propiedades TermodinAmicas del refrigerante R-1 34a 
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