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Ciclo simple de compresiéon mecanica

Problema 1

Una maquina frigorifica utiliza el ciclo estandar de compresion de vapor. Produce 50 kW de
refrigeracion utilizando como refrigerante R-22, si su temperatura de condensacion es 40°C y
la de evaporacion -10°C, calcular:

. Caudal de refrigerante

Potencia de compresion

. Coeficiente de eficiencia energética

. Relacion de compresion

Caudal volumétrico de refrigerante manejado por el compresor

Temperatura de descarga del compresor

. Coeficiente de eficiencia energética del ciclo inverso de Carnot con las mismas
temperaturas de evaporacion y condensacion

OTMMONw>

Las siguientes figuras muestran un esquema de los componentes del ciclo simple de compresion
estindar de de vapor y la representacion de los mismos sobre un diagrama presion - entalpia del
refrigerante.

—F AN

O O

4 Q_W_Ql

Figura 1.1: Esquema de la maquina frigorifica.

p (kPa)

h (kJ/kg)
Figura 1.2: Diagrama presion — entalpia del ciclo

Si trasladamos las temperaturas de evaporacion (-10°C) y condensacion (40°C) sobre el diagrama P-h
del R-22, usando las tablas de las propiedades del R-22 saturado, obtenemos los siguientes valores:

Presiones:  Ponq=1534,1kPa p.. =354 9kPa

evap
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v Punto 1 vapor saturado a la presion de evaporacion: h,=401,1KJ/kg
v Punto 3 liquido saturado a la presion de condensacion:  h;=h,=249,8kJ/kg

Para obtener la entalpia del punto 2 debemos usar las tablas de vapor sobrecalentado del R-22 y
localizar el punto que se encuentra a la presion de condensacion y con un a entropia igual a la del
punto 1, s,=s,=1,765kJ/KgK . Interpolando en las tablas obtenemos la temperatura y la entalpia del
punto 2:

T (°C) | s (kJ/kg'K) | h (kJ/kg)
60 1,756 434,9
63,5 1,765 437,9
70 1,782 443,6

Tabla 1.1: Interpolacion de las propiedades del vapor sobrecalentado del punto 2.
A. Caudal de refrigerante:

Realizando un balance de energia sobre el evaporador obtenemos el caudal de refrigerante necesario
para producir una potencia frigorifica de 50 kW.
o 50 kW

Qf mR(l 4) mp (hl—h4) (401,1_249,8)kJ/kg &

B. Potencia de compresion:

Realizando un balance sobre el compresor y conocido ya el caudal de refrigerante que circula por el
ciclo, obtenemos la potencia de compresion necesaria.

W .=, (h,—h,)=0,330kg/s(437,9—401,1)k)/kg=12,14kW
C. Coeficiente de eficiencia energética:

Si utilizamos nuestra maquina para produccion de frio, el coeficiente de eficiencia energética tiene la
siguiente expresion.

w. 12,14kW

D. Relacion de compresion:

c

La relacion de compresion se define como el cociente entre la presion absoluta de condensacion y la la
presion absoluta de evaporacion.

 _Pena _1534,1 kPa_
¢ Posy 3549kPa

E. Caudal volumétrico de refrigerante manejado por el compresor:

4,32

Este siempre se toma a la entrada al compresor. A partir del volumen especifico en el punto 1,
v,=0,06520 m*/kg , obtenemos el caudal volumétrico en este punto del ciclo.

I'/Rsz v,=0,330kg/s0,06520 m*/kg=0,0215 m*/s=77,5 m*h
F. Temperatura de descarga del compresor:

La temperatura del punto 2 es la mas elevada del ciclo y ya fue calculada en el proceso de
interpolacion para calcular la entalpia de este punto.

7,=63,5°C
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G. Coeficiente de eficiencia energética del ciclo inverso de Carnot con las mismas temperaturas
de condensacion y evaporacion:

1 1
COP (o= = =5,26
Carmot (40+273,15)K

(—10+273,15)K

cond

evap

Evidentemente el COP de nuestro ciclo estandar es inferior al de Carnot, siendo éste el 78 % del de
Carnot.
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Ciclos multiples de compresion mecanica

Problema 2

Una aplicacion de produccion de frio demanda una potencia frigorifica de 100.000 frig/h, su
temperatura de evaporacion debe ser -30°C y su temperatura de condensacion 40°C. Si se
pretende usar en todos los casos R-22, calcular el trabajo de compresion, el calor de
condensacion y el coeficiente de eficiencia energética en los siguientes casos:

A. Ciclo estandar de compresion mecanica simple.

B. Compresion doble directa con enfriador intermedio, inyeccion parcial. (Eficiencia del
enfriador intermedio 0.8)

C. Compresion doble directa con enfriador intermedio, inyeccion total.

D. Compresion doble en cascada.

Comencemos por calcular el coeficiente de eficiencia energética de del ciclo tedrico de Carnot, que
establecera una cota superior del coeficiente de eficiencia energética de todos los ciclos que vamos a
estudiar a continuacion.

. 1
p. = = =347
COP = (40+273,15)K

(—=30+273,15)K

cond

evap

La potencia frigorifica suministrada por todos los ciclos debe ser:

0 ,=100.000frigh =116,3kW

A. Ciclo estindar de compresion mecanica simple:

3 |2 B
A AN

o O

N A

h (kJ/kg)

Figura 2.1: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion simple

Si trasladamos las temperaturas de evaporaciéon y condensacidon sobre el diagrama P-h del R-22, y
localizamos los puntos del ciclo estandar simple de compresion mecanica obtenemos los siguientes
valores:
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Punto | p (kPa) | T (°C) | h (kJ/kg)
1 | 1639 | -30 | 3925
2 | 15341 77,9 | 4503
3 15341 | 40 | 2498
4 | 1639 | -30 | 2498

Tabla 2.1: Propiedades de los puntos del ciclo estandar de compresion simple.
La relacion de compresion de esta instalacion seria:

Do 1534,1kPa
Do 163,9kPa

9,36

c

Calculemos el caudal de refrigerante a partir del balance en el evaporador y el trabajo de compresion
de forma analoga sobre el compresor.

D . 0,

=mplh,—h m,=———=0,815kg/s
Qf R( 1 4) R (h]—h4) g
W =, (h,—h,)=47,11kW

El calor cedido por el condensador puede calcularse de dos formas diferentes, a través del balance de
energia sobre el condensador o aplicando un balance de energia a toda la maquina frigorifica.

Qc:mR(h2_ hy ):Q.f‘*' Wz,'z 163,4kW
9,

c

Por ultimo el coeficiente de eficiencia energética valdra: COP= =247

B. Compresion doble directa con enfriador intermedio, inyeccion parcial:

55 — LA NN 4

p (kPa)

h (kJ/kg)

s ——NNNANN

Figura 2.2: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion doble directa con enfriador intermedio de
inyeccion parcial

El primer paso es determinar la presion intermedia a la que trabaja el enfriador intermedio y la
temperatura de saturacion correspondiente a dicha presion, para asi poder dibujar el ciclo :
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Pini =N Peong Pevgy=201,4kPa T,,=0,198°C~0°C

Al utilizar la media geométrica se consigue que la relacion de compresion en el compresor de alta y
baja sean la misma.

p — Peond _ Pint_ =3,06
pint pevap

Las entalpias de los puntos que hasta el momento podemos localizar sobre el diagrama P-h son las
siguientes:

Punto 1 2 3 4 5 6
h (kJ/kg) [ 392,5|419,3 | 405,0 | 432,9|249,8 | 249,8

Tabla 2.2: Entalpias de los puntos del ciclo doble con enfriador intermedio de inyeccion parcial.

Las entalpias de los puntos 7 y 8 son iguales pero desconocidas, si realizamos un balance de energia
sobre el evaporador y otro sobre el enfriador intermedio podemos conseguir dos ecuaciones

Q_f:mRB<h1 _hs)
1 g M 111 gy (10 g =) =T Byt Tt
Donde:
v 1i1,, : Caudal de refrigerante que circula por el compresor de baja
v 11, : Caudal de refrigerante que circula por el compresor de alta
Reordenando el balance de energia sobre el enfriador intermedio tenemos:

M gy Mgty hy =i g, byt g, hy

En este momento contamos con 2 ecuaciones y 3 incognitas ( 772 p,, 15, g ). Es necesario plantear una
nueva ecuacion. La eficiencia del serpentin interior del enfriador intermedio:

(hé_hg)

£=0,8=
(he_h9)

hy=h,—¢(h,—hy)=210,0 k/kg

Donde el punto 9 es el liquido saturado a la presion intermedia, /,=200kJ/kg .

Resolviendo las dos ecuaciones anteriores obtenemos los caudales de refrigerante:

Qf (hg_hz)
K5 (hy=hy) (hg=hs)

=0,637kgls 1t =ritgg =0,859 kg/s

Y ahora ya podemos calcular los valores demandados por el enunciado:

v W =i (h,—h)+in, (h,—h,)=17,07kW +23,97kW =41,04 kW

v chmRA(h4_h5)=Qf+WC=157,3kW
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C. Compresion doble directa con enfriador intermedio, inyeccion total:

5

—t e

p (kPa)

o] ,

h (k/kg)

8 B

Figura 2.3: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion doble directa con enfriador intermedio de
inyeccion total

La presion intermedia es la misma que en el caso anterior y las entalpias de los puntos sobre el
diagrama p-h son las que se muestran en la siguiente tabla:

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8
h (kJ/kg) | 392,5|419,3 | 405,0|432,9 | 249,8 | 249,8 | 200,0 | 200,0

Tabla 2.3: Entalpias de los puntos del ciclo doble con enfriador intermedio de inyeccion total.

Realizando un balance de energia sobre el evaporador obtenemos el caudal de refrigerante de baja:

. _ 0,
Qf:mRB<hl_h8) mRB=ﬁ=O,6O4kg/S
17

Y un balance de energia sobre el enfriador intermedio nos permite calcular el caudal de alta:
1 g hgtmp hy=m, h,+ g h, m ,,=0,853kg/s
Los valores finales para este caso seran:
v W =i (h,—h)+in, (h,—h,)=16,19kW +23,80 kW =39,99 kW
v O.=tg(h—h)=0,+W =1563kW

v COP=%=2,91

c
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D. Compresion doble en cascada:

7 6

—t AN F—o

®
MY
N
p (kPa)

4 — N 1 h (ki/kg)

Figura 2.4: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion doble indirecta o en cascada

Para el caso de refrigeracion en cascada la temperatura de evaporacion del ciclo superior debe ser
inferior a la temperatura de condensacion del ciclo inferior, a esta diferencia de temperaturas se la
llama solape. Si utilizamos la temperatura intermedia de los casos anteriores y un solape de 5°C,
podremos suponer que 1's=73=0°C y T,=5°C

Las entalpias de los puntos sobre el diagrama p-h son las siguientes:

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8
h (kJ/kg) | 392,51 423,4|205,9 | 205,9 | 405,0 | 432,9 | 249,8 | 249,8

Tabla 2.4: Entalpias de los puntos del ciclo doble en cascada.
Balance de energia sobre el evaporador:

Qf:mRB(hl_hzt) 1 ,=0,623 kg/s

Balance de energia sobre el intercambiador intermedio:

1t P 1 By = g i 1 5, =0,873kg/s

Por tanto:
v W =i, (hy—h)+in, (he—h)=19,25kW +24,36 kW =43,61 kW

v O.=ing(he—h)=0,+W =159,9kW

v COP=%= 2,67

c

10
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La siguiente tabla muestra un resumen de resultados obtenidos en los diferentes apartados del
problema:

Apartado| O (kW) | W (kW) | Q. (kW) | COP
A 116,3 47,11 163.4 2,47
B 116,3 41,04 1573 2,83
C 116,3 39,99 156,3 291
D 116,3 43,61 159,9 2,67

Tabla 2.5: Resumen de resultados.

11
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Problema 3

Un sistema de refrigeracion utiliza R-22 para suministrar una capacidad frigorifica de 180 kW
a una temperatura de evaporacion de -30°C y una presion de condensacion de 1730 kPa.

Calcular:

A. Potencia absorbida por un sistema de compresion mecanica simple estandar.
B. Potencia absorbida por el ciclo multiple de la figura, donde el enfriador intermedio opera

a una presion de 603 kPa.

(\_W > 2

. e

A. Ciclo de compresion mecanica simple:

30_ |2 B
A NN

Q O

ST AN,

h (k)/kg)

Figura 3.1: Esquema y diagrama p—h del ciclo estandar de compresion mecdnica simple

Si trasladamos las temperaturas de evaporacion y condensacion sobre el diagrama P-h del R-22, y
localizamos los puntos del ciclo estandar simple de compresion mecanica obtenemos los siguientes

valores:

12



Coleccion de problemas resueltos de Tecnologia Frigorifica

Punto | p (kPa) | T (°C) | h (kJ/kg)
1 | 1639 | -30 | 3925
2 | 1730 | 84,6 | 4536
3 | 1730 | 45 | 2556
4 | 1639 | -30 | 2556

Tabla 3.1: Propiedades de los puntos del ciclo estandar de compresion simple.
La relacion de compresion de esta instalacion seria:

. _Pes _ 1730kPa
" puw 163,9kPa

=10,56

Calculemos el caudal de refrigerante a partir del balance en el evaporador y el trabajo de compresion
de forma analoga sobre el compresor.

D 0
=rig(hy—h =—+—=1,315kg/
Qf mR( 1 4) mR (h]—h4) g/s
W =, (h,—h,)=8035kW
Por ultimo el coeficiente de eficiencia energética valdra: COP= %= 2,24

B. Ciclo de la figura del problema:

N

S NN 2

4
Compresor,
2

o O

8

—
9 W 1

Figura 3.2: Esquema de la instalacion sugerida por el problema.

La presion intermedia es p;,=603kPa y por tanto la temperatura de saturacion correspondientes sera
T,,~6°C.

La siguiente figura muestra de forma cualitativa la localizacion de los puntos de la instalacion sobre un
diagrama p-h del R-22.

13
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p (kPa)

h (kl/kg)
Figura 3.3: Diagrama p—h de la instalacion sugerida por el problema.

De las tablas de R-22 saturado y sobrecalentado podemos obtener los siguientes valores de entalpia:

Punto 1 2 3 4 6 7 8 9
h (kJ/kg) | 392,5453,6|407,2 |433,4|255,6255,6|207,1|207,1

Tabla 3.2: Entalpias de diferentes puntos de la instalacion.

Realizando un balance de energia sobre el evaporador obtenemos el caudal de refrigerante por el
compresor 1:

szmRI(hl_hQ) mR,=%=O,97lkg/S
17y

Y un balance de energia sobre el enfriador intermedio nos permite calcular el caudal del segundo
compresor:

(1t + 11 ) By =10 g bt 1, =0,311kg/s

Por tanto el trabajo de compresion de la instalacion como suma del trabajo de cada compresor valdra:

W =i, (hy—h,)+in,,(h,—h;)=59,33kW+8,15kW=67,48 kW

Por ultimo el coeficiente de eficiencia energética sera: COP= &= 2,67

c

14



Coleccion de problemas resueltos de Tecnologia Frigorifica

Problema 4

En un sistema de amoniaco con dos evaporadores y un compresor, el evaporador de baja
temperatura suministra 180 kW de refrigeracion con una temperatura de evaporacion de
-30°C y el otro evaporador suministra 200 kW a 5°C. La temperatura de condensacion puede

considerarse igual a 40°C

A. Calcular la potencia de compresion requerida y la eficiencia energética del ciclo.

B. Se sustituye el ciclo anterior por un ciclo con dos evaporadores y dos compresores (ver
figura), si se pretende suministrar la misma potencia frigorifica en ambos evaporadores
con las mismas temperaturas de evaporacion y la misma temperatura de condensacion.
Calcular la potencia de compresion requerida y la eficiencia energética del ciclo.

AN

Evaporador de alta

o

[ o

\

Nota: Suponer que no existen pérdidas de presion en los elementos del ciclo y que no existe

_<L7

Evaporador de baja

AN

recalentamientos, ni subenfriamientos.

A. Ciclo con dos evaporadores y un compresor:

O

La figura 4.1 muestra el esquema de un sistema de refrigeracion con dos evaporadores y un compresor
y su diagrama p-h asociado. Conocidas las temperaturas de evaporacion de cada uno de los
evaporadores y la temperatura de condensacion, conocemos las entalpias de los puntos del ciclo que se

resumen en la siguiente tabla:

Punto

3

4

5

6

7

8

h (kJ/kg)

390,6

390,6

1423,3

390,6

1467.,4

1467.,4

Tabla 4.1: Entalpias de diferentes puntos de la instalacion.

15
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— AN

p (kPa)

Evaporador de alta

B SANVAVAES

% Evaporador de baja
4

Figura 4.1: Esquema y diagrama p—h del ciclo con dos evaporadores y un compresor.

h (kI/kg)

Realizando balances de energia en ambos evaporadores podemos obtener los caudales que circulan por
cada uno de ellos:

Q p=rigp(hs—hy) mRB=ﬁ=O,174kg/s

g P . QfA _

Q =g, (h;—h) i, =————=0,186kg/s
(h,—hy)

Por tanto el caudal total que debe mover el compresor y su entalpia se obtienen de un sencillo balance
de masa y energia en la mezcla de las dos corrientes:

m g =g, +1i1,,=0,360kg/s

1 g hHiit o
1 o =ty bt iing b p=e s TRy 446 1 k) /kg

mp

Si buscamos en el diagrama el punto 1 y seguimos su linea de entropia constante hasta la presion de
descarga tendremos extrapolando en las tablas de propiedades que: /,~1843kJ/kg

El trabajo de compresion y el coeficiente de eficiencia energética seran:

W = (h,—h,)=142,9kW COP=%=2,66

c

B. Ciclo propuesto en el enunciado del problema:

Las entalpias de los diferentes puntos del ciclo se muestran en la siguiente tabla:

Punto 1 2 3 4 5 6 7 8
h (kJ/kg) | 1423,3 | 1626,5 | 1467,4 | 1624,1|390,6 | 390,6 | 223,3 | 223,3

Tabla 4.2: Entalpias de diferentes puntos de la instalacion.

El diagrama p-h de la instalacion seria el siguiente:

16
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wu

e R

Evaporador de alta

p (kPa)

3 -

i |
—o: e

h (kJ/kg)
Evaporador de baja
8 ﬁw—u

1

Figura 4.2: Esquema y diagrama p—h del ciclo de la instalacion propuesta en el enunciado del problema.

Si usamos la siguiente notacion para los caudales de refrigerante:
v g : Caudal de refrigerante que circula por el evaporador de baja.
v 11, : Caudal de refrigerante que circula por el evaporador de alta.
v ni,.: Caudal de refrigerante que circula por el condensador.

Podemos realizar un balance de energia en cada uno de los evaporadores obtenemos los caudales que
circulan por los mismos.

) =5 - QfB _
Q0 5= ringg (1= hy) = T 2y 15Ok
) =5 A QfA _
QfA—mRA(h3_h6) i, =—————=0,186kg/s
' (hy—hy)

Y para conseguir el ultimo caudal realizamos un balance de energia sobre el enfriador intermedio:

mRBhZJ'_(mRC_mRA)h6=mRBh7+(mRC_mRA)h3

gy )i, (h=h)
ke (he_h3)

=0,381kg/s
El trabajo de compresion y el coeficiente de eficiencia energética seran:

WczmRB(hz_h1)+ch(h4_h3):90718kW COP=%=4,2I

c

17
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Problema 5

Un ciclo estandar de compresion mecanica simple utiliza R-22 como refrigerante. La
capacidad frigorifica del evaporador es 180 kW a una temperatura de -30°C. La presion de
condensacion del refrigerante es 1534,1 kPa. Mas tarde el ciclo es revisado para funcionar
con los mismos parametros pero siguiendo los esquemas (A) y (B) de la figura inferior, en
ambos casos la presion del deposito intermedio es 498,1 kPa.

Calcular la potencia de compresion necesaria y el COP para el ciclo simple y para las dos
configuraciones de ciclo compresion multiple propuestas:

NN T NN

o o5

s

ff—w—u 5 BAVAVAYA: s
(A) (B)

Nota: Suponer que no existen pérdidas de presion en los elementos del ciclo, que no existen
recalentamientos, ni subenfriamientos en los evaporadores y condensadores y que los
compresores son ideales.

Ciclo estindar de compresion mecanica simple:

Si trasladamos la temperatura de evaporacion y la presion de condensacion sobre el diagrama P-h del
R-22, y localizamos los puntos del ciclo estandar simple de compresion mecénica obtenemos los
siguientes valores:

Tevap ==30°C Pevap™ 163 ,9 kPa
Poona =1534,1kPa T, =40°C
h,=392,5kJ/kg h,=h,=249,8kJ/kg

Puesto que la compresion es isentropica podemos calcular la entalpia del punto 2, igualando las
entropias de los puntos 1 y 2:
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5,=5,= 1,801 kJ/(kg'K) h,=450,3kI/kg
3
3 2 -
AN
e SOV )

h (kJ/kg)

Figura 5.1: Esquema y diagrama p—h del ciclo estandar de compresion mecdanica simple

Calculemos el caudal de refrigerante a partir del balance en el evaporador y el trabajo de compresion
de forma analoga sobre el compresor.

o . 0,
= ho—h =—=r _=1,261kg/
0, ritg(hy =) My (h—h,) g/s
W =, (h,—h,)=72,9kW
Por ultimo el coeficiente de eficiencia energética valdra: CcoP= %= 2,47

Ciclo de compresion mecanica doble, figura (A):

5

e R

p (kPa)

h (kJ/kg)

ff;w—o

(R)

Figura 5.2: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion mecanica doble (A)
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La presion de intermedia a la opera el deposito es p,,,=498,1kPa que corresponde con una
temperatura de cambio de fase de 7,,=0°C .

Las entalpias de los nuevos puntos, suponiendo los procesos de compresion isentropicos son las

siguientes:

h,=4193kl/kg  h,=4050kl/kg h,=434,8KkI/kg

Realizando un balance de energia sobre el evaporador obtenemos el caudal que circula por el mismo, y
por el compresor de baja presion. Como el salto de entalpia es el mismo que en el caso del ciclo
simple y demandamos la misma potencia frigorifica, el caudal debe ser el mismo.
O =it gy (h,—h,) 1 py= 9, =1,261kg/s
f RB (hl —h7)

Realizando un balance de energia en el depdsito intermedio obtenemos el caudal que circula por el
compresor de alta:

—h
1 g hy (10 g =111 ) =101 4 1 1 g =1 hz_ h6=1,377 kg/s
3 6

El trabajo de compresion y el coeficiente de eficiencia energética seran:

-

W =g, (hy—h)+m,,(h,—h,)=33,8+41,0=74,8 kW COP==1=741

b

&

c

Ciclo de compresion mecanica doble, figura (B):

5
6 o

p (kPa)

h (kl/kg)

(B)
Figura 5.3: Esquema y diagrama p—h del ciclo de compresion mecanica doble (B)

Al igual que el caso (A), la presion de intermedia a la opera el depodsito es p,,=498,1kPa que
corresponde con una temperatura de cambio de fase de 7,,,=0°C .

Las entalpias de los puntos, suponiendo los procesos de compresion isentropicos son las siguientes:
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Punto 1 2 3 4 6 7 8 9
h (kJ/kg) | 392,5|450,3 | 405,0 | 434,8 | 249,8 | 249,8 | 200,0 | 200,0
Tabla 5.1: Entalpias de diferentes puntos del ciclo (B).

Realizando un balance de energia sobre el evaporador obtenemos el caudal que circula por el mismo, y
por el compresor de baja presion (le llamaremos asi aunque realmente no sea de baja):

Qf:mRB(hl_hQ) mRB:W=O,935kg/S
17y

Realizando un balance de energia en el depdsito intermedio obtenemos el caudal que circula por el
compresor de alta:

(1t g+ 101 ) =t o Ty 1 g mRA=mRBﬁ=o,3oo kg/s
3 7

El trabajo de compresion y el coeficiente de eficiencia energética seran:

W =ity (h— )+t g, (h,—h,)=54,0+8,9=62,0 kW cor=2/—2 56
oo
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Compresores

Problema 6

Se necesita evacuar 150.000 kcal/h de cierta camara frigorifica, para lo que se decide
instalar un sistema de produccion de frio por compresion mecanica. La temperatura de la
camara no puede superar los -3°C y el la diferencia de temperaturas a la entrada del
evaporador se estima en 7°C. Se dispone de un gran caudal de agua de pozo a 15°C que
piensa utilizarse como agente condensante. El fluido frigorifico empleado es R-134a.

Para el funcionamiento de dicha instalacion se adquirié un compresor alternativo de 2.250
cm? de cilindrada, el cual aspira vapor con un recalentamiento en la tuberia de aspiracion de
10°C. Este compresor gira a 850 r.p.m. y su rendimiento volumétrico es de 0,8 para una
relacion de compresion de 3,3.

Calcular el grado de subenfriamiento del fluido condensado para que pueda funcionar la
instalacion con este compresor y si es posible su realizacion.

Nota: Considerar un salto maximo admisible en el agua de pozo de 5°C y un salto minimo de
temperaturas en el condensador (entre fluido refrigerante y agua de pozo) de 5°C.

La siguiente figura muestra un esquema de una instalacion para enfriamiento de aire condensada por
agua:

Figura 6.1: Esquema de la instalacion.

La temperatura del aire en la cadmara debe ser inferior a —3°C, por lo tanto podemos suponer que esta
es la temperatura de entrada del aire al evaporador. Luego si el salto a la entrada al evaporador debe
ser de 7°C la temperatura de evaporacion sera:

A Tevap,e :TAe_ Tevap:7 OC Tevap: TAe_A Tevap,e:_ IOOC
En cuanto al condensador la temperatura de entrada al condensador del agua de pozo es de 15°C, el
salto maximo en esta agua es de 5°C luego la temperatura del agua a la salida del condensador serd, y

la temperatura de condensacion 5°C por encima de la temperatura mdas alta alcanzada en el
condensador:
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AT .. .=T =25°C

cond_TWszsoc Tcond:TWs+A Tcond,s

Con estos datos intentaremos dibujar el ciclo sobre un diagrama p-h de R-134a, aunque desconocemos
las entalpias de los puntos 3 y 4, ya que estas dependen del grado de subenfriamiento que es nuestra

incognita. El punto 1 (entrada al compresor) se encuentra a la presion de evaporacion y sobre la
isoterma de 0°C (-10°C + 10°C).

Los valores de las entalpias de los diferentes puntos son:

h=4012klkg h,=427,1kl/kg h.=392,7kI/kg

; m )

p (kPa)

h (‘kJ/kg)
Figura 6.2: Diagrama p-h de la instalacion.
La potencia frigorifica que debe suministrar este sistema es de 150.000 kcal/h = 174,42 kW.

Con los datos fisicos del compresor podemos calcular el desplazamiento volumétrico de este:

V,=V,,0=0,0319m%s

Para este caso la relacion de presiones es 3,31 podemos decir que rendimiento volumétrico del
compresor va a ser aproximadamente 0,8.

— VRI

vol —

Ve=V.n,,=0255ms

t

Siendo el volumen especifico sobre el punto 1 v,=0,1044 m*/kg , tendremos un caudal mésico:

14
mR=V—R1=0,244 kgls
1

Y del balance de energia sobre el evaporador podemos obtener la entalpia del punto 4:

O, =tig(hs=h,) h4=h5—%=—322,1 kJ/kg

R

Este valor es imposible, seria necesario subenfriar el liquido a menos cientos de grados.
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Problema 7

Los datos de catalogo de un compresor son los siguientes:

Refrigerante: R-22
NUmero de cilindros: 6
Velocidad de giro: 1740 r.p.m.
Diametro del cilindro: 67 mm
Carrera: 57 mm
Porcentaje de espacio muerto: 4.8 %

Para las siguientes condiciones de operacion:

Temperatura de evaporacion: 5°C
Temperatura de condensacion: 50°C
Subenfriamiento del liquido: 3°C
Recalentamiento del vapor: 8°C

La potencia frigorifica que indica el catalogo es 96,4 kW y la potencia absorbida 28,9 kW.

Calcular:
El rendimiento volumétrico tedrico, el rendimiento volumétrico real y el rendimiento
isentropico o de la compresion.

La siguiente figura muestra el diagrama p-h del problema indicado con anterioridad.

p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 7.1: Diagrama p-h de la instalacion.

Rendimiento volumétrico teodrico:

Y sue
nw)l,tzl_c( - _1)

Vdes

El factor de espacio muerto o factor de huelgo, C=0,048 , y los volimenes especificos en la succion
y la descarga:

Vae=Vv,=43,21/kg Ve =V,=14,131/kg Nyor, =0,901

Desplazamiento volumétrico del compresor:
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2

. wD’
V,=N,.w 1 = L,=0,035m3/s=351/s

Los valores de las entalpias de los diferentes puntos son:

h,=4129kl/kg h,=4442kl/kg h,=h,=259,3kl/kg

Realizando un balance de energia sobre el evaporador.

- 0
Q =rivg(h—hy) =1 - j=0.628ke/s
1 4

El caudal volumétrico de refrigerante a la entrada al compresor (punto 1) sera el siguiente:

V p =11,v,=0,0264 m*/s

Por lo tanto el rendimiento volumétrico real sera:

vol

v
=—R=0754
7

t

El trabajo de compresion tedrico o isentropica podemos calcularlo como:

W, =g (hy—h)=18,40 kW

Y por lo tanto el rendimiento de compresion o rendimiento isentropico valdra:

W
=—52=(,637
=7

c

Si quisieramos calcular la temperatura del punto 2, podemos realizarlo a través de la entalpia de este

punto.

W =, (h,~h,) h,=458,9k)/kg — T,=93,4°C
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Problema 8
Los datos de catalogo del compresor SP4L220E son los siguientes:

Refrigerante: R-134a
Desplazamiento volumétrico: 86,1 m3/h

Para las siguientes condiciones de operacion:

Temperatura de evaporacion: -10°C
Temperatura de condensacion: 50°C
Subenfriamiento del liquido: 5°C

Recalentamiento del vapor: 10°C

La potencia frigorifica que indica el catalogo es 23,7 kW y la potencia absorbida 10,0 kW.

Calcular:

La potencia frigorifica, el trabajo de compresion y el coeficiente de eficiencia energética, si
pretendemos utilizar este compresor en un ciclo con las mismas temperaturas de evaporacion
y compresion pero sin subenfriamiento del liquido ni recalentamiento del vapor.

La siguiente figura muestra el diagrama p-h (R-134a) del problema con subenfriamiento y
recalentamiento. El punto “2s” es el punto de salida de un proceso de compresion isentropico.

p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 8.1: Diagrama p-h del R-134a con subenfriamiento y recalentamiento.
Los valores de las entalpias de los puntos que pueden obtenerse son:
h,=401,2kJ/kg  h,=442,6kl/kg h,=h,=264,0kJ/kg
Para obtener el caudal masico de refrigerante realizamos un balance de energia sobre el evaporador.
. _ 0 ;

Qf=n'1R(hl—h4) mR=W=O,173kg/S
171y

También podemos conseguir la entalpia del punto 2 realizando un balance de energia sobre el
compresor.

. w
W =g (h,—h,) hy=hy+—~=459,0kl/kg

R
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La siguiente figura muestra el ciclo sin recalentamiento del vapor, ni subenfriamiento del liquido.

p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 8.2: Diagrama p-h del R-134a sin subenfriamiento y recalentamiento.
Para los nuevos punto los valores de las entalpias son los siguientes:

h,=392,7kl/kg  h, ,=430,0kl/kg h,=h,=271,6kl/kg

Al mantenerse la presion de succion y presion de descarga entre las cuales trabaja el compresor,
tenemos que la relacion de presiones es la misma que en el caso anterior y puede considerarse una
buena hipdtesis suponer que el rendimiento volumétrico y el rendimiento isentropico del compresor se
mantienen.

Rendimiento volumétrico del caso inicial:

VR] gV,
r’w)l V V s

t t

Luego el caudal de refrigerante y la potencia frigorifica en el segundo caso seran:

.V o
iy = 0,188 ks O =it (hy—h, ) =22,7TkW

vy

Usando el otro parametro que podemos considerar constante, el rendimiento isentropico o rendimiento
de la compresion, podemos obtener al trabajo absorbido por el compresor en la segunda situacion.

Wc,s= mR(th_hl)

=— =0,716
T c
o Wc s m;?(hh'_hl’)
W, = == =9,79kW
n up

Los valores del coeficiente de eficiencia energética para ambos casos son:

COP=%=2,37 COP’=Q—.{—=

c c

2,33
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Problema 9

Un compresor hermético alternativo de 4 cilindros para R-22, tiene una velocidad de giro de
29 rev/s. El diametro de los cilindros es 87 mm y la carrera 70 mm. El rendimiento
volumeétrico ha sido obtenido experimentalmente en funcion de la relacion de compresion

(re):

N, =0,001672-0,07347 +1,0117

Si suponemos que la temperatura de condensacion es constante e igual a 40°C, calcular la
potencia frigorifica para las siguientes temperaturas de evaporacion: -20°C, -10°C, 0°C,
10°C.

Nota: Suponer ciclo estandar sin sobrecalentamiento ni subenfriamiento.

Partiendo de los datos geométricos del compresor y de su velocidad de giro obtenemos el
desplazamiento volumétrico del mismo.

2

. wD°
V,=N,.w 1 = L,=0,0483m3/s=173,8 m*/h

Comenzando por el primer caso, 7,,=—20°C

Dibujando el ciclo sobre un diagrama P-h obtenemos:

p (kPa)

h (KJ/kg)

Figura 9.1: Diagrama p-h del ciclo de compresion mecanica simple.
Presiones:  Peona —1534,1kPa Devapy=245,4 kPa
Por tanto el rendimiento volumétrico valdra:

_ Peond

p= = 6251 M,y =0,0016 72 —0,0734r +1,0117=0,6154

p evap

Podemos obtener por tanto el caudal de refrigerante para este caso:

VRJ v n sz
=—=— j,=—2—1=0,321kg/
nvnl Vt Vt mR Vl s g S
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Finalmente obtenemos el incremento de entalpia en el evaporador y la potencia frigorifica.

Ah, =h—h,=1471kl/kg 0,=rzAh,,,=4722kW

evap

Realizando los mismos calculos para las otras tres temperaturas de evaporaciéon obtenemos los
siguientes resultados:

T (°C) | Pow(kPa) | n, | i (kgss) | Ah,,, (ki/kg) | O, (kW)
-20 2454 0615 0,321 147,1 47,22
-10 3549 0,724 0,536 151,3 81,09

0 498,1 10,801| 0,821 155,2 127.4
10 681,2 0,855 1,189 158,7 188,8

Tabla 9.1: Resumen de resultados para las diferentes temperaturas de evaporacion.

200

180

160 |
140 |
120 I
100|
80|

Qr (kW)

60

-20 15 -10 5 0 5 10
Tevap (°C)

Figura 9.2: Evolucion de la potencia frigorifica con la temperatura de evaporacion.
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Evaporadores y condensadores

Problema 10

Se dispone de una maquina para enfriamiento de agua condensada por aire que realiza un
ciclo simple de compresion mecanica, sin recalentamiento del vapor ni subenfriamiento del
liquido, utilizando R-22. Segun los datos del fabricante si a dicha maquina se le suministra un
caudal de agua a enfriar de 0,19 kg/s a una temperatura de entrada de 20°C, siendo la
temperatura del aire a la entrada al condensador 25°C y su caudal, forzado por un
ventilador, 5.500 m3/h. Entonces, la potencia frigorifica desarrollada por la maquina en las
condiciones anteriores es 8 kW y la potencia absorbida por el compresor 1,5 kW, el U-A del
evaporador es 883 W/K, y las caracteristicas del compresor alternativos son las siguientes:

N° de cilindros: 2

Diametro: 5 cm
Carrera: 5cm
Rendimiento volumétrico: 0,822
Velocidad de giro: 750 rev/min
Calcular:

Temperatura de salida del agua, temperatura de salida del aire, temperatura de evaporacion
del refrigerante, temperatura de condensacion del refrigerante.

La siguiente figura muestra un esquema de una enfriadora de agua condensada por aire.

Figura 10.1: Esquema de una enfriadora de agua condensado por aire.
La potencia frigorifica evacuada por el evaporador de la maquina es 8 kW, luego:
S = _ Or _go30
Qf_chp(TWe_TWs) TWS_Twe_ . _9’93 C

W= p

Si estudiamos el evaporador como un intercambiador con cambio de fase, tendremos:

Ty—T —u4 Tye—Ty,
g=— MW oy oime =0 671 T =T _%=4,99°c~5°c

evap~ ' We
T We T evap
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A 7.

T (°C)

evap

A (m?)

Figura 10.2: Diagrama de la evolucion de temperaturas en el evaporador.

A través de los datos del compresor puedo calcular el caudal de refrigerante:

2
RI

. . D’
Moot =7, VR,=nV,,,V,=nw,,(NCw 1 - LC)=0,OO201m3/s

Para calcular el caudal masico de refrigerante sera necesario conocer el volumen especifico a la
entrada del compresor del R-22 como vapor saturado.
V
v;=0,04035 m3/kg 7 =l=0,05kg/s

R
Vi

Si obtenemos la potencia frigorifica a través de los datos del refrigerante, podremos despejar la
entalpia del punto 4 (entrada al evaporador) que es igual a la del punto 3 (salida del condensador) por
ser el proceso de expansion isentélpico.

h=4068kIkg  h,=h —2L=246 8kI/ke

mpg

Interpolando en la curva de liquido saturado obtendremos la temperatura de condensacion asociada al
punto 3, 7,,,,=37,7°C .

Para calcular la temperatura de salida del aire en el condensador sera necesario realizar un balance de
energia sobre este.

QL':mR(hZ_hS):mACp<TAS_TAe)

En la ecuacién anterior no conocemos ni la entalpia del punto 2, ni la temperatura de salida del aire,
pero podemos calcular la potencia evacuada en el condensador indirectamente, sumando la potencia
frigorifica y el trabajo de compresion.

L e
QL=Q/‘+WL= VApc (TAS_TAe) TA5=TAe+L=305180C
; p VApCp

31



Coleccion de problemas resueltos de Tecnologia Frigorifica

Problema 11

Una maquina frigorifica basada en un ciclo estandar de compresion mecanica desarrolla una
potencia frigorifica de 5 kW. El fabricante suministra el coeficiente de eficiencia energética
(COP) de dicha maquina como una funcién de la temperatura de condensacion del
refrigerante en °C, COP=2,5-0,01(T,,,—30).

El condensador de dicha maquina frigorifica es un intercambiador de carcasa y tubo, un paso
por carcasa y dos por tubos (el refrigerante circula por la carcasa con un coeficiente de
pelicula de 10.000 W/mZ2K). El intercambiador dispone de 50 tubos en forma de U, tienen una
longitud total 3 m, un diametro interior de 20 mm y un espesor 1 mm. Estan fabricados en
acero inoxidable de k = 15,1 W/mK, pueden considerarse despreciables las resistencias de
ensuciamiento.

Se dispone de un caudal de 0,2 kg/s de agua a 20°C para evacuar el calor de condensacion.
Determinar:

A. Temperatura de condensacion del refrigerante y calor total intercambiado en el
condensador.

B. Caudal de agua necesario para conseguir una temperatura de condensacion del
refrigerante de 30°C.

Nota: Suponer que el coeficiente de pelicula interior en los tubos es 113 W/m2K,
independiente de la velocidad del fluido por encontrarse este en régimen laminar.

Apartado A:

La siguiente figura muestra un esquema del condensador enfriadora de agua condensada por aire.

Refrigerante

T

l cond

Agua
( <_ TWe
> T

A |

Figura 11.1: Esquema del condensador de carcasa y tubos en U.

Si expresamos el COP en funcion de los datos del problema (Potencia frigorifica) y calor de
condensacion tendremos:

1

1+
2,5-0,01(T

9 9 oo (1t V=g
COP—W—’C—Q.C_fo 0. Q,»(1+C0P) 0,

—30)

cond

La ecuacion anterior contiene las dos incognitas del apartado A, necesitamos por tanto otra ecuacion
que nos permita cerrar el problema. Realizando un balance de energia sobre el condensador
tendremos:
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-U4

chchp(TWs_TWe>=mW CpE<Tcond_TWe)=chp(l _emwcp)<Tcond_TWe>

A

2 T
[ o cond o
T Ws
T We
A (m?)

Figura 11.2: Diagrama de la evolucion de temperaturas en el condensador.

Luego si igualo las dos ecuaciones anteriores, tendré una sola ecuacion con una sola incognita, la
temperatura de condensacion.

-U 4
| e
Qf 1+25—001(T _30))=mWCp 1_6 (Twnd_TWe)

cond

Para poder resolver esta ecuacion necesito conocer UA.
Célculo de UA:

1
U A= =1046 W/K
1 In(D,,lD,,) 1

ext

+
hext Aext 2 T(k Nt Lt hint Aint

Donde:
v A, =NmD, L=1037m

ext 't
— —_ 2
v Ainl_ NIT(DM L1_9’43m
Despejando de la ecuacion inicial y resolviendo queda una ecuacién cuadratica de la que la unica
solucion valida es: T,y =28,7°C
El calor evacuado en el condensador sera:

L 1
=0 [1+
2 Qf( 25-001(7__—30)

)=6,98 kw

Apartado B

Si la temperatura de condensacion del refrigerante es de 30°C, podemos calcular el calor de
condensacion:

. 1
=01+
Q. Qf( 2,5-0,01(T

Utilizando la otra expresion del calor de condensacion tendriamos que:

30))=7ch

cond
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-U4

chchp(l_emwgp)(Tcond_TWe)

Una ecuacion fuertemente no lineal que debe de resolverse de forma iterativa:

v 1*iteracion, supongo 71, =0,2kg/s | despejo 71, =0,2343 kg/s
v 2%iteracion, supongo 71,=0,2343 kg/s | despejo 71, =0,2549 kg/s
v

v n®iteracion: 1, =0,2884kg/s
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Problema 12

Una maquina frigorifica de amoniaco es utilizada para enfriar una corriente de 31,6 |/min de
agua a 15°C, el agua sale del evaporador a 10,43°C en condiciones de evaporador limpio
(maquina recién instalada).

Se supone que con el paso del tiempo aparecera una resistencia de ensuciamiento en el lado
del agua de aproximadamente R,.=0,001 m?’K/W | el area exterior del evaporador, la que
esta en contacto directo con el agua, es 10 m2.

Calcular el cambio que se produce en la potencia de compresion y en coeficiente de
eficiencia energética, suponiendo:

C. La temperatura de condensacion permanece constante e igual a 40°C.

D. El evaporador es inundado y la valvula de expansion mantiene la temperatura de salida
del agua (10,43°C).

E. El rendimiento de la compresion es 0,7.

F. El coeficiente de intercambio global del evaporador limpio es UA;mpi0= 800 W/K.

El caudal de agua a la entrada, suponiendo una densidad del agua de 1 kg/l, es: 71,,=0,5267 kg/s .
La potencia frigorifica suministrada sera:

O =ity ¢, (T y= Ty, )=10,06 kKW

Esta potencia frigorifica va a ser la misma en el caso sucio, puesto que la valvula de expansion va a
mantener la misma temperatura de salida del agua.

Si planteamos la ecuacion de transferencia en el intercambiador, y despejamos de ella la temperatura
de evaporacion.

-U4

Ty.~T e T,~T,
e= M e M =0,3047 T gy =Type————"~0°C
TWe_T &

evap

A T We

T (°C)

Ws

evap

G O

>

A (m?)

Figura 12.1: Diagrama de la evolucion de temperaturas en el evaporador.

Con esta temperatura de evaporacion ya podemos dibujar el ciclo estandar de compresion sobre un
diagrama P-h del amoniaco (R-717):
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p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 12.2: Diagrama p-h del ciclo de compresion mecanica simple
Las entalpias de los puntos son:

h,=14622kl/kg h,,=1647,5kI/kg h,=h,=390,6kl/kg

Realizando un balance de energia en el lado del refrigerante del evaporador:

. 0
O =nyz(h,—h,) = L—=0,0094 kg/s
f R 1 4 R (hl —h4)
De la definicion de rendimiento de la compresion podemos obtener el trabajo real de compresion:
/4 W, ang(hy—h
ns: ‘c,s Wc: c,ssz( 2s 1):2,491{W
Wc ns ns‘

El coeficiente de eficiencia energética valdra para el caso limpio:

COP,,, .= %= 4,04

c

Para el caso del intercambiador sucio, el primer paso es calcular el valor del nuevo UA:

UA,,,= ;R=740,7 W/K

1 suc
U A4 +

limpio ext

En este caso la temperatura de evaporacion cambiara puesto que la valvula de expansion mantiene la
potencia frigorifica:

T,.—T

_ Ws _10,
evap= T we = v, ~~1°C

l—e ntyc,

Las entalpias de los nuevos puntos son:

h,=1461,15kI/kg h,=1652,3kl/kg hy=h,=390,6kJ/kg

Realizando un balance de energia en el lado del refrigerante del evaporador:
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. 0
Qf_mR(hl_h4) mR_(hl—h4)

=0,0094 kg/s

De la definicion de rendimiento de la compresion podemos obtener el trabajo real de compresion:

W W g(hy—h
r’5= 'c,s WC= .5 R( 2s 1)=2,57kW
w. N N,

El coeficiente de eficiencia energética valdra para el caso sucio:

Qf
CorP .==L
sucio W

c

=391
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Problema 13

Una camara frigorifica para almacenamiento se mantiene a una temperatura de 10°C y una
humedad relativa del 80%. El caudal de aire sobre el evaporador es 30.000 m3/h y la
temperatura del aire medida a la salida del evaporador es de 5°C. En estas condiciones la
instalacion desarrolla una potencia frigorifica de 100 kW.

Calcular la cantidad de agua de condensado que se forma en el evaporador en una hora.

El aire de entrada al evaporador se encuentra en las condiciones medias de la camara frigorifica,
T,=10°C, ¢,=80%.

El caudal de aire a la entrada al evaporador es V ,,=30.000 m¥h=8,333 m%s

Realizando un balance de energia sobre el caudal de aire del evaporador tendremos:
Qf:mA( hAe_hAs)

Si suponemos que el caudal volumétrico de aire ha sido medido a la entrada al evaporador, podemos
decir que su densidad a 10°C es aproximadamente 1,247 kg/m?, y por lo tanto el caudal masico sera:

m,=V ,p.,.=10,39kg/s

Podemos discutir en este punto si este caudal es de aire seco o aire humedo, pero la diferencia entre
ambos serd tan pequefia que puede considerarse que ambos valen lo mismo y son iguales al valor
anterior.

Si colocamos sobre un diagrama psicrométrico del aire a presion atmosférica el punto de entrada
podremos leer en el eje de entalpias cual es la entalpia del aire a la entrada: 7 ,,=26kJ/kg a.s.

0,016

| Presion =101,3 kPa

0,014
0,012
0,010

0,008

w (kg v/kg as)

0,006
0,004

0,002

0,000 s s s s s s
-10 -5 0 5 10 15 20 25

T (°C)
Figura 13.1: Aire de entrada (Ae) y de salida (As) sobre el diagrama psicromético.

Por tanto podemos despejar del balance de energia anterior la entalpia a la salida del evaporador:

hAs:hAe_&

my

=16,38kJ/kg a.s.
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Ahora podemos colocar el punto de salida del aire sobre el diagrama psicrométrico en el punto de
interseccion entre la linea de entalpia igual a la anterior y de temperatura seca igual a 5°C.

Si miramos en el eje de humedades absolutas obtenemos:
w,,=6g/kgas. w,=4,5g/kgas.

Por lo tanto el caudal de agua condensada sera igual a la cantidad de agua perdida por el aire en su
paso por el evaporador.

=, (w,-w,)=156g/s=56,16kg/h
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Problema 14

Se dispone de una maquina para enfriamiento de agua condensada por aire que realiza un
ciclo simple de compresion mecanica, sin recalentamiento del vapor ni subenfriamiento del
liquido, utilizando R-22. Segln los datos del fabricante si a dicha maquina se le suministra un
caudal de agua a enfriar de 0,20 kg/s a una temperatura de entrada de 20°C, la temperatura
de evaporacion del refrigerante es 6°C y la potencia consumida por el compresor 1,5 kW, con
una temperatura de condensacion de 40°C. El desplazamiento volumétrico del compresor
vale 9 m3/h y el rendimiento volumétrico 0,8

Calcular:
A. Potencia frigorifica, potencia evacuada por el condensador y U A del evaporador.

B. Si suponemos que el caudal de agua desciende a 0,18 kg/s, y que la maquina funciona con
una valvula de expansion automatica (mantiene la temperatura de evaporacion
constante), calcular la nueva potencia frigorifica, potencia de compresion y potencia
evacuada por el condensador.

Nota: suponer que el U A del evaporador es proporcional al caudal de agua elevado a 0,8 y
que el rendimiento volumétrico e isentropico del compresor en el segundo apartado son los
mismos que los del primer apartado.

Apartado A

La siguiente figura muestra un esquema de una enfriadora aire-agua.

Figura 14.1: Esquema de una enfriadora de agua condensado por aire.

Conocidas las temperaturas de evaporacion y condensacion del refrigerante podemos localizar sobre
un diagrama P-h alguno de los puntos del ciclo con las siguientes entalpias:

h,=407,2k/kg h,,=430,2kJ/kg h,=h,=249,8kI/kg

A través de los datos del compresor puedo calcular el caudal de refrigerante:

v m,v ) N v
nm,=%=;; 1 p=—2—=0,0511kg/s

t t Yy
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p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 14.2: Diagrama p-h del ciclo de compresion mecanica simple.
Realizando un balance sobre el evaporador del lado del refrigerante:
O, =ring(hy—h,)=8,04kW
La potencia evacuada por el condensador puede obtenerse de un balance de energia sobre toda la
maquina:
0.=0,+W =9,54kW

Si realizamos un balance sobre el evaporador pero desde el lado del agua, podemos obtener la
temperatura de salida del agua:

A 7.

T (°C)

Ws

evap

G O

>

A (m?)

Figura 14.3: Diagrama de la evolucion de temperaturas en el evaporador.

O ,=riyc,(Ty—Ty) Ty=T == =10,38°C

Y planteando la ecuacion de transferencia sobre el evaporador:
. Tye—Twe ,
0,=UAA,=U A——"—"— 0,
' T ye=T eyqp UA=—-=0,971kW/°C
In T T A,

Ws evap

Apartado B

Para este apartado suponemos que el nuevo caudal de agua es 71, =0,18kg/s | las temperaturas de
entrada del agua y de evaporacion son la misma ya que el sistema esta controlado por una valvula de
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expansion automatica que mantiene la presion, y por tanto la temperatura, de evaporacion constante.

Si el rendimiento volumétrico y el desplazamiento volumétrico no cambian, con la misma temperatura
de evaporacion tendremos el mismo caudal del refrigerante:
Vi _ Mgy MoV,

nvul:V—:V— mR=V—1=O,051lkg/S

t t

También se nos indica que el U-A del evaporador es proporcional al caudal de agua elevado a 0,8, por
tanto, el ratio entre el nuevo U-A y el antiguo es igual a la relacién de caudales elevada a 0,8.

0,8
4 . ,
U nuevo — mW,nuevo =0’9192 UAnL¢evo:0,893 kW/OC
UA Ty,

Podemos ahora obtener la potencia frigorifica a través de la expresion:

-U A4

Q_f:mWcp<TWe_TWs)=chp(l emwcp)<TWe_Tevap)=7’32kW

Con esta potencia frigorifica y realizando un balance del lado del refrigerante obtenemos la entalpia de
entrada al evaporador:

O, =ring(hy—h,) h4=h1—&=263,9kJ/kg

mp

Esta entalpia corresponde a una temperatura de condensacion de: 7,0 =50,36°C~50°C

Para obtener el trabajo de compresion debemos suponer que el rendimiento isentropico permanece
constante desde el apartado A:

n.= Wc,ssz(hzs_hl)

c c

=0,784

Para el caso nuevo 7, =436,4kJ/kg y por tanto:

W, ainglhy—h
= es =l gos
n, n,

Y la potencia evacuada en el condensador sera:

0.=0,+W .=922kW
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Problemas combinados

Problema 15

La instalacion frigorifica de la figura utiliza amoniaco como refrigerante, consta de dos
evaporadores que mantienen diferentes temperaturas de conservacion en sendas camaras
frigorificas. Se conocen los siguientes datos:

Evaporador baja: Potencia frigorifica: Q 5=30kW
Presion de evaporacion del refrigerante:  p,,,, ,=119,4kPa
Evaporador alta: Potencia frigorifica: Q,A= 15 kW
Presion de evaporacion del refrigerante:  p,,,, ,=190,1kPa
Condensador: Presion refrigerante salida del condensador: p,,,,=1555,3kPa
Deposito intermedio:  Presion del refrigerante: D, =429,6 kPa
Torre de Refrig.: Temperatura del agua a la entrada a la torre: T,,=35°C
Temperatura seca del aire exterior: T,.=35°C

Temperatura de bulbo himedo del aire exterior: 7, ,.,=25°C
Humedad relativa del aire a la salida de la torre: ¢, =90%

Caudal de aire seco de entrada en torre: V ,.=15.700m’h
Cercania de la torre: 5°C
Compresores (ambos): Rendimiento isentropico: n,=0,8

ir
I P ™ N

DIIIODO0000000000550555)

/N /N /N /N

SO_W?
3

4
!
—& 2
6 d
d
d
7 1 E> A
Evaporador de alta
10 11 12
Evaporador de baja @
8 W o

v2777
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Se pide:

A. Dibujar un esquema del diagrama p-h del refrigerante con todos los puntos de la figura
colocados en él.

B. Calcular la potencia consumida por cada uno de los compresores y el COP de la
instalacion.

C. Caudal de agua de la bomba del circuito de condensacion.

D. Caudal de agua de reposicion (evaporado) en la torre.

Nota: Suponer que no existen pérdidas de presion en los elementos del ciclo y que no existe
recalentamientos, ni subenfriamientos.

Las temperaturas asociadas a las presiones de cambio de fase del amoniaco mostradas en el enunciado
son las siguientes:

V' Deup s=1194kPa—T  ,=—30°C
V' Peus=190,1kPa—T,  —,==20°C
v p,,=429,6kPa—T, =0°C

v Dou=15553kPa—>T_  ,=40°C

A: Diagrama p-h de la instalacion frigorifica

p (kPa)

h (kJ/kg)

Figura 15.1: Diagrama p-h de la instalacion frigorifica.
B. Potencias de compresion y COP de la instalacion

Mirando en las tablas de liquido / vapor saturado del amoniaco (R-717) conseguimos las entalpias de
los siguientes puntos:

hy=hg= h,;=200k]/kg h,=1462,2 kl/kg h, =h,=1437,7kl/kg
h=h,=390,6 kl/kg h,=1423.3kI/kg

Calculemos los caudales de refrigerante a partir de los balances en los evaporadores:
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. _ . 0,
Qf,Bsz,B(hll_hIO) mR,B:#=O,0242kg/S
(hll_hlo)
). =p L Q.f,A —
O a=tng 4(ho=hy) Mmp 4= =0,0123 kg/s
. ' A (hg—hy)

Mezcla de las corrientes 9 y 12, para obtener la corriente 1:

mR,Ah12+mR,Bh

h= 2=1428,2kl/kg

I’i’l R, A + mR, B
Si seguimos la isentropica que parte del punto 1 hasta la presion del deposito intermedio obtenemos:
hy=1601,7 kl/kg . El rendimiento isentropico de la compresion es 0,8 y por tanto:

th_hl hZS_hl
=2 hy=h,+
hz_h1 2 1

n, =1645,1 kl/kg

s

Realicemos ahora un balance de energia en el deposito para calcular el caudal de refrigerante que
circula por el compresor de alta y el condensador:

(mR,A+ mR,B)h2+mR, cond M6 = (mR,A+ mR,B)h7+mR,cond h,

. o h—h
mR,COIIdz(mR,A+mR,B) h— h =0,0492kg/$
3 6

Si seguimos la isentropica que parte del punto 3 hasta la presion de condensacion obtenemos:
h,,=1647,4kJ/kg . El rendimiento isentropico de la compresion es 0.8 y por tanto:

hys=hy P Sl 16937 kJ/k
)’IS: = = .
hy—h, 4=1; n. g

Podemos ya calcular las potencias de compresion de ambos compresores:

/4 ,B:(mR,A+mR,B)(h2_hl):7592 kW

W, =iy o (hi=hy)=11,39kW

Y el COP de la instalacion sera:

S
COP=M=2,33
WL',B+ Wz:,A

C. Caudal de agua manejado por la bomba del circuito de condensacion

Realizando un balance de energia sobre el condensador:
Qcond:mWCp<TWe_ TWS)

La temperatura de agua a la entrada al condensador es la de salida de la torre y viceversa. Luego:

Tw=35°C cercania=T y,—T 1, 4ox: T,,=30°C

La potencia de condensacion puede ser calculada de dos formas:

chmR, cond(h4_ h5)=Q_f‘,B+Q_/‘,A+ Wc,B+ WC,A=64’31 kW
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Despejando del balance de energia en el condensador tenemos:

Q cond

_Zed _—308kg/s
Cp(TWei TVVS>

1, =
D. Caudal de agua de reposicion (evaporado) en la torre

Las condiciones del aire a la entrada a la torre son las siguientes:

T =35°C Ty 4o =25°C

Si miramos en el diagrama psicrométrico del aire hiimedo:

h,.,=76kl/kg a.s. w,.=16g/kgas.

El caudal masico de aire seco a la entrada a la torre es:

mA = VAext pAext= 5 kg/s

Todo el calor cedido por el condensador sera absorbido por el aire exterior luego:

N o _ Qc _

O.=m (h,—h,,) hAs—hAext+m——89kJ/kg a.s.

A

Con esta entalpia y la humedad relativa del 90% podemos colocar sobre el diagrama psicrométrico el
punto de salida del aire:

T ,=29°C w, =23 g/kga.s.
La diferencias de humedades absolutas entre el aire a la salida y a la entrada nos permite calcular la

cantidad de agua evaporada en la torre que es a su vez igual al caudal de agua que es necesario
reponer:

ity =t (w —w,,)=35g/s=126 kg/h

0.050

I p=101.3 (kPa
0.045 P i)

w (kg v/kg as)

40
T (°C)

Figura 15.2: Aire de entrada (Aext) y de salida (As) sobre el diagrama psicromético.
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