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Junio de 2015





A mi madre por su incondicional apoyo.
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Resumen

En este trabajo se presenta el estudio que conduce al diseño y construcción de un re-

frigerador doméstico de bajo consumo energético. El análisis comprende el cálculo de la

carga térmica teniendo en cuenta una capacidad de 7 pies cúbicos y que no incluirá con-

gelador. En consecuencia, las temperaturas en la cavidad oscilarán los 3 °C. Se realizó un

estudio numérico empleando el software ANSYS Fluent para conocer la factibilidad del

diseño propuesto, con base a los cálculos efectuados y la distribución de los componentes

del sistema de refrigeración de forma compacta en la parte superior del gabinete. La can-

tidad de energı́a a remover en el interior del refrigerador es de aproximadamente 45 W. Se

realizó la construcción y caracterización de dos intercambiadores de calor, evaporador de

placa frı́a y condensador de placa caliente, ambos trabajando en convección natural.

Los dispositivos caracterizados forman parte de un refrigerador doméstico de bajo

consumo energético y bajo costo. Se evaluaron a diferentes condiciones de temperatura

ambiental y diferente temperatura promedio de fluido de refrigerante, éste último, circu-

lando en fase lı́quida a través del intercambiador. Los resultados obtenidos muestran una

remoción de calor que va desde 20 W hasta 160 W, dependiendo de las condiciones de

flujo y temperatura ambiental.

El sistema de enfriamiento del prototipo armado, que emplea los intercambiadores de

calor diseñados y probados, incluye un compresor empleado tı́picamente en dispositivos
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enfriadores de lı́quidos de 52 W de potencia. Para evaluar el sistema de refrigeración se

utilizó como medio de expansión del refrigerante una válvula electrónica, la cual permite

probar distintas presiones en el evaporador.

Se realizaron pruebas experimentales en el prototipo final. En estas pruebas se obtu-

vieron resultados favorables con la adecuada carga de gas refrigerante (60 g) y una apertura

de la válvula de expansión entre 10 y 20 %, obteniendo temperaturas en la cavidad refrig-

erada alrededor de los 11.5 °C. En trabajos futuros se planea obtener temperaturas en el

evaporador inferiores a los 5 °C, incrementando la carga de refrigerante en el sistema y

eligiendo adecuadamente la presión en el evaporador.
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Capı́tulo 1

Introducción

1.1. Motivación

En los últimos años, la tecnologı́a energética ha tomado un lugar muy importante en las

salas de discusión de las grandes compañı́as en el mundo, ası́ como en los diversos sectores

de la sociedad. Esto se debe al creciente consumo de combustibles fósiles. Tal problema

nos lleva a analizar las razones del desabasto de recursos y las posibles soluciones a esta

problemática. Entre ellas está el uso eficiente de la energı́a, en todas sus formas conoci-

das, desde los hidrocarburos usados diariamente hasta las nuevas tecnologı́as en energı́a

renovable, además del uso de productos de bajo consumo o de alta eficiencia energética.

Uno de los electrodomésticos que más consume energı́a en el hogar es el refrigerador. El

refrigerador es quizá el aparato que más se usa en el hogar, ya que se encuentra conec-

tado y en operación casi todo el tiempo. Esto lo hace representar un gran porcentaje del

consumo total de energı́a en cualquier vivienda.

Para una compañı́a fabricante de refrigeradores resulta sumamente atractiva crear un

producto que cumpla con la necesidad básica de conservar alimentos, y que al mismo

1
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Figura 1.1: Tata Nano, con Ratán Tata, presidente de la compañı́a Tata Motors.

tiempo resulte el más económico de su tipo. Considerando el costo de fabricación, el

precio de venta al consumidor y el ahorro energético de la unidad.

Esta idea también ha sido aplicada en la industria automotriz. En el año 2009 en la

India se creó el auto más económico del mundo. Un automóvil que cumple con los re-

querimientos esenciales para la circulación igual que cualquier otro auto. El automóvil

es el Tata Nano, mostrado en la Figura 1.1. El objetivo de la compañı́a automotriz fue

proveer un automóvil accesible para toda la población de la India, la cual se trasladaba

comúnmente en grupos de 3 personas (promedio) en vehı́culos de dos ruedas (motocicle-

tas). Cuando el objetivo se alcanzó, los industriales estaban convencidos que un automóvil

no podı́a ser tan barato, y aseguraron que serı́a in rickshaw pero de cuatro ruedas. A lo que

la prensa y el propio presidente de la compañı́a (Ratan Tata) respondieron, no es un coche

con cortinillas de plástico o sin techo, es un coche de verdad. Su precio, un lakh de rupias

indias (100,000 rupias), aproximadamente 2,000 dólares americanos. El auto se diseñó en

Italia y fue dirigido por Ratan Tata. Algunas de las caracterı́sticas que conducen a su bajo
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precio son:

No existen elementos de confort

Gran parte de las partes y accesorios en el interior son de material plástico

Las uniones en el chasis son remachadas en lugar de soldadas

Bajo precio de la mano de obra india

Caracterı́sticas del motor:

2 cilindros en lı́nea

663 centı́metros cúbicos

33 caballos de fuerza

Par de 48 N-m a 2500 rpm

Velocidad máxima 110 km/h

Consumo de combustible +23 km/L

1.2. Antecedentes

Actualmente en el mercado podemos encontrar una amplia variedad de modelos de

refrigeradores domésticos, los vemos en diversas presentaciones, tamaños, con o sin con-

gelador, con controles automáticos, etc. La figura 1.2 muestra una imagen de un gabinete

refrigerador de aproximadamente siete pies cúbicos, motivo de nuestra investigación. To-

dos los modelos ofrecen un servicio en particular, que es el de mantener nuestros alimentos
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Figura 1.2: Refrigerador doméstico de 7 pies cúbicos.

en buen estado durante un determinado tiempo, conservándolos a baja temperatura para

prolongar su caducidad. Los factores principales para la elección de este electrodoméstico,

indispensable hoy en dı́a, son generalmente las siguientes:

Número de personas en la vivienda. Este dato proporciona una idea de la cantidad de

alimento a almacenar. Seleccionamos la capacidad en pies cúbicos más adecuada.

Las dimensiones del refrigerador, sus caracterı́sticas; si será de dos puertas o solo

una, con o sin congelador, etc.

Costo del refrigerador.

Consumo energético.

El refrigerador a desarrollar en este proyecto está dirigido a un tipo de familia en

particular, compuesta en promedio de tres personas, con un requerimiento de espacio en el
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refrigerador no mayor a 7 pies cúbicos. Nos enfocaremos particularmente a la reducción

del consumo energético del mismo, proponiendo algunos arreglos en los componentes del

circuito de refrigeración tratando de no afectar formas geométricas, estéticas y la misma

capacidad de almacenamiento.

Se realizó una revisión exhaustiva de las caracterı́sticas tecnológicas de los modelos

de refrigeración más avanzados, además del estudio de patentes relacionadas con este

desarrollo. Un resumen de la información encontrada se presenta a continuación:

1.2.1. Sistemas de refrigeración doméstica.

Harold P. Harle [1] desarrolló un equipo de refrigeración de aplicación doméstica en

el cual, de modo simple, se puede conducir aire mediante conductos al congelador y al

refrigerador. El aire proviene del circuito de refrigeración colocado en la parte inferior.

Este refrigerador incluye un compartimiento para el congelador y un compartimiento para

el refrigerador y emplea dos intercambiadores compactos. El diseño permite, posicionar

los flujos de aire hacia el refrigerador o el congelador, o ambos al congelador. Incluye

ventilador en el condensador y en el evaporador. Por su parte Frank A. Schumacher [2]

diseñó un refrigerador, con un sistema de orientación del flujo de aire, hacia el compar-

timiento del refrigerador y el congelador. Tiene compartimientos separados, éstos son en-

friados por el aire que circula a través del evaporador. Los compartimientos se mantienen

a diferentes temperaturas. Agostino A. Rastelli [3] desarrolló un refrigerador que puede

ser usado en múltiples instalaciones. El sistema de refrigeración es intercambiable con

otros refrigeradores. El servicio y mantenimiento del refrigerador se facilita por el arreglo

de sus componentes. Su aplicación es comercial y monta ventiladores en el evaporador y

condensador. Otra contribución la realizó Franco Moretti et al. [4] al desarrollar un refrig-
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Figura 1.3: Refrigerador Modular de Franco Moretti.

erador desmontable, con un gabinete conectado a un circuito de refrigeración, en el que un

condensador, un evaporador y un motor-compresor están distribuidos en la parte inferior

de la unidad. En la parte inferior se coloca un ventilador para la circulación de aire del

evaporador al compartimento del refrigerador. Para conducir el aire, la unidad está pro-

vista con conductos. Con el fin de cumplir con el requerimiento del usuario respecto a

la capacidad de refrigeración, la unidad puede ser extendida con al menos, otra unidad

conectada de manera desmontable. El extremo superior del refrigerador corresponde a la

parte donde se interconecta el gabinete extra, después de remover su tapa correspondiente.

De esa forma se obtiene una construcción modular, Figura 1.3 y 1.4.

Jeffrey E. Bauman et al. [5] por su parte diseñó un refrigerador el cual incluye todos

los componentes del circuito de refrigeración: motor-compresor, unidad condensadora y

evaporador, en la misma unidad, cubiertos con una tapa, donde la succión y la descarga

del flujo de aire están cubiertas. El evaporador y el condensador se colocan en lados op-
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Figura 1.4: Ensamblaje del refrigerador modular.

uestos. En la base se incluye un mecanismo para asegurar la cubierta a la base. El circuito

está colocado en la parte superior del gabinete e incluye un ventilador en el condensador

y dos para el evaporador, Figura 1.5.

En 2006 Jony Zangari et al. [6] inventó una unidad de refrigeración modular, usada

para formar un compartimiento de refrigeración, con paredes divididas y montadas en un

soporte, un condensador montado en dicho soporte en un lado de la división de la pared y

un dispositivo evaporador montado al lado opuesto de la división de la pared. Por su parte

Silvano Fumagalli [7] patentó un aparato refrigerador modular, este es descrito como un

dispositivo de enfriamiento provisto con un circuito de refrigeración del tipo libre de es-

carcha y al menos un contenedor externo, térmicamente aislado de dicho sistema de refrig-

eración y capaz de contener comida para ser refrigerada. La unidad comprende puertos de
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Figura 1.5: Circuito de enfriamiento del refrigerador modular de Bauman.

entrada y salida de aire, que son orificios de aspiración e inyección de aire para refrigerar

la cavidad. El aparato incluye medios de conexión entre las aberturas mencionadas en el

sistema y al menos un puerto en los contenedores.

Por otro lado, Ilan Cohen et al. [8] diseñó un sistema de refrigeración de ensamble

modular. El compresor y evaporador extendidos verticalmente con respecto a la placa, y

un aislamiento que separa el ensamble del condensador al evaporador. Además de Eric

Hell et al. [9], quien desarrolló un refrigerador modular, el cual comprende un primer

elemento plano aislado térmicamente, un segundo elemento plano aislado térmicamente y

otro elemento plano aislado, conectados juntos y que pueden ser posteriormente separados,

formando un recinto para refrigeración cuando quede ensamblado, Figura 1.6. Un circuito

de refrigeración con un evaporador, un condensador y un compresor, una lı́nea eléctrica

principal, puesta en el primer elemento plano; una lı́nea eléctrica secundaria, puesta en el

segundo elemento plano aislado, y un contacto eléctrico, por medio del que ambas lı́neas

pueden estar conectadas.
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Figura 1.6: Refrigerador Modular de Erich Hell.

El flujo másico es un factor determinante al referirnos a la capacidad de refrigeración.

Existe información en la literatura sobre estudios experimentales donde se varı́a la carga

de refrigerante en un sistema de refrigeración, ası́ como la variación de flujo másico que

atraviesa un circuito. De Rossi et al. [29] demostraron que al incluir un intercambiador

de calor de una área de transferencia de calor grande, requiere alta carga de refrigerante

también, para mantener un rendimiento dentro de estándares. El estudio lo realizaron en

un refrigerador doméstico que utiliza HC como gas refrigerante, instrumentado con RTDs

y un medidor de flujo volumétrico. Observaron que con la carga mı́nima de 80 g, el evap-

orador es ocupado en su totalidad por vapor saturado, en esta condición la capacidad de
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Figura 1.7: Instrumentación del experimento.

enfriamiento es máxima. Con una carga máxima de 160 g, el flujo másico se incrementa,

de igual manera la presión en el condensador ocasionando un incremento en el consumo

de energı́a eléctrica.

Por otro lado, Björk y Palm [30], variaron la carga térmica en un sistema de refrig-

eración doméstico, y observaron que al incrementarla, la distribución de masa presentaba

un incremento en la parte de alta presión, en el condensador y en el compresor. En el

lado de baja presión, el evaporador disminuı́a la cantidad de masa lo que ocasionaba un

incremento en la temperatura del evaporador y el aire dentro del gabinete.

1.3. Hipótesis

El consumo de energı́a en un refrigerador doméstico, está relacionado con la capaci-

dad del compresor, las resistencias eléctricas, el tipo y espesor del aislamiento, el uso de

ventiladores, entre otros factores. Para el refrigerador que se pretende desarrollar, la tem-

peratura objetivo en la cavidad del refrigerador no se utilizará espacio para congelación de
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alimentos, por lo que resulta oportuno montar un compresor de baja capacidad, similar a

los usados para los dispensadores de agua frı́a.

Por otro lado, es factible evitar el uso de ventilador en el evaporador trabajando en

el tipo, la posición y la geometrı́a del intercambiador de calor de tal forma que se pueda

aprovechar la diferencia de densidades del aire frı́o alrededor del evaporador y el aire

caliente de la cavidad, promoviendo ası́ la transferencia de calor por convección natural,

lo que conducirá a la reducción del consumo energético en el aparato.

1.4. Objetivos

1.4.1. Objetivo General

Desarrollar un refrigerador modular de bajo consumo energético que pueda prescindir

de los componentes que consumen potencia como ventiladores, además de reducción en

la energı́a destinada al deshielo.

1.4.2. Objetivos Particulares

Diseñar una metodologı́a para el desarrollo de un refrigerador original, cumpliendo

con la caracterı́stica de la modularidad. Tendrá que ser de fácil ensamble y muy seguro.

También utilizará el mecanismo de transferencia de calor por convección natural, para

cumplir con la restricción de no usar ventilador en la cavidad, usar un compresor de baja

capacidad de enfriamiento, además de que el evaporador operará a temperaturas más altas

a las que tı́picamente se utilizan en la refrigeración doméstica, para reducir el consumo

energético.
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Capı́tulo 2

Metodologı́a para el diseño del sistema

de refrigeración

2.1. Desarrollo del sistema de enfriamiento.

2.1.1. Diseño Conceptual

Como parte de este trabajo de investigación es necesario crear un refrigerador domésti-

co innovador que el usuario final sea capaz de ensamblar y poner en funcionamiento de

forma sencilla, rápida y segura. Además, que sea de bajo consumo energético y ocupe poco

espacio. En seguida mostraremos parte de las ventajas y desventajas para los usuarios de

contar con un refrigerador modular. Lo dividiremos en dos tipos:

1. Realizando conexiones mecánicas y eléctricas (tuberı́a, componentes eléctricos, etc.).

2. Sin realizar conexiones mecánicas y eléctricas.
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TIPO 1

Ventajas

Menor tiempo de entrega, esto se debe a que el mismo usuario puede trasladar el

refrigerador a su hogar el dı́a de la compra (generalmente este tiempo es de 3 a 5

dı́as hábiles, dependiendo la tienda donde se adquiera).

El usuario conocerá todas y cada una de las partes a armar, esto le ayudará a iden-

tificar la pieza o refacción en caso de ocurrir algún daño en la misma, para solicitar

su reparación o la garantı́a de la unidad.

En este tipo de refrigerador, se requiere menos trabajo de producción, lo que se

traduce en un precio más bajo a los usuarios finales.

Desventajas

Riesgo al realizar conexiones incorrectas en los componentes mecánicos y eléctri-

cos, pudiendo ocasionarle daños a los componentes del refrigerador.

En caso de un manejo inapropiado existe la posibilidad de causar una mala estrategia

de unión, ocasionando la oportunidad fugas en el sistema de refrigeración.

El usuario requerirá de tiempo considerable, para el armado de la unidad. El no

contar con habilidades mecánicas, pudiera obligar al usuario a contratar los servicios

de al menos un técnico para realizar las conexiones crı́ticas (tuberı́a, eléctricas),

representando un costo adicional.
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TIPO 2

Ventajas

Menor tiempo de entrega, esto porque el mismo usuario lo puede llevar a su hogar

el dı́a de la compra.

Menor tiempo de armado en comparación con el de tipo 1.

Poca y muy básica herramienta a utilizar durante el armado.

Armado fácil.

Ahorro, al no contratar servicios técnicos adicionales.

Desventajas

Riesgo de daño al usuario y a las partes del refrigerador al realizar el ensamble.

El usuario deberá contar con conocimiento del uso de herramienta mecánica básica.

Al estar ya armado el circuito de refrigeración, el costo de producción será más

elevado causando aumento en el precio para el consumidor, comparado con el de

tipo 1.

En el presente trabajo se considera diseñar en base al refrigerador modular tipo 2. Con

esto cuidamos la integridad de los consumidores al evitar que ellos realicen algún tipo de

conexión fı́sica en el aparato.

2.1.2. Restricciones para el Diseño.

Se consideran las siguientes restricciones:
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El refrigerador debe tener una capacidad de 7 pies cúbicos.

El refrigerador no tendrá congelador.

El refrigerador debe ser de bajo consumo energético y debemos evitar el uso de

ventiladores.

El refrigerador debe poder ser armado en el domicilio del usuario por él mismo sin

apoyo técnico especializado.

El costo del refrigerador debe ser bajo, para atender las necesidades del mercado

con menor poder adquisitivo.

Para cumplir con cada una de las restricciones es necesario poner en práctica las sigu-

ientes estrategias especı́ficas:

Capacidad de siete pies cúbicos. Esta restricción es la que definirá el volumen de

la cavidad, y atendiendo a los diseños tı́picos para esta capacidad, se establecen las

siguientes dimensiones de la cavidad del refrigerador: ancho de 20 cm, altura de 90

cm y profundidad de 60 cm.

Refrigerador sin congelador. Esta restricción da oportunidad a utilizar compre-

sores de baja capacidad. Compresores similares a los que usualmente se emplean

en dispensadores de agua domésticos. El ciclo de refrigeración de estos enfriadores

es tal que la temperatura en el evaporador se encuentra aproximadamente en -7 ◦C,

temperatura que es muy superior a los -18 ◦C que se tienen en el evaporador de los

ciclos de refrigeración para modelos comerciales provistos con congelador. Un as-

pecto importante de revisar es que con el uso de los compresores de baja capacidad
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se pueda remover la carga térmica del refrigerador de 7 pies cúbicos cuando el sum-

idero de calor está en aproximadamente -7 ◦C, además de que se espera una menor

cantidad de escarcha y un menor consumo de energı́a para removerla.

Refrigerador de bajo consumo energético. Esta restricción conduce a la necesidad

de aprovechar al máximo la posibilidad de que la transferencia de calor se lleve a

cabo por convección natural, tanto en el evaporador como en el condensador. Surge

entonces el reto de diseñar estrategias para promover los flujos de aire por convec-

ción libre a través del manejo de las geometrı́as y posición de sumidero de calor

dentro de la cavidad del refrigerador.

Refrigerador de fácil ensamblaje. Esta restricción conduce a diseñar un modelo

que no comprometa la seguridad del usuario y tampoco la integridad del equipo de

refrigeración. El refrigerador se entregará al usuario en módulos de tal forma que se

pueda armar por el propio usuario sin la necesidad de herramientas especiales y que

contenga el menor número de partes posible, evitando en lo posible el uso de partes

pequeñas o delicadas.

Refrigerador de bajo costo. Esta situación conduce a la búsqueda de un diseño de

refrigerador que emplee, en la medida de lo posible, partes y subsistemas disponibles

comercialmente por proveedores tı́picos. Se evitará emplear partes que se tengan que

manufacturar de manera particular para este modelo de refrigerador, en cambio se

preferirá el uso de piezas de lı́nea.
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2.1.3. Evaluación y solución a las restricciones.

Existen dos restricciones que están ligadas entre sı́ y que deben ser atendidas de forma

consistente, a saber, se utilizará convección natural para evitar el uso de ventiladores y

minimizar el consumo de energı́a, además no se contará con congelador. Estas dos restric-

ciones definen las siguientes caracterı́sticas del refrigerador:

El sumidero de calor dentro de la cavidad se considera a -7 ◦ C.

La convección natural dentro de la cavidad del refrigerador debe ser capaz de trans-

ferir toda la carga térmica hacia el sumidero de calor.

Está bien documentado el hecho de que para mejorar la transferencia de calor por

convección natural la posición óptima de la superficie que actúa como sumidero de calor es

en la dirección vertical, paralela a la aceleración de la gravedad. Lo anterior se debe a que

la fuerza de gravedad es la causante del movimiento del fluido en la convección natural.

Existen modelos comerciales de otras compañı́as que utilizan la convección natural dentro

de la cavidad. La Figura 2.1 muestra un modelo en el que la pared vertical del fondo

del refrigerador actúa como sumidero de calor, esa pared representa el evaporador del

ciclo de refrigeración. La desventaja que tiene este modelo es que la pared del fondo

del refrigerador condensa la humedad del aire, por lo que la pared se encuentra húmeda

permanentemente y esto puede resultar incómodo para el usuario.

Una idea que surge para resolver el asunto del contacto del usuario con la humedad

resultado de la condensación, y aprovechar la gran ventaja de tener una placa vertical co-

mo sumidero de calor consiste en colocar una malla que evite el acceso a la placa frı́a

por parte del usuario, pero que sı́ permita el libre flujo de aire para que éste pueda ser

enfriado. Esta idea es en principio interesante de desarrollar pero surge un inconveniente
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que se contrapone con la restricción de fácil ensamblado. En efecto, si se buscara tener

el evaporador del refrigerador en contacto fı́sico con una de las paredes verticales serı́a

necesario complicar el ensamblaje del sistema de refrigeración. Se requerirı́a que: i) en el

proceso de manufactura se dejara el sistema de refrigeración conectado al evaporador (que

forma parte de la pared vertical del refrigerador), o ii): que en el domicilio del usuario se

realizara la conexión del evaporador al sistema de refrigeración de manera definitiva. La

primera situación resultarı́a complicada para el embalaje ya que se requerirı́a mucho volu-

men para su almacenamiento, además, se pondrı́a en riesgo la integridad del equipo. En la

segunda situación se requerirı́a posiblemente la intervención de un técnico especializado

para llevar a cabo la conexión del sistema de refrigeración.

La propuesta que se desarrolla en este documento utiliza convección natural dentro de

la cavidad para tomar ventaja de la inclinación de la superficie que actuará como sumidero

de calor, haciendo las adaptaciones pertinentes para evitar que el usuario tenga contacto

con la humedad generada por la condensación, además de evitar complicaciones en el

ensamblado.

Se buscará que todo el sistema de refrigeración se encuentre ubicado dentro de un

módulo de refrigeración auto contenido de tal forma que no sea necesario llevar a cabo

conexión alguna por parte del usuario. Como se pretende el uso de convección natural,

se propone colocar el módulo de refrigeración en la parte superior del refrigerador de tal

forma que el evaporador del sistema de refrigeración quede ubicado en la parte superior

del refrigerador.

Existen varias maneras de colocar el evaporador del sistema de refrigeración. La forma

de colocar el evaporador debe ser la más conveniente de tal suerte que favorezca flujos de

aire por convección natural dentro de toda la cavidad, permita la remoción de toda la carga
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Figura 2.1: Refrigerador Danby, evaporador colocado en la parte trasera del refrigerador.

térmica, además de que el usuario no experimente problemas con la humedad debido a la

condensación.

La propuesta más simple consiste en colocar el evaporador en contacto fı́sico con una

placa inclinada para promover que el aire se encuentre sobre la placa se enfrı́e y deslice

sobre la superficie generando una corriente de aire descendente. La superficie inferior de

la placa estarı́a aislada térmicamente para promover la aparición de un flujo circulatorio

dentro de la cavidad del refrigerador.

2.1.4. Definición de la Capacidad de Refrigeración.

Generalidades.

Para el desarrollo de este proyecto se analizó la carga térmica del refrigerador, tomando

en cuenta tres factores principales:

1. Carga por transferencia de calor a través de las paredes de la cavidad.

2. Carga térmica para abatir la temperatura de los alimentos contenidos dentro del
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refrigerador.

3. Carga térmica por renovación de aire debida a la apertura de puerta del refrigerador.

Cálculo de carga térmica por transferencia de calor en paredes.

Para el análisis de transferencia de calor entre el ambiente y el refrigerador, se consid-

eran las dimensiones internas tı́picas de un refrigerador doméstico de 7 pies cúbicos, es

decir:

Altura de 108 cm

Ancho de 40 cm

Profundidad de 46 cm

Para el cálculo se considera que la temperatura del interior del refrigerador es de 3 ◦C

, y 25 ◦C para el ambiente exterior.

Para realizar el cálculo de la carga térmica en el refrigerador debido a la transferencia

de calor se utilizó el concepto de resistencias térmicas equivalentes que operan en condi-

ciones de estado estable.

La transferencia de calor por conducción qcond y por convección qconv, se definen de la

siguiente manera:

qcond = −k
dT
dx

(2.1)

qconv = hA(Ts − T f ) (2.2)
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Figura 2.2: Esquema del sistema de resistencias térmicas, indicando las resistencias debidas a los mecan-
ismos de transferencia de calor. Rconv1 es la resistencia térmica por convección exterior, Rcond la resistencia
térmica por conducción en la pared, Rconv2 es la resistencia térmica por convección interior. Circuito térmico
equivalente.

donde k es la conductividad térmica del material, h es el coeficiente de transferencia de

calor por convección, dT
dx es el gradiente de temperatura en la dirección de x, Ts es la

temperatura de la superficie y T f es la temperatura del fluido.

En la Figura 2.2 se muestra el esquema de resistencia térmica total o equivalente corre-

spondiente a cada uno de los mecanismos de transferencia de calor a través de las paredes

del refrigerador.

Las ecuaciones para el cálculo de resistencias térmicas por conducción y por convec-

ción son:

Rconv1 =
1

hextAext
(2.3)

Rcond =
L

kAext
(2.4)

Rconv2 =
1

hintAint
(2.5)
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22

RTot = ΣRcond + ΣRconv (2.6)

donde hext es el coeficiente de transferencia de calor por convección en el exterior, hint

es el coeficiente de transferencia de calor por convección en el interior, Aext es el área de

transferencia de calor en el exterior del refrigerador, Aint es el área de transferencia de

calor en el interior del refrigerador, L es el espesor de la pared.

El calor total transferido a través del sistema de resistencia equivalente es:

q = UA(T∞e − T∞i) (2.7)

donde U es el coeficiente global de transferencia de calor. Adicionalmente, este coeficiente

está relacionado con la resistencia térmica equivalente total, RTot, de la siguiente forma:

UA =
1

RTot
(2.8)

donde la ecuación para determinar la resistencia térmica total, se expresa como:

RTot =
1

hextAext
+

L
kAext

+
1

Aint
(2.9)

El coeficiente de transferencia de calor por convección depende de la viscosidad dinámi-

ca µ, la conductividad térmica k, la densidad ρ, el calor especı́fico cp, ası́ como de la

velocidad del flujo.

Con la ecuación del calor transferido,
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q′′conv = q′′cond = −k f luido

(
dT
dy

)
y=0

(2.10)

donde (dT/dy)y=0 es el gradiente de temperatura en la superficie, la ecuación nos queda:

h = −k f luido

(
dT
dy

)
y=0

1
Ts − T∞

(2.11)

donde k f luido es la conductividad térmica del fluido.

Para el diseño que se persigue se pretende un enfriamiento dentro de la cavidad del re-

frigerador mediante convección natural. Para ello es importante entender las correlaciones

para conocer el número de Nusselt, el cual es el valor adimensional de la transferencia de

calor por convección. Entre mayor sea este número, más eficaz es el transporte convectivo

de calor. El número de Nusselt se define como:

NuL =
hL
k

(2.12)

El número de Nusselt, en fenómenos de convección natural es función del número de

Grashof y del número de Prandtl. El número de Grashof, GrL, se define como:

GrL =
gβ∆T L3

ν2 (2.13)

donde g es la aceleración de la gravedad, β el coeficiente de expansión térmica, ∆T la
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diferencia de temperatura, L la longitud caracterı́stica y ν la viscosidad cinemática prome-

dio. El número de Prandtl es un número adimensional que relaciona la viscosidad con

la difusividad térmica, para nuestro caso de estudio que corresponde al aire interior del

refrigerador, varı́a muy poco.

Una ecuación ampliamente empleada para determinar el número de Nusselt para el

caso de una convección natural desde una placa vertical es la siguiente:

NuL =
4
3

(GrL

4

)1/4

g(Pr) (2.14)

donde g(Pr), representa el gradiente de temperatura adimensional en función del número

de Prandtl, mismo que se calcula de la siguiente manera:

g(Pr) =
0.75Pr1/2

0.609 + 1.221Pr1/2 + 1.238Pr1/4 (2.15)

siempre que Pr = 0.7, que corresponde al aire.

Con el análisis precedente, es posible la obtención de los coeficientes de transferen-

cia de calor promedio en las distintas superficies verticales definidas por las paredes del

refrigerador. Este análisis se aplica a las paredes internas y las paredes externas para cuan-

tificar, como una primera aproximación, el valor de los coeficientes h sobre las superficies

del interior y exterior del refrigerador. Estos valores de h, son entonces empleados para

calcular el valor de las resistencias térmicas, de tal forma que es posible estimar el calor

transferido en este proceso.
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Tabla 2.1: Propiedades del ambiente en el refrigerador

Propiedad Exterior Interior

Humedad 60 % 90 %
Temperatura 32 ◦C 3 ◦C

Carga por renovación de aire.

Para realizar el análisis de carga térmica por renovación de aire en el refrigerador,

es necesario determinar la cantidad de energı́a a remover después de cada apertura de

la puerta del refrigerador, para mantener el aire interior a las condiciones de humedad y

temperatura requerida. El análisis consiste en calcular la masa y densidad del aire en el

interior mediante la ecuación de estado de gas ideal.

PV = mRT (2.16)

donde P es la presión absoluta, V es el volumen de la cavidad, m la masa del aire en el

interior, R es constante particular del aire como gas ideal, y T la temperatura absoluta. Con

la ecuación de estado obtenemos la densidad de la siguiente forma:

ρ =
P

RT
(2.17)

También podemos obtener propiedades como: entalpı́a, humedad absoluta, volumen

especı́fico, entre otras, conociendo algunas condiciones psicrométricas del aire en el inte-

rior de la cavidad refrigerada, mismas que se muestran en la tabla 2.1.

Para este análisis se tomaron en cuenta, diez renovaciones de aire por dı́a. Para este
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análisis se realizaron cálculos considerando una mezcla adiabática de dos tipos de aire

(interior y exterior). Se usó la aplicación PsychTool para obtener los siguientes valores en

las dos condiciones mencionadas: humedad absoluta (ω), volumen especı́fico (v), entalpı́a

(h).

Al abrir la puerta del refrigerador se renueva el aire del interior, se considera que el

aire tiene condiciones de 90 % HR de humedad relativa y 3 ◦C, 25 % de aire a condiciones

de 60 % HR y 25 ◦C. La masa interior se obtiene con el volumen especı́fico de aire y el

volumen ocupado en el refrigerador, mediante la ecuación:

vi =
Vi

mi
(2.18)

donde vi es el volumen especı́fico del aire en el interior del refrigerador Vi es el 75 % del

volumen interior del refrigerador, mi es la masa de aire en el volumen Vi, a condiciones de

90 % de HR y 3 ◦C.

La masa del exterior la determinamos con la siguiente ecuación:

me =
Ve

νe
(2.19)

donde νe es el volumen especı́fico del aire en el ambiente exterior, Ve es el volumen que

ocupa el aire proveniente del exterior, me es la masa en el volumen Ve, a condiciones de

60 % HR y 25 ◦C.

Con el siguiente balance de masa y energı́a para el mezclado de dos flujos de aire,

calculamos las condiciones del resultado de la mezcla de estos dos volúmenes de aire.
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27

mi

me
=

hi − hm

hm − he
=
ωi − ωm

ωm − ωe
(2.20)

donde hi es la entalpı́a del aire en el interior, he es la entalpı́a del aire en el exterior, hm es

la entalpı́a del aire de la mezcla, ωi es la humedad absoluta en el interior, ωe la humedad

absoluta en el exterior, ωm la humedad absoluta de la mezcla.

Al obtener las condiciones de humedad absoluta y entalpı́a de la mezcla, podemos

conocer propiedades como temperatura, humedad relativa y volumen especı́fico. El calor

sensible y el calor latente, serán la energı́a necesaria para llevar las condiciones de la

mezcla, a las condiciones de humedad y temperatura deseadas al interior del refrigerador.

i.e. 90 % y 3 ◦C. Las cantidades correspondientes a dichos calores se estiman con las

siguientes ecuaciones:

QL = he − hm (2.21)

y

Qs = hm − hi (2.22)

En este caso el calor está dado por:

QTot = QL − Qs (2.23)

donde QL es el calor latente, Qs calor sensible, Qtot calor total.
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Para la determinación de la potencia requerida en este proceso usaremos la siguiente

ecuación:

Q̇Tot = ṁ(QL + Qs) (2.24)

donde ṁ es el flujo másico del aire que corresponde al aire renovado. Para el cálculo de

flujo de masa del aire, utilizamos los datos de renovaciones de aire mencionados anteri-

ormente, i.e. cinco renovaciones por dı́a. La mezcla será la masa de nuestro proceso de

mezclado adiabático, a las condiciones de hm y m. Utilizamos el valor de volumen es-

pecı́fico obtenido en la carta psicrométrica, de los valores de mezcla y despejamos de la

siguiente ecuación:

mm =
Vr
νm

(2.25)

donde mm es la masa de la mezcla, Vr es el volumen interior del refrigerador, νm es el

volumen especı́fico de la mezcla. Con la masa obtenida y conociendo el número de reno-

vaciones en determinado tiempo, podemos calcular un flujo másico.

ṁ =
mmNr

86, 400
(2.26)

La ecuación 2.23 queda de la siguiente manera:

Q̇Tot = ṁ(QL − Qs)(1, 000) W (2.27)
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o bien, expresada en unidades del sistema británico:

Q̇Tot = ṁ(QL + Qs)(3, 412.14) Btu/h (2.28)

Carga térmica por productos al interior del refrigerador.

Para calcular la carga térmica de los productos dentro del refrigerador, nos apoyare-

mos en las pruebas que realiza la Procuradurı́a Federal del Consumidor [10], esto con la

finalidad de tomar como base, la cantidad y tipo de productos que generalmente almace-

nan los consumidores mexicanos, en un refrigerador de 7 pies cúbicos. Por medio de la

literatura obtenemos los valores de calor especı́fico de los diferentes tipos de alimentos,

tales como: carnes, lácteos, frutas, vegetales, etc., y utilizamos la siguiente ecuación para

determinar la cantidad de energı́a a remover, para llevarlos de cierta temperatura ambiente

a una temperatura de conservación aproximada de 3 ◦C.

Q = mc(T f − Ti) (2.29)

donde m la masa del producto, c el calor especı́fico, T f la temperatura final deseada; en

este caso se considera de 3 ◦C, Ti la temperatura inicial, Ti se considera de 32 ◦, y Q es la

energı́a retirada al sistema, que es igual al decremento de energı́a en los productos.

Es importante considerar las temperaturas de conservación de los alimentos publicada

en la tabla de prueba a refrigeradores domésticos en la revista del consumidor. Tomando

como base que la operación del compresor es de aproximadamente 15 minutos en cada

hora, obtenemos lo siguiente: en un periodo de 24 horas, el compresor estará en operación

300 minutos (5 horas) y en descanso 1140 minutos (19 horas). De acuerdo a esto nuestro
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periodo de operación del compresor será de 5 horas (18,000 segundos). La potencia re-

querida para llevar a cabo el proceso de enfriamiento en los alimentos estará definida por,

la cantidad de energı́a a remover entre el tiempo de operación del compresor.

Q̇ =
q
t

(2.30)

2.2. Modelado computacional del sistema de enfriamien-

to.

2.2.1. Marco Teórico

Para modelar el flujo de convección natural dentro del refrigerador se emplean las

siguientes ecuaciones de conservación:

Conservación de Masa

Conservación de la cantidad de Movimiento (Momentum)

Conservación de la energı́a

La ecuación que resulta de aplicar la ley de la conservación de masa a un fluido se

conoce Ecuación de Continuidad. La conservación de la cantidad de movimiento (o mo-

mentum) no es otra cosa sino la segunda Ley de Newton, cuando ésta se aplica a un

fluido, y es una ecuación vectorial. La ecuación de la energı́a es la Primera Ley de la Ter-

modinámica, y la ecuación resultante para fluidos se conoce como Ecuación de la Energı́a.

Adicionalmente a estas ecuaciones basadas en leyes universales, es necesario establecer

relaciones entre las propiedades del fluido de tal forma que sea posible cerrar el sistema de
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ecuaciones. Un ejemplo de estas relaciones son las ecuaciones de estado, mismas que rela-

cionan a las variables termodinámicas denominadas presión p, densidad ρ y temperatura

T .

Ecuación de la Conservación de la Masa.

La ley de la conservación de la masa aplicada a un fluido que pasa a través de un

volumen de control de tamaño infinitesimal que se mueve con velocidad ~V conduce a la

siguiente ecuación:

∂ρ

∂t
+ ∇ · (ρ~V) = 0 (2.31)

donde ρ es la densidad del fluido y ~V es el vector de la velocidad del flujo. El primer

término en esta ecuación representa la razón de incremento de la densidad en el volumen

de control y el segundo término representa la razón neta de flujo de masa que atraviesa la

superficie de control (superficie que rodea el volumen de control) por unidad de volumen.

Es conveniente utilizar la derivada sustancial definida como:

D
Dt
≡
∂

∂t
+ ~V · ∇ (2.32)

de tal forma que la ecuación de continuidad se puede escribir como:

Dρ
Dt

+ ρ(∇ · ~V) = 0 (2.33)

En coordenadas cartesianas donde u, v, w representan las componentes de la velocidad
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en las direcciones x, y, z, respectivamente, la ecuación de continuidad es:

∂ρ

∂t
+
∂

∂x
(ρu) +

∂

∂y
(ρv) +

∂

∂z
(ρw) = 0 (2.34)

Para flujo de aire, a condiciones estándar de temperatura y presión, con velocidad

menor a 100 m/s, el número de Mach resulta Ma < 0.3, y en tal caso es posible suponer

que la densidad es constante por lo que matemáticamente:

Dρ
Dt

= 0 (2.35)

lo que se conoce como flujo incompresible, y en tal caso la ecuación de conservación de

masa es

∇ · ~V = 0 (2.36)

y en coordenadas cartesianas:

∂u
∂x

+
∂v
∂y

+
∂w
∂z

= 0 (2.37)

Conservación de la Cantidad de Movimiento

La segunda Ley de Newton aplicada a un elemento de fluido que se mueve con ve-

locidad ~V y que ocupa un volumen de control fijo de tamaño infinitesimal conduce a la

siguiente ecuación vectorial:
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ρ
D~V
Dt

= ρ ~f + ∇ · Πi j (2.38)

El primer término del lado derecho corresponde a las fuerzas de cuerpo por unidad de

volumen. Las fuerzas de cuerpo actúan a distancia y se aplican en toda la masa del fluido.

La fuerza de cuerpo más común es la fuerza gravitacional. En este último caso la fuerza

por unidad de masa ~f igual a la aceleración de la gravedad ~g, es decir:

ρ ~f = ρ~g (2.39)

adicionalmente, el segundo término del lado derecho de la ecuación de la cantidad de

movimiento representa las fuerzas de superficie por unidad de volumen. Estas fuerzas se

aplican como esfuerzos externos sobre la superficie del elemento de fluido. Los esfuerzos

constan de esfuerzos normales y esfuerzos cortantes y se encuentran representados por las

componentes del tensor de esfuerzo Πi j. El tensor de esfuerzo se separa comúnmente de

la siguiente forma:

Πi j = −pδi j + τi j (2.40)

donde τi j representa el tensor de esfuerzo viscoso y está dado por

τi j = µ

[(
∂ui

∂x j
+
∂u j

∂xi

)
−

2
3
δi j
∂uk

∂xk

]
i, j, k = 1, 2, 3 (2.41)
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Entonces la ecuaciones de conservación de cantidad de movimiento en forma subindi-

cial, conocidas como ecuaciones de Navier-Stokes, son:

ρ
D~V
Dt

= ρ~g − ∇p +
∂

∂x j

[
µ

(
∂ui

∂x j
+
∂u j

∂xi

)
−

2
3
δi jµ

∂uk

∂xk

]
i, j, k = 1, 2, 3 (2.42)

Para un sistema cartesiano de coordenadas las ecuaciones de Navier-Stokes pueden ser

acomodadas de la siguiente forma:

ρ
Du
Dt

= ρ fx −
∂p
∂x

+
∂

∂x

[
2
3
µ

(
2
∂u
∂x
−
∂v
∂y
−
∂w
∂z

)]
+
∂

∂y

[
µ

(
∂u
∂y

+
∂v
∂x

)]
+
∂

∂z

[
µ

(
∂w
∂x

+
∂u
∂z

)]

ρ
Dv
Dt

= ρ fy −
∂p
∂y

+
∂

∂x

[
µ

(
∂v
∂x

+
∂u
∂y

)]
+
∂

∂y

[
2
3
µ

(
2
∂v
∂y
−
∂u
∂x
−
∂w
∂z

)]
+
∂

∂z

[
µ

(
∂v
∂z

+
∂w
∂y

)]

ρ
Dw
Dt

= ρ fz −
∂p
∂z

+
∂

∂x

[
µ

(
∂w
∂x

+
∂u
∂z

)]
+
∂

∂y

[
µ

(
∂v
∂z

+
∂w
∂y

)]
+
∂

∂z

[
2
3
µ

(
2
∂w
∂z
−
∂u
∂x
−
∂v
∂y

)]
(2.43)

Las ecuaciones de Navier-Stokes pueden ser reescritas en forma de Ley Conservativa

como:

∂ρu
∂t

+
∂

∂x

(
ρu2 + p − τxx

)
+
∂

∂y

(
ρuv − τxy

)
+
∂

∂z
(ρuw − τxz) = ρ fx (2.44)

∂ρv
∂t

+
∂

∂x

(
ρuv − τxy

)
+
∂

∂y

(
ρv2 + p − τyy

)
+
∂

∂z

(
ρvw − τyz

)
= ρ fy (2.45)

∂ρw
∂t

+
∂

∂x
(ρuw − τxz) +

∂

∂y

(
ρuvw − τyz

)
+
∂

∂z

(
ρw2 + p − τzz

)
= ρ fz (2.46)
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donde las componentes del tensor de esfuerzos viscosos τi j están dados por:

τxx =
2
3
µ

(
2
∂u
∂x
−
∂v
∂y
−
∂w
∂z

)
(2.47)

τyy =
2
3
µ

(
2
∂v
∂y
−
∂u
∂x
−
∂w
∂z

)
(2.48)

τzz =
2
3
µ

(
2
∂w
∂z
−
∂u
∂x
−
∂v
∂y

)
(2.49)

τxy = µ

(
∂u
∂y

+
∂v
∂x

)
= τyx (2.50)

τxz = µ

(
∂w
∂x

+
∂u
∂z

)
= τzx (2.51)

τyz = µ

(
∂v
∂z

+
∂w
∂y

)
= τzy (2.52)

en caso de que se trate de flujo incompresible con coeficiente de viscosidad constante,

la ecuación de conservación de cantidad de movimiento se reduce a un modelo vectorial

menos complicado:

ρ
D~V
Dt

= ρ ~f − ∇p + µ∇2~V (2.53)

Es importante recalcar que la ecuación 2.53 corresponde al caso de viscosidad con-
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stante, por lo que podrı́a resultar en un modelo inadecuado para flujos cuya viscosidad

sea altamente dependiente de la temperatura. Por otra parte, la viscosidad de los gases es

moderadamente dependiente de la temperatura, por lo que este modelo resultará en una

buena aproximación para flujo incompresible de gases.

Ecuación de la Energı́a

La primera ley de la termodinámica aplicada a un elemento de fluido de tamaño in-

finitesimal que se mueve con velocidad ~V conduce a la ecuación de la energı́a:

∂Et

∂t
+ ∇ · Et~V =

∂Q
∂t
− ∇ · ~q + ρ ~f · ~V + ∇ · ( ~Πi j · ~V) (2.54)

donde Et es la energı́a total por unidad de volumen dada como:

Et = ρ

(
u +

V2

2
+ ~gz+

)
(2.55)

y u es la energı́a interna por unidad de masa. El primer término de la izquierda representa

la razón de incremento de Et dentro del volumen de control, mientras el segundo término

representa la pérdida neta de energı́a por convección a través de la superficie de control. El

primer término del lado derecho es la razón de producción de calor por agentes externos

y el segundo término (∇ · ~q) es la razón de calor perdido por conducción a través de la

superficie de control. Se puede suponer que se cumple la ley de Fourier de tal forma que:

~q = −k∇T (2.56)

FACULTAD DE INGENIERÍA MECÁNICA Y ELÉCTRICA, UANL



37

donde k es la conductividad térmica y T la temperatura. El tercer término del lado dere-

cho corresponde al trabajo hecho sobre el volumen de control por parte de las fuerzas de

cuerpo, mientras el cuarto término cuantifica el trabajo hecho sobre el sistema por parte

de las fuerzas de superficie. Queda claro que la ecuación de la energı́a es consistente con

la primera ley de la termodinámica, i.e. el incremento de energı́a en el sistema es igual al

calor adicionado al sistema sumando al trabajo hecho sobre el sistema.

Es práctica común reescribir la ecuación de la energı́a de tal forma que se aprecia la

existencia de un término conocido como función de disipación Φ, misma que fı́sicamente

representa la razón a la cual parte de la energı́a mecánica se emplea en el proceso de

deformación del fluido y se convierte en calor debido a la viscosidad. La ecuación de la

energı́a interna e queda de la siguiente forma:

ρ
De
Dt

+ p(∇ · ~V) =
∂Q
∂t
− ∇~q + Φ (2.57)

Utilizando la definición de entalpı́a

h = e +
p
ρ

(2.58)

y la ecuación de continuidad, la ecuación de la energı́a queda de la siguiente manera:

ρ
Dh
Dt

=
Dp
Dt

+
∂Q
∂t
− ∇ · ~q + Φ (2.59)

donde para un sistema cartesiano la función de disipación es:
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Φ = µ

2 (
∂u
∂x

)2

+ 2
(
∂v
∂y

)2

+ 2
(
∂w
∂z

)2

+

(
∂v
∂x

+
∂u
∂y

)2

+(
∂w
∂y

+
∂v
∂z

)2

+

(
∂u
∂z

+
∂w
∂x

)2

−
2
3

(
∂u
∂x

+
∂v
∂y

+
∂w
∂z

)2 (2.60)

En caso de que el flujo sea incompresible y considerando que el coeficiente sea con-

stante, la ecuación de la energı́a se reduce a:

ρ
De
Dt

=
∂Q
∂t

+ k∇2T + Φ (2.61)

2.2.2. Solución Numérica

Para estudiar la efectividad de las distintas opciones se realizó un análisis mediante

Dinámica de Fluidos Computacional (CFD, por sus siglas en inglés). Los primeros análi-

sis se realizaron en modelos bidimensionales, además, se considera al aire como un flu-

ido newtoniano y se utiliza la aproximación de Boussinesq para modelar el movimiento

del aire debido a convección natural. Posteriormente, el modelo que muestre las mejores

prestaciones se simulará en tres dimensiones para evaluar con detalle el potencial de dicha

opción. Para modelar el flujo dentro de la cavidad es necesaria la solución simultánea de

las ecuaciones de continuidad 2.37, cantidad de movimiento 2.53, y energı́a 2.61. Para

lograr la solución del problema de forma numérica es necesario discretizar el dominio

definido por la región interna del refrigerador.

Se utilizó el código comercial ANSYS MESH para la discretización del dominio de

interés. Un aspecto que se consideró para la definición de la malla es que, debido a que

se trata de flujos por convección natural, los gradientes térmicos más intensos se localizan
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Cuadro 2.2: Condiciones de frontera

Frontera Condición hidrodinámica Condición térmica

Paredes interiores u = v = 0 T = 5◦ C
Superficie sup. de placa u = v = 0 T = −7◦ C
Superficie inf. de placa u = v = 0 ∂T/∂n = 0

cerca de las paredes, se puede esperar entonces que el núcleo del refrigerador sea una zona

de baja velocidad y con gradientes térmicos poco intensos. La situación antes descrita

define la estrategia adecuada para llevar a cabo la discretización del dominio de cómputo.

Se requiere que la discretización del dominio sea fina cerca de las paredes, mientras que

en el resto de la cavidad es posible utilizar una discretización más espaciada.

Condiciones de frontera

Las condiciones de frontera utilizadas para la solución del problema se muestran en la

tabla 2.2.

Propiedades de los materiales

Para realizar la simulación se consideraron las propiedades del aire a una temperatura

promedio entre la superficie frı́a, es decir la placa que actúa como sumidero de calor y

la temperatura de las superficies internas del refrigerador. Se considera el modelo de la

aproximación de Boussinesq para considerar la flotación debido a gradientes térmicos y

su consecuente gradiente de densidad, además se considera al aire como un fluido newto-

niano. Las propiedades se consideran constantes y se muestran en la tabla 2.3.

Como se comentó anteriormente, para modelar la convección natural hay que con-

siderar que la fuerza de cuerpo, ρ ~f , en la ecuación de conservación de la cantidad de
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40

Cuadro 2.3: Propiedades del aire

Propiedad Valor

Densidad, ρ 1.27 kg/m3

Conductividad térmica, k 0.023 W/m· K
Calor especı́fico, cp 1.005 kJ/kg· K
Viscosidad dinámica, µ 0.00001729 kg/m· s
Coeficiente de expansión volumétrica, β 0.003690
Aceleración de la gravedad, g 9.8 m/s

movimiento, 2.53, resulta ser igual a la fuerza de flotación que surge con los pequeños

cambios en la densidad producidos por el calentamiento del fluido. Esta fuerza es igual al

cambio de la densidad multiplicado por la aceleración de la gravedad:

ρ ~f = ∆ρg (2.62)

Una forma práctica para tomar en consideración la fuerza de flotación es mediante la

aproximación de Boussinesq, en la que se supone que el cambio en la densidad debido al

calentamiento es igual al producto de la densidad por el coeficiente de expansión térmica

β, multiplicado por el cambio local en la temperatura del fluido, es decir:

ρ ~f = ∆ρg = ρβg(T − T∞) (2.63)
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Capı́tulo 3

Resultados del Modelado

Computacional

3.1. Propuestas preliminares. Convección Natural

A continuación se detallan tres opciones que fueron analizadas para el desarrollo de

una propuesta técnicamente viable. La idea general consiste en colocar el evaporador en

contacto fı́sico con una placa plana inclinada, como se ilustra en la Figura 3.1. Se persigue

promover que el aire que se encuentra sobre la placa se enfrı́e y deslice sobre la superficie

generando una corriente de aire descendente. La superficie inferior de la placa debe estar

aislada térmicamente para promover la aparición de un flujo circulatorio dentro de la cavi-

dad del refrigerador. En caso de que la placa inferior no esté aislada térmicamente, ésta

enfriarı́a el aire adyacente lo que generarı́a flujos intermitentes descendentes bajo la placa,

mismos que interferirı́an con el flujo circulatorio, dando como resultado una disminución

en la transferencia de calor.

41
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Figura 3.1: Esquema del dominio computacional solucionado para la propuesta 1.

3.1.1. Propuesta 1. Placa inclinada.

Esta propuesta se sustenta en las siguientes consideraciones:

El flujo al estar en contacto con la placa frı́a disminuye su temperatura, aumenta su

densidad y se genera un movimiento descendente.

Mientras el flujo viaja cerca de la pared, el fluido se enfrı́a, por lo que se podrı́a

esperar que entre mayor sea el trayecto a lo largo de la placa frı́a, menor será la
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temperatura del flujo descendente.

Entre mayor sea el trayecto del flujo cerca de la pared, mayor será la transferencia de

calor hacia el sumidero, lo que mejorará las posibilidades del uso de la convección

natural en el diseño.

La manera más simple de aumentar el trayecto del flujo sobre la superficie frı́a con-

siste en utilizar una sola placa frı́a para aprovechar todo el espacio disponible. Esta

opción corresponde al caso en el que se cuenta con la máxima área de transferencia

de calor.

En la figura 3.1 se muestra un esquema del modelo bidimensional utilizado para solu-

cionar la transferencia de calor por convección natural en el refrigerador de la propuesta

1. El modelo consiste en cuatro superficies a temperatura constante y mayores a la tem-

peratura superior de la placa que representa el sumidero de calor, esta última igualmente

permanece constante. Para la superficie que representa el inferior de la placa inclinada se

considera un gradiente térmico igual a cero con respecto al vector normal a la superficie,

es decir, la superficie permanece idealmente aislada. En cuanto a las condiciones de fron-

tera para la ecuación de momentum, se considera que las superficies tienen condición de

no deslizamiento, es decir, se fijan las componentes de la velocidad del fluido en cero para

los nodos frontera. Además, se considera el valor de la magnitud de la aceleración de la

gravedad en la dirección negativa de la coordenada y. El modelo tiene dimensiones de L x

H.

Para el manejo de la solución computacional se empleó el código de ANSYS FLUENT

v.14, mismo que mediante una interfaz gráfica permite la discretización del dominio de

interés. La figura 3.2.a ilustra la malla generada para discretizar el dominio para realizar
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Figura 3.2: a) Malla utilizada en el estudio 2D de la primera propuesta. b) Detalle de la malla cerca del
sumidero de calor

un estudio de CFD en dos dimensiones de la propuesta 1. La figura 3.2.b muestra un detalle

de la malla cerca de la placa plana inclinada que representa el sumidero de calor. Es posible

apreciar que la densidad de malla es muy alta cerca de las paredes y de la placa, esto con

la intensión de calcular adecuadamente los gradientes térmicos más intensos cerca de las

paredes, además, se espera que las zonas de mayor velocidad se presentan cerca de las

paredes.

La figura 3.3 muestra los resultados del estudio del flujo de convección natural en dos

dimensiones de la primera propuesta. En este caso en particular se supone que la temper-

atura del sumidero de calor es de -7 ◦C, y la temperatura de las paredes internas de 5 ◦C.

Este sumidero fı́sicamente corresponde a una placa plana inclinada 10◦ que está en con-

tacto directo con el evaporador del sistema de refrigeración. La placa plana se encuentra

aislada en su superficie inferior. La imagen de la figura 3.3a., corresponde al campo de

la temperatura, muestra que en efecto, la placa enfrı́a al aire y es posible apreciar que la

corriente frı́a desciende por el lado izquierdo con una temperatura de aproximadamente
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Figura 3.3: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 1, cuando se considera que la temperatura del
sumidero de calor es -7 ◦C, y 5 ◦C en las superficies interiores de la cavidad. a) Distribución de temperatura.
b) Distribución de la magnitud de la velocidad. c) Distribución de la función de corriente

-1.6 ◦C. Esta pluma convectiva descendente se traslada hacia el centro de la cavidad e in-

tercambia calor con el núcleo que se encuentra a 3.2 ◦C. Es posible ver que la temperatura

media de la cavidad se encuentra en aproximadamente 3.2 ◦C, valor que es adecuado para

la conservación de los alimentos, sin embargo, el calor que es posible remover bajo esta

propuesta es de aproximadamente 8 W. Adicionalmente, en la parte inferior de la cavi-

dad se pueden identificar zonas de alta temperatura, donde la recirculación natural no es

suficientemente intensa.

La imagen de figura 3.3b. muestra la distribución de la magnitud de la velocidad dentro

de la cavidad. Es posible ver que la corriente frı́a descendente de la placa tiene una ve-
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locidad de 16 cm/s aproximadamente, además, es posible ver que esta corriente interactúa

con dos vórtices que recirculan en la parte superior de la cavidad de tal suerte que en el

sitio donde se juntan las corrientes se alcanza la velocidad máxima dentro de la cavidad,

misma que tiene una valor de alrededor de 20 cm/s. Es posible identificar dos vórtices que

circulan a aproximadamente 13 m/s, uno en la parte media y otro en el fondo de la cavidad.

Los vórtices se aprecian claramente en la figura 3.3c., donde se muestra la distribución de

corriente dentro de la cavidad, claramente se observa un vórtice que gira contrario a las

manecillas del reloj cerca del centro de la cavidad y uno de similar magnitud que gira a

favor de las manecillas del reloj en el fondo de la cavidad. Gracias a la función de corri-

ente es fácil apreciar que existen dos vórtices pequeños en la región superior de la cavidad,

éstos últimos tienen menor cantidad de movimiento que los que se encuentran en el fondo

de la cavidad.

En resumen, la Propuesta 1 genera flujos de recirculación que resultan insuficientes

para transportar calor desde la parte inferior de la cavidad. De hecho, es notable que el flujo

ascendente hacia la superficie superior se divide en dos corrientes, una de ellas alcanza la

superficie frı́a, sin embargo, la mayor parte del flujo no se desvı́a y pasa cerca de la parte

aislada de la placa frı́a. El resultado es una baja transferencia de calor hacia el sumidero.

Un aspecto que es importante revisar en esta etapa del diseño es el alcance que tiene la

convección natural para transportar calor hacia el sumidero en caso de que la temperatura

del exterior incremente o en caso de que el aislamiento térmico de la pared se reduzca de

forma deliberada para reducir costos. La figura 3.4 muestra los resultados del estudio del

flujo de convección natural en dos dimensiones de la primera propuesta, en la situación

particular en que la temperatura del sumidero de calor es de -7 ◦C, con 7 ◦C de temperatura

en las paredes internas.
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Figura 3.4: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 1, cuando se considera que la temperatura del
sumidero de calor es -7 ◦C, y 7 ◦C en las superficies interiores de la cavidad. a) Distribución de temperatura.
b) Vectores de velocidad

En esta situación, el flujo descendente proveniente de la placa frı́a solamente alcanza

una temperatura de 0 ◦C. Nuevamente la corriente la corriente frı́a principal se mezcla con

dos flujos recirculatorios que se presentan en la parte superior de la cavidad. Debido al in-

cremento de la temperatura de las superficies interiores, la temperatura media de la cavidad

está por encima de los 4.2 ◦C, condición que resulta poco adecuada para la conservación

de alimentos. Adicionalmente, el estudio permite cuantificar que el calor transferido por

convección natural al sumidero es de 12 W.

La imagen de la derecha de la figura ilustra la distribución de los vectores de la ve-

locidad. En este caso es posible identificar claramente la existencia de cuatro celdas de
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convección con velocidades máximas de 0.25 m/s, una encima de la otra, que recirculan

dentro de la cavidad. La interacción entre las celdas es muy pequeña de tal forma que la

celda ubicada en la parte inferior circula a muy baja velocidad.

La conclusión para esta condición es que al aumentar la temperatura de las paredes

internas, las celdas de convección intensas se presentan solamente en la parte superior

de la cavidad, por lo que se reduce la capacidad para transportar calor por convección

natural hacia el sumidero. La temperatura resultante dentro de la cavidad aumenta hasta

una temperatura que no es conveniente para la conservación de alimentos.

3.1.2. Propuesta 2. Dos placas inclinadas con descenso en los costados

Se estudian otras posibilidades para la colocación de la placa frı́a cuidando que se

genere un movimiento descendente. La idea de esta propuesta está basada en las siguientes

consideraciones:

Se observó en la Propuesta 1 que no es suficiente con tener una corriente frı́a de-

scendente. Es necesario crear una recirculación natural donde el flujo de mayor tem-

peratura genere una corriente ascendente que alcance la parte superior de la cavidad

para producir una remoción eficiente de calor que entra en la cavidad. Una vez que

esta corriente es enfriada debe descender.

Es posible promover una mejor recirculación si se colocan dos placas inclinadas

colocadas de forma simétrica respecto a un eje de simetrı́a vertical.

Se puede esperar que se presenten dos corrientes descendentes cerca de las paredes.

Se trata entonces de revisar la posibilidad de que la corriente ascendente de aire de

mayor temperatura se lleve a cabo por el centro de la cavidad.
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Figura 3.5: Esquema del modelo computacional solucionado para la propuesta 2.

Se tendrá que revisar la posibilidad de que el flujo generado sea capaz de transportar

todo el calor que ingresa al refrigerador hacia sumidero de tal forma que se logre

una temperatura adecuada dentro de la cavidad.

En la figura 3.5 se muestra un esquema del modelo bidimensional utilizado para solu-

cionar la transferencia de calor por convección natural en el refrigerador de la propuesta

2. El modelo consiste en cuatro superficies a temperatura constante y mayores a la tem-

peratura superior de las placas inclinadas que representan el sumidero de calor. Para la

superficie que representa el inferior de las placas inclinadas se considera un gradiente
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Figura 3.6: a) Malla utilizada en el estudio 2D de la segunda propuesta. b) Detalle de la malla cerca del
sumidero de calor

térmico igual a cero con respecto al vector normal a la superficie, es decir, la superficie

permanece idealmente aislada. En cuanto a las condiciones de frontera para la ecuación

de momentum, se considera que las superficies tienen condición de no deslizamiento, es

decir, se fijan las componentes de la velocidad del fluido en cero para los nodos frontera.

Además, se considera el valor de la magnitud de la aceleración de la gravedad en la di-

rección negativa de la coordenada y. El modelo tiene dimensiones de L x H. Por su parte

en la figura 3.6.a se ilustra la malla generada para discretizar el dominio para realizar un

estudio de CFD en dos dimensiones de la propuesta 2. La figura 3.6.b muestra un detalle

de la malla cerca de la placa plana inclinada que representa el sumidero de calor.
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Figura 3.7: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 2, cuando se considera que la temperatura del
sumidero de calor es -7◦C, y 5.5◦C en las superficies interiores de la cavidad. a) Distribución de temperatura.
b) Distribución de la magnitud de la velocidad. c) Distribución de la función de corriente

La figura 3.7 muestra los resultados del estudio en dos dimensiones del flujo de con-

vección natural de la Propuesta 2 cuando el sumidero está a -7 ◦C y las paredes internas

se encuentran a 5.5 ◦C. La figura 3.7a. ilustra la distribución de la temperatura donde se

observa que se generan dos corrientes frı́as descendentes con temperaturas de -1.4 ◦C.

La figura 3.7a. muestra que no existe simetrı́a en la distribución de la temperatura, esto

es resultado del hecho de que esta condición es inestable hidrodinámicamente hablando.

El análisis conjunto de la distribución de la temperatura y el campo de velocidades, per-

mite observar que las corrientes frı́as descendentes chocan de forma directa con corrientes

ascendentes que se generan debido a que las paredes verticales son fronteras de alta tem-

peratura (figuras 3.7b. y 3.7c.). Esta situación disminuye la transferencia de calor hacia el

sumidero y la temperatura media del refrigerador se incrementa por encima de los 4.2◦C.
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La conclusión derivada del análisis de la Propuesta 2 es, que la temperatura alta de las

paredes promueve flujos ascendentes que bloquean el movimiento de las corrientes frı́as

descendentes. El resultado es una deficiente transferencia de calor hacia el sumidero y un

ascenso en la temperatura del refrigerador hasta valores inadecuados para la conservación

de alimentos.

3.1.3. Propuesta 3. Dos placas inclinadas con descenso por el centro

de la cavidad.

Se continua revisando posibilidades para la colocación de la placa frı́a cuidando que se

genera un movimiento descendente. La idea de esta propuesta está basada en las siguientes

consideraciones:

Se observó en la Propuesta 1 que es necesario crear una recirculación natural donde

el flujo de mayor temperatura genere una corriente ascendente para producir una

remoción eficiente de calor que entra en la cavidad.

El posible promover otra opción de recirculación si se colocan dos placas inclinadas

colocadas de forma simétrica respecto al eje de simetrı́a vertical.

Se puede esperar que se presenten dos corrientes descendentes cerca de las super-

ficies de las placas frı́as, mismas que se unen en el eje de simetrı́a vertical de la

cavidad. Esta corriente principal y frı́a deberı́a descender por el centro de la cavi-

dad. Se revisará la posibilidad de que se generen corrientes ascendentes de aire de

mayor temperatura cerca de las paredes verticales del refrigerador.

Se revisará la capacidad de este opción para transportar por convección natural toda

la carga térmica del refrigerador hacia el sumidero.
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53

Figura 3.8: a) Esquema del dominio de cómputo para el estudio 2D de la propuesta 3

En la figura 3.8 se muestra un esquema del modelo bidimensional utilizado para solu-

cionar la transferencia de calor por convección natural en el refrigerador de la propuesta 3.

El modelo consiste en cuatro superficies a temperatura constante y mayor a la temperatura

superior de las placas inclinadas que representan el sumidero de calor. Para la superficie

que representa el inferior de las placas inclinadas se considera un gradiente térmico igual a

cero con respecto al vector normal a la superficie, es decir, la superficie permanece ideal-

mente aislada. En cuanto a las condiciones de frontera para la ecuación de momentum,

se considera que las superficies tienen condición de no deslizamiento, es decir, se fijan
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Figura 3.9: a) Malla utilizada en el estudio 2D de la tercera propuesta con una inclinación del sumidero de
calor de 5◦. b) Detalle de la malla cerca del sumidero de calor

las componentes de la velocidad del fluido en cero para los nodos frontera. Además, se

considera el valor de la magnitud de la aceleración de la gravedad en la dirección negativa

de la coordenada y. El modelo tiene dimensiones de L x H.

La figura 3.9.a ilustra la malla generada para discretizar el dominio para realizar un

estudio de CFD en dos dimensiones de la propuesta 3. La figura 3.9.b muestra un detalle

de la malla cerca de la placa plana inclinada que representa el sumidero de calor.

Los resultados de esta Propuesta 3 corroboraron la hipótesis de que es posible gener-

ar una recirculación natural dentro de la cavidad del refrigerador de tal forma que el

movimiento facilita la transferencia de calor hacia el sumidero, además de promover una
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Figura 3.10: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 3 con las placas frı́as inclinadas 5◦, cuando
se considera que la temperatura del sumidero de calor es -7◦C, y 5.5◦C en las superficies interiores de la
cavidad. a) Distribución de temperatura. b) Distribución de la magnitud de la velocidad. c) Distribución de
la función de corriente

temperatura adecuada en la mayor parte de la cavidad. Por lo anterior, se decidió llevar a

cabo el análisis del efecto que tiene el ángulo de inclinación de las placas sobre la trans-

ferencia de calor hacia el sumidero y sobre la distribución de temperatura en la cavidad.

Inclinación 5 ◦

La figura 3.10 muestra los resultados de la Propuesta 3 para el caso en el que la in-

clinación de las placas frı́as es de 5◦, la temperatura del sumidero es de -7 ◦C y la de las

paredes internas de 5.5 ◦C. La imagen 3.10a muestra la distribución de la temperatura. Es

posible identificar claramente que se generan dos corrientes con temperaturas de -1.4 ◦C
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provenientes de las placas frı́as, mismas junta y descienden por el centro de la cavidad. Es

posible identificar la existencia de capas lı́mite térmicas adyacentes a las paredes verticales

de tal forma que el núcleo de la cavidad tiene una temperatura media de 3 ◦C.

La figura 3.10b muestra la distribución de la magnitud de la velocidad dentro de la

cavidad. Es posible notar que la corriente descendente viaja a 20 cm/s aproximadamente,

además, existe una evidente interacción entre varias celdas de convección (ver 3.10c).

Es importante notar que existe un flujo de recirculación alrededor de la placa frı́a de la

derecha, lo que sin duda favorece el transporte de calor hacia el sumidero.

La conclusión sobre este condición es que la convección térmica es conveniente de

tal forma que se generan flujos recirculatorios que promueven el transporte de calor hacia

el sumidero permitiendo que la temperatura media de la cavidad sea adecuada para la

conservación de alimentos.

Inclinación 10◦

La figura 3.11.a ilustra la malla generada para discretizar el dominio para realizar un

estudio de CFD en dos dimensiones de la propuesta 3. La figura 3.11.b muestra un detalle

de la malla cerca de la placa plana inclinada que representa el sumidero de calor.

La Figura 3.12a muestra los Distribución de temperatura y la Figura 3.12b la distribu-

ción de la magnitud de la velocidad para el estudio en 2D, con la placa inclinada 10◦. En

la figura se aprecia claramente la celda convectiva generada al igual que el sentido de las

corrientes de aire formadas por la diferencia de densidades en el aire de la cavidad.
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Figura 3.11: a) Malla utilizada en el estudio 2D de la tercera propuesta con una inclinación del sumidero
de calor de 10◦. b) Detalle de la malla cerca del sumidero de calor

Inclinación 15◦

La Figura 3.13.a ilustra la malla generada para discretizar el dominio para realizar un

estudio de CFD en dos dimensiones de la propuesta 3. La figura 3.13.b muestra un detalle

de la malla cerca de la placa plana inclinada que representa el sumidero de calor.

La Figura 3.14a muestra los Distribución de temperatura y los vectores de velocidad

para el estudio en 2D, con la placa inclinada 15◦ y 5.5◦C, en la figura se aprecia la trans-

ferencia de calor generada, al igual que el sentido de las corrientes de aire formadas por la

diferencia de densidades en el aire de la cavidad.

La Figura 3.15 muestra los Distribución de temperatura y los vectores de velocidad

para el estudio en 2D, con la placa inclinada 15◦, en la figura se aprecia la transferencia de
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Figura 3.12: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 3, con las placas frı́as inclinadas 10◦C, cuando se
considera que la temperatura del sumidero de calor es -7◦C, y 6◦C en las superficies interiores de la cavidad.
a) Distribución de temperatura. b) Distribución de la magnitud de la velocidad. c) Distribución de la función
de corriente

calor, al igual que el sentido de las corrientes de aire formadas por la diferencia de densi-

dades en el aire de la cavidad. Esto cuando la superficie de la pared interna se encuentra a

6◦C.

Estudio Analı́tico. Convección Natural

Es posible estimar de forma analı́tica la transferencia de calor que ocurre desde las pla-

cas inclinadas. Existe una correlación aplicable a placas vertical. El número de Rayleigh

es

Ra =
gβ(Ts − T∞)L3

να
(3.1)
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Figura 3.13: a) Malla utilizada en el estudio 2D de la tercera propuesta con una inclinación del sumidero
de calor de 15◦. b) Detalle de la malla cerca del sumidero de calor

donde g es la aceleración de la gravedad, L es la longitud de la placa, Ts y T∞ son las

temperaturas de la superficie de la placa y la temperatura del fluido, respectivamente, ν

es la viscosidad cinemática, y β es el coeficiente de expansión térmica. Para un gas ideal

β = T−1, donde T es la temperatura absoluta de referencia del fluido.

Considerando que las temperaturas de la placa frı́a y del aire son Ts = −7◦C y T∞ =

5◦C, respectivamente, entonces la temperatura media es Tm = −1◦C= 272 K. Con Tm

resulta que ν = 13 × 10−6 y β = 0.00367. Para este caso L = 0.4 m, de tal forma que

Ra = 1.07 × 108.

Para una placa plana vertical expuesta a convección natural la transferencia de calor

está dada por el número de Nusselt mediante la correlación empı́rica de Churchill y Chu
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Figura 3.14: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 3, con las placas frı́as inclinadas 15◦, cuando
se considera que la temperatura del sumidero de calor es -7◦C, y 5.5◦C en las superficies interiores de la
cavidad. a) Distribución de temperatura. b) Distribución de la magnitud de la velocidad. c) Distribución de
la función de corriente

[28], que se indica a continuación:

Nu =

0.825 +
0.387 Ra1/6

L

[1 + (0.492/Pr)9/16]8/27

2

(3.2)

Para el caso del aire Pr = 0.7, entonces:

Nu =
hL
k

= 62.2 (3.3)

donde h es el coeficiente de convección y k es la conductividad térmica del aire.
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Figura 3.15: a) Resultados del estudio 2D de la Propuesta 3, cuando se considera que la temperatura del
sumidero de calor es -7◦C, y 6◦C en las superficies interiores de la cavidad. a) Distribución de temperatura.
b) Vectores de velocidad

Por lo anterior, se tiene que el coeficiente de convección es h = 3.6 W/m2 K. Final-

mente, es posible estimar el calor a transferir desde una placa plana vertical frı́a a -7 °C

que tiene sus dos caras expuestas a un ambiente de 5 °C, considerando que tiene 40 cm en

la dirección vertical y 120 cm en la dirección horizontal:

q = Ah(Ts − T∞) = (0.4)(1.2)(2)(3.6)(12) = 42 W (3.4)

Por la tanto, si el refrigerador contara con una placa plana vertical a -7 °C, expuesta por

sus dos caras a aire a 5°C, se podrı́a esperar una transferencia de calor hacia este sumidero

de aproximadamente 45 W, cantidad que se estima es la carga térmica del refrigerador de
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7 pies cúbicos.

3.1.4. Análisis en 3 dimensiones para la propuesta con inclinación de

15 ◦.

Análisis CFD de la cavidad del refrigerador modular

Para la simulación computacional en 3D sobre el arreglo de dos placas con 15 ◦ de

inclinación, la geometrı́a discretizada, los Distribución de temperatura y vectores de ve-

locidad se presentan en las Figuras 3.16 y 3.17.

Figura 3.16: malla

Resultados de la simulación en 3D:

Observamos que la capacidad de potencia que remueve este arreglo es de alrededor de 6

W.

En conclusión, se abandona este arreglo por causas de capacidad, en vista de que nue-

stro objetivo es abatir alrededor de 45 W.
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Figura 3.17: Distribución de temperatura y vectores de velocidad

3.2. Propuesta Preliminar con Convección Forzada.

3.2.1. Propuesta impulsada con un ventilador. Generación de canti-

dad de movimiento en la cavidad

Como una nueva opción se propuso la simulación computacional sobre la propuesta 2,

en 2 dimensiones, con placas inclinadas 15 ◦ pero considerando el empuje del fluido que

realiza un ventilador promoviendo una convección forzada en la cavidad para aumentar

la capacidad de remoción de energı́a térmica. Para simular el efecto del ventilador se

empleó la estrategia de definir una región que ocupa exactamente el espacio donde se

colocarı́a el ventilador. En esta zona se define una fuente de cantidad de movimiento que

impulsa al fluido que se encuentra en su interior. El aspecto importante es que el impulso

que se imprime al fluido sea equivalente al que fı́sicamente se genera debido al incremento
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de la presión que produce el ventilador, este incremento oscila los 50 pascales entre la zona

de succión y la zona de inyección del ventilador de. Las imágenes de la discretización de

la geometrı́a son las mostradas a continuación en las Figuras 3.18 y 3.19.

Figura 3.18: Discretización con ventilador

Los resultados obtenidos para esta condición son los siguientes:

Debido a que se incrementa la velocidad del fluido en el centro de la cavidad existe un

mayor flujo másico que hace contacto con las placas frı́as (sumidero de energı́a), aumen-

tando la capacidad de remoción de carga térmica. Se eligieron tres distintos valores para la

fuente de cantidad de movimiento, cuyos resultados se muestran en las figuras 3.20, 3.21

y 3.22.
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Figura 3.19: Zoom de la región discretizada con ventilador

Las capacidades de remoción de carga térmica, para distintos valores de la fuente de

cantidad de movimiento analizados en la simulación, se presentan a continuación.

Para 300 N/m3.- 41 W

Para 400 N/m3.- 44 W

Para 500 N/m3.- 47 W

Como se observa en los resultados, la transferencia de calor se vuelve efectiva para la

propuesta del refrigerador modular, salvo el inconveniente consumo de energı́a por parte
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Figura 3.20: Resultados cuando la fuente de cantidad de movimiento es de 300 N/m3.

Figura 3.21: Resultados cuando la fuente de cantidad de movimiento es de 400 N/m3.

del ventilador que ronda en poco mas del 10 % del consumo total del sistema de refrig-

eración. En la primera opción con la generación de cantidad de movimiento de 300 N/m3,
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Figura 3.22: Resultados cuando la fuente de cantidad de movimiento es de 500 N/m3.

la diferencia de presión obtenida con el ventilador fue de 47 Pa, con el valor de 400 N/m3

se aprecian 50 Pa y con 500 N/m3 de 54 Pa. El consumo de potencia para cada una de las

opciones varı́a de acuerdo al incremento de la caı́da de presión pero en los tres se encuentra

entre los valores de 10 y 15 % del consumo total del circuito de enfriamiento.

3.3. Propuesta Final con Convección Natural

Simulación computacional en modelo 3D con el sistema de refrigeración compacto

en la parte superior del refrigerador

Por motivos relacionados a la necesidad de producir un refrigerador de bajo costo y que

sea ensamblable por el propio usuario, la opción de añadir un ventilador para promover

la convección forzada, se ve truncada. Por esta razón, nuestra propuesta de diseño queda
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68

finalmente enfocada en el análisis de fenómenos de convección natural. El problema se

consiste en cubrir las necesidades de capacidad en el sistema sin perder la lı́nea de que

nuestro producto sea de fácil ensamble. En el mercado actual se encuentra un sistema de

refrigeración similar, utilizando convección natural, y con capacidad de remoción térmica

aproximada a los 100 W. En la Figura 3.23 podemos observar la distribución de la placa

frı́a dentro del refrigerador que utiliza convección natural.

Figura 3.23: Sección de la estructura del refrigerador que emplea convección natural.

En la figura podemos apreciar que el área de transferencia de calor, en este caso la placa

frı́a correspondiente al evaporador (sumidero de energı́a), es más del doble de aquella

considerada en el estudio de las placas inclinadas. Además, en este caso se utiliza una

placa plana vertical, aumentando ası́ la velocidad del aire que desliza sobre la misma,
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promoviendo una mayor transferencia de calor. Lo anterior resulta en un aumento en la

capacidad de enfriamiento en la cavidad.

En la nueva propuesta de diseño del refrigerador armable, la placa frı́a correspondiente

al evaporador, será colocada en la zona superior de la cavidad. De hecho la propuesta

considera que todo el sistema de refrigeración se encuentra autocontenido en una caja que

se coloca en la parte superior del refrigerador. Otro aspecto particularmente importante es

que los intercambiadores de calor operan con convección natural con la ayuda de placas

colocadas verticalmente, como se muestra en la Figura 3.24, de una vista superior.

Figura 3.24: Distribución de los componentes del circuito de refrigeración.

La discretización del dominio de estudio analizado, la distribución de la temperatura y

los vectores de velocidad, se presentan en las Figuras 3.25, 3.26 y 3.27, respectivamente.

El valor de la carga térmica que se transfiere al sumidero de calor obtenido en la simu-

lación anterior con placa vertical de 28 cm de altura es de aproximadamente 35 W, con una

temperatura promedio de 2◦C en la cavidad, y corrientes de hasta -2◦C aproximadamente.

La opción entonces es incrementar el área de transferencia de calor.

Se propone ahora que la altura de la placa sea de 35 cm, para aumentar el área de

transferencia del sumidero. Los resultados del estudio computacional se muestran en las
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Figura 3.25: Discretización del dominio para la simulación 3D del nuevo diseño.

Figura 3.26: Distribución de temperatura.

imágenes de las Figuras 3.28 y 3.29.

Los resultados de la simulación muestran el incremento de potencia transferido al sum-

idero de calor con placa vertical de 35 cm de altura, siendo poco mayor a los 45 W, con

un valor medio de temperatura de 1.5◦C en la cavidad, y corrientes de aire entre -3◦C y

5.5◦C aproximadamente. Propuesta factible y con la que se trabajará para la fabricación

del prototipo.
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Figura 3.27: Vectores de velocidad.

Figura 3.28: Distribución de temperatura y vectores de velocidad en la cavidad.
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Figura 3.29: Vista isométrica de la Distribución de temperatura.
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Capı́tulo 4

Creación de un prototipo funcional

4.1. Introducción

En general, existen diversos elementos en los sistemas de refrigeración. Los compo-

nentes principales del circuito juegan un papel muy importante a la hora de seleccionar un

equipo. Se toma en cuenta el tamaño de la carga térmica, el área o recinto a refrigerar o

acondicionar, el tipo de carga térmica (alimentos, calor de una máquina, seres vivos, enfri-

amiento de maquinaria industrial, entre otros). En base a las temperaturas que queremos

lograr y de acuerdo a las dimensiones del entorno, podemos elegir la clase de refrigerante

a emplear y el tipo de compresión que necesitamos aplicar a dicho refrigerante. Desde sis-

temas muy pequeños como los frigobares hasta los enormes circuitos de refrigeración de

los enfriadores de agua helada (chillers) que utilizan tı́picamente compresores tipo tornillo

y centrı́fugo, capaces de comprimir grandes cantidades de masa de refrigerante según sea

la aplicación.

Para nuestro diseño está bien acotado el tipo de carga térmica y la cantidad de energı́a

a remover. Por tratarse de alimentos, la temperatura que queremos alcanzar es de aprox-
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imadamente 3 ◦C. Debido a esto, es factible determinar un circuito de enfriamiento que

se adapte a nuestras necesidades, que sea compacto, que contenga un compresor de baja

potencia, que no utilice ventiladores, que la temperatura en el evaporador se encuentre

entre los -5 y -7 ◦C y que no sea difı́cil de adquirir con algún proveedor de equipo de

refrigeración o mejor aún, que los componentes sean comerciales.

La primera opción abordada en este estudio consistió en hacer uso de un circuito de

enfriamiento de un dispensador de agua tı́pico, como el que se ilustra en la Figura 4.1. Este

modelo en particular no congela el agua, no emplea ventiladores, es compacto y emplea

un compresor pequeño de baja potencia.

Figura 4.1: Dispensador de agua tı́pico.

Iniciamos entonces con la caracterización del desempeño térmico y energético de di-

cho aparato. El objeto fue evaluar si los valores encontrados para este modelo no diferı́an

en mucho con los calculados en las necesidades de nuestro diseño. Para esto se utilizó un

dispensador de lı́quidos de la firma Whirlpool modelo BYZ1106.

La descripción, las condiciones y resultados de las pruebas experimentales se presen-
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tan a continuación.

4.2. Desempeño energético del sistema de refrigeración

de un dispensador de lı́quidos

Se realizaron pruebas al dispensador de lı́quidos, en la cámara climática, ubicada en

los LIITE, FIME-UANL, como parte de la caracterización del circuito de refrigeración

propuesta para ser adaptado a la plataforma del refrigerador a diseñar. En la Figura 4.2 se

presenta el equipo a analizar.

Figura 4.2: Dispensador de lı́quidos marca Whirlpool.

Para conocer más información acerca de las condiciones de nuestro prototipo, tomare-
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mos en cuenta la posibilidad de adaptar a nuestro diseño los accesorios de un dispensador

de agua, como primera referencia. Los elementos que sugerimos adaptar al refrigerador

modular serı́an básicamente los componentes del circuito de refrigeración: el compresor,

el tubo capilar como elemento de expansión, y los intercambiadores de calor (condensador

y evaporador), originales del dispensador de agua.

En seguida se trabajó en caracterizar el comportamiento energético del dispensador de

agua, bajo las siguientes condiciones de prueba:

temperatura ambiente de 26 ◦C.

Frecuencia de medición: cada 30 segundos

Total de mediciones en una hora: 120

Total de mediciones en la prueba: 245

Tiempo de la prueba: 2.05 horas

El dispensador se arrancó a los 6 minutos de haber comenzado la medición.

Tabla 4.1: Distribución de los sensores de temperatura.

Sensor Ubicación

TC 1 Descarga del compresor
TC 2 Centro del condensador
TC 3 Tubo capilar
TC 4 Salida del capilar entrada al evaporador
TC 5 Succión, cerca de la salida del capilar

Las mediciones de la prueba experimental de consumo energético se realizaron en el

transcurso de 1.04 horas, teniendo en esta prueba 125 mediciones, una cada 30 segundos.
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Figura 4.3: Gráfica de la distribución de temperatura en el circuito del dispensador de lı́quidos, obtenida a
través de los sensores de temperatura.

Los resultados correspondientes a la corriente eléctrica demandada y a la potencia eléctrica

consumida, se muestran en las figuras 4.4 y 4.5, respectivamente.

El consumo de corriente como podemos apreciar es alto teniendo en cuenta que esta-

mos analizando un enfriador de agua doméstico, valores oscilando los 1.3 A que incremen-

tan hasta 4.75 A nos resultan poco ahorradores. Este incremento se debe a la operación

de la resistencia eléctrica para calentar el agua, función que realiza también el dispen-

sador en cuestión. Las potencias observadas con el compresor encendido y la resistencia

activada también van de los 75 a los 580 W respectivamente. La acción a tomar en este

caso es deshabilitar la resistencia eléctrica para calentar agua, dejando en operación sólo

el compresor para el enfriamiento del lı́quido. se ajusta el termostato de la unidad para las

actividades experimentales posteriores.
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78

Figura 4.4: Consumo de corriente en el dispensador.

Figura 4.5: Consumo de potencia en el dispensador.

Se realiza una segunda prueba al dispensador de agua, en este caso la temperatura del

agua frı́a queda igual que la prueba anterior, es decir (6 ◦C), y para el agua caliente la
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temperatura se ajusta al mı́nimo de 50 ◦C.

Figura 4.6: Gráfica de los termopares durante la prueba.

Figura 4.7: Gráfica del consumo de potencia sin encender la resistencia.

En la figura 4.7, observamos una disminución considerable en la potencia del sistema,
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esto es debido a que la resistencia eléctrica que calienta el agua, trabaja a baja capacidad,

reduciendo la corriente consumida, de 4.5 a 1.2 A. Los datos anteriores se compararán,

con los obtenidos en un análisis termodinámico del ciclo de refrigeración basado en las

caracterı́sticas de un compresor que presumiblemente es capaz de entregar las capacidades

necesarias. Se trata del modelo con capacidad de 1/12 hp, modelo EMHHR, de la firma

Embraco).

Análisis del circuito de refrigeración

En las figuras 4.9 y 4.10 se muestran las gráficas de presión-entalpı́a y temperatura-

entropı́a, respectivamente, para el ciclo termodinámico del sistema de refrigeración que

cumple con las caracterı́sticas correspondientes al compresor Embraco seleccionado, además

de las propiedades mostradas en la figura 4.8.
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Figura 4.8: Cuadro de propiedades por fase en el sistema de refrigeración.
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Figura 4.9: Diagrama presión-entalpı́a del ciclo termodinámico de refrigeración propuesto.

Figura 4.10: Diagrama temperatura-entropı́a del ciclo termodinámico del sistema de refrigeración prop-
uesto.
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4.3. Caracterización del desempeño térmico del prototipo

preliminar.

Los componentes del sistema de refrigeración del dispositivo dispensador de lı́quidos,

fueron adaptados a una gabinete con las dimensiones del diseño propuesto. Se tiene una

cavidad con un volumen aproximado de 7 pies cúbicos. La cavidad se construya a partir

de una estructura de perfiles de aluminio. Las paredes de la cavidad se construyen con

placa de Poliestireno extruı́do comercial Foamular 250 de la firma Owens Corning. La

propiedad de conductividad térmica de este material es 0.027 W/m · K. Por su parte, las

propiedades del espumado de poliuretano usado tı́picamente para construir los gabinetes

de los refrigeradores domésticos comerciales tienen una conductividad térmica de 0.018

W/m· K.

La resistencia térmica equivalente para una pared tı́pica de refrigerador doméstico de

espumado de poliuretano es 50 % mayor al correspondiente a la placa de Foamular 250 de

dos pulgadas de espesor. Por lo anterior, es posible estimar en primera aproximación que

para una diferencia de 20 ◦C entre las temperaturas de las paredes interior y exterior del

refrigerador, se tendrı́a una carga térmica 50 % superior debida a la conducción de calor en

la envolvente del refrigerador empleando Foamular 250 de dos pulgadas de espesor. En-

tonces resulta razonable utilizar el Foamular 250 para construir las paredes del la cavidad

refrigerada.

Los componentes del sistema de refrigeración fueron montados en la estructura, como

lo podemos observar en la figura 4.11, y la estructura cubierta con los paneles de foa-

mular con los componentes del sistema se aprecian en la Figura 4.12. De esta forma, se

construyó el prototipo preliminar del refrigerador modular.
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Figura 4.11: Componentes del circuito de refrigeración del dispensador en la estructura para el refrigerador.

Figura 4.12: Prototipo preliminar del refrigerador.

Para llevar a cabo las pruebas fı́sicas del funcionamiento del prototipo, se emplearon

termopares tipo T para determinar la temperatura en distintas ubicaciones del circuito de

refrigeración, y se colocó un termopar dentro de la cavidad. El compresor se conectó en

forma directa a la alimentación de 127 VCA, tal como se hizo en la prueba del dispensador

de agua, y se omitió el uso de los elementos del control de temperatura existentes en el

dispositivo enfriador. En estas pruebas solo se midió la temperatura registrada por los

termopares que estuvieron en contacto fı́sico con la tuberı́a del sistema de refrigeración,

4.13.
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Figura 4.13: Instrumentación del prototipo preliminar

Sistema de refrigeración base

Se realizó la prueba en el prototipo de refrigerador que emplea el circuito de refrig-

eración base, y se registraron las temperaturas con una frecuencia de medición de 1 segun-

do. La distribución de termopares empleados en la prueba se muestra en la tabla 4.2.

Los resultados mostraron que es posible conseguir temperaturas inferiores a 0 ◦C en el

evaporador, sin embargo, con esta condición no es efectiva la transferencia de calor dentro

de la cavidad. En la gráfica de la Figura 4.14, podemos ver las temperaturas medidas.

Con esta prueba se mostró que las temperaturas aún cuando son cercanas a las esper-

adas, no es posible promover la remoción de calor dentro del gabinete, esto debido a que el

sistema de refrigeración base, que es el mismo del dispensador de agua, tiene el evaporador

enrollado sobre un recipiente de acero inoxidable que constituı́a el depósito contenedor del

agua en el dispensador. Como consecuencia de la geometrı́a y de las propiedades termo
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Figura 4.14: Gráfica de las temperaturas registradas en la prueba al prototipo preliminiar.

Tabla 4.2: Distribución de los sensores de temperatura en la prueba al prototipo.

Sensor Ubicación

TC 1 Salida del evaporador
TC 2 Entrada del evaporador
TC 3 Interior del refrigerador
TC 4 Entrada del condensador
TC 5 Salida del condensador

fı́sicas de los materiales, con este arreglo no es posible conseguir la temperatura objetivo

de 3 ◦C en la cavidad.

Entonces se propuso modificar la estructura de los intercambiadores de calor para hac-

er más efectiva la transferencia de calor.
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4.4. Propuesta del uso de intercambiadores de calor de

placa plana

4.4.1. Antecedentes en intercambiadores de calor

Debido a que una de las limitantes de diseño es que el refrigerador debe optimizar su

desempeño energético, se ha decidido que no se utilizarán ventiladores para incrementar la

transferencia de calor durante la operación del dispositivo. Se propone entonces que ambos

intercambiadores, evaporador y condensador, serán de tipo placa caliente y placa frı́a según

corresponda, ambos trabajando en convección natural. Este tipo de intercambiadores de

calor es relativamente común en sistemas de refrigeración doméstica. Particularmente, en

refrigeradores de menos de 18 pies cúbicos es común que el fenómeno de transferencia de

calor desde el condensador al ambiente se realice por convección libre. Este mecanismo

de transferencia de calor se origina cuando las fuerzas de cuerpo debidas a la gravedad

actúan sobre un fluido en el que existen gradientes de densidad. Esto produce fuerzas de

flotación, las cuales generan corrientes convectivas [13].

También existen casos en los que el evaporador funciona en convección natural, tı́pi-

camente, cuando se busca la economı́a del funcionamiento del refrigerador. Los conden-

sadores de convección natural frecuentemente se construyen de alambre y tubo, o como

placa caliente. Existe una amplia literatura acerca del funcionamiento, comportamiento y

desempeño térmico de este tipo de intercambiadores de calor. Bansal y Chin [17] exponen

los resultados del modelado y la experimentación realizados en un condensador de alam-

bre y tubo. Los experimentos los llevan a cabo en un refrigerador real trabajando a difer-

entes condiciones de operación. Además, desarrollan un modelo computacional utilizando
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la técnica de elemento finito y la aproximación de conductancia variable. Está informa-

ción la utilizan para optimizar la capacidad del condensador por unidad de peso, mediante

modificaciones en el diámetro del alambre y el tubo, además de la distancia de separación

entre ellos.

En la literatura se encuentran también estudios basados en análisis numérico de la

transferencia de calor, como el trabajo de Dirkse et al. [27]. La investigación incluye el

modelado de intercambiadores de calor en convección natural. Este estudio se enfoca en

el ahorro de energı́a, dando oportunidad a estos intercambiadores para ser usados en una

casa ecológica de bajo consumo energético. Por su parte Ameen et al. [18], realizan el

análisis numérico de un condensador de tipo alambre y tubo bajo diferentes condiciones

de operación en convección natural usando la técnica de elemento finito. Adicionalmente,

realizan la validación experimental del desempeño de dos condensadores en refrigeradores

domésticos que operan con refrigerante R-134a. Sus experimentos los realizan en una

cámara climática en la cual controlan la temperatura ambiental. El análisis numérico y

los resultados de los experimentos permiten estimar el número adecuado de tubos para

asegurar la completa condensación del vapor de refrigerante bajo condiciones de operación

dadas.

Melo y Hermes [19], proponen una correlación adimensional para estimar el coefi-

ciente de transferencia de calor entre las superficies externas y el flujo natural del aire que

rodea un condensador de tipo alambre y tubo. Para el desarrollo de la fase experimental

construyen una instalación que reproduce las condiciones de operación tı́picas de dichos

intercambiadores de calor, Figura 4.15. La sección de prueba se preparó para que fuera

capaz de modificar la posición del condensador en relación a la superficie adyacente. El

dispositivo se instaló en una cámara de ambiente controlado. La correlación propuesta
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Figura 4.15: Diagrama esquemático.

predice la transferencia de calor para el 90 % de los datos con un error de ± 10 %.

Respecto a los condensadores de placa caliente, se encuentra en la literatura informa-

ción como la publicada por Grupta y Gopal, donde presentaron un modelo matemático

para condensadores de placa caliente. El modelo predice las caracterı́sticas de la transfer-

encia de calor en el condensador para varios diseños y parámetros de operación. Los resul-

tados obtenidos son comparables con experimentos reportados en la literatura. Además,

enfatizan que la unión de aluminio utilizada para adherir el tubo a la superficie tiene un

papel importante en la transferencia de calor. Por su parte Bansal y Chin [21], presentaron

los resultados de un estudio de transferencia de calor en un condensador de pared caliente.

Los experimentos se llevaron a cabo en un refrigerador que utiliza refrigerante R-134a en

su operación. Además, realizan un modelado computacional para analizar las caracterı́sti-

cas de la transferencia de calor en el condensador. El modelo expuesto para la estimación
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de la transferencia de calor en el condensador presenta un error del 10 %, el cual puede

deberse a que no se consideran las infiltraciones.

Los evaporadores de placa frı́a sin ventilador se utilizan en refrigeradores cuando se

busca reducir el consumo de energı́a del motor del ventilador, por lo que este tema es de

interés para los fabricantes de refrigeradores. En la literatura existen diferentes estudios en

los que se evalúa la transferencia de calor en los refrigeradores que emplean este tipo de

intercambiadores de calor. Laguerre y Flick [22] analizaron la transferencia de calor por

convección natural en un refrigerador doméstico. Proponen un modelo para cuantificar la

transferencia de calor por conducción, convección y radiación en un refrigerador tı́pico.

Los valores de temperatura promedio y la capacidad de refrigeración concuerdan en buena

medida con valores experimentales. Además resuelven un modelo numérico para estimar

el tiempo requerido para enfriar los alimentos que se introducen a alta temperatura en el

refrigerador. En todos sus modelos consideran un evaporador de tipo placa frı́a. Laguerre

et al. [23] realizaron experimentos en un modelo fı́sico de refrigerador en el cual el en-

friamiento sucede mediante convección natural entre una placa frı́a vertical y las demás

paredes, a través de las cuales se presentan pérdidas de calor. En sus experimentos obser-

van una estratificación de la temperatura en la dirección vertical, con la zona frı́a en la

región inferior y la zona superior caliente.

Laguerre et al.[24] estudian la transferencia de calor por convección natural en la cavi-

dad de un refrigerador doméstico. El estudio lo realizaron para tres configuraciones: i)

refrigerador vacı́o, ii) refrigerador equipado con estanterı́a de vidrio y iii) refrigerador con

carga de producto. Se aborda el tema con técnicas computacionales y experimentales. Los

resultados mostraron que existe una estratificación en la temperatura cuando se utiliza un

evaporador de placa vertical frı́a.
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Por otra parte, resulta importante evaluar la variación del consumo de energı́a en los re-

frigeradores en función del espesor de aislamiento térmico de las paredes. Yoon et al. [25]

reportan un análisis de dicha variación, comparando el coeficiente de rendimiento (COP,

por sus siglas en inglés) con el espesor de aislamiento. En estos estudios se encontró que

en un refrigerador de un solo compartimiento (refrigerador sin congelador), al incrementar

el espesor de 50 a 150 mm, la reducción del consumo de energı́a se encuentra entre 20 y

30 %. El flujo másico también representa un factor importante en el consumo energético

de un refrigerador.

Boeng y Melo [26] presentaron un estudio sobre los efectos de la variación de la carga

de refrigerante y la apertura de la válvula de expansión sobre la capacidad de enfriamiento.

En el circuito de refrigeración probado, el cual tı́picamente opera con 47 g de refrigerante,

observaron la máxima capacidad de enfriamiento con la válvula abierta al 50 % y una

carga de refrigerante de 54 g. Por medio de la experimentación evalúan las potencias

requeridas para varias combinaciones de flujo másico y apertura de válvula. Cabe señalar

que reemplazan el tubo capilar por una válvula de expansión, que utilizaron para conseguir

la variación del flujo de refrigerante. También mencionan que la capacidad de enfriamiento

se ve reducida para los siguientes casos: i) un déficit de carga de refrigerante o un exceso

en la apertura de la válvula, como consecuencia del sobrecalentamiento del evaporador,

y ii) un exceso en la carga de refrigerante o una pequeña restricción en la válvula, como

consecuencia de la disminución en la temperatura en la lı́nea de succión.

4.4.2. Metodologı́a del trabajo experimental

En esta etapa de la investigación se trabajó en la caracterización del desempeño de

intercambiadores de calor de placa plana colocados de forma vertical, con el objeto de
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poder ser empleados en combinación con el sistema de refrigeración del dispensador de

agua. Con esto se espera que se incremente la capacidad de refrigeración en el prototipo

previamente construido.

En las Figuras 4.16 y 4.17 se muestran el condensador de placa caliente y el evapo-

rador, respectivamente, ambos fabricados en lámina calibre 20 y tubo de cobre. En una

aplicación comercial el uso de cobre es probable por el costo de este material; es más

común el uso de aluminio para esta aplicación, sin embargo, en este trabajo se utiliza por

las facilidades que presenta en su manipulación y adaptación con el sistema de refrig-

eración base. En la Tabla 4.3 se presentan las principales caracterı́sticas del condensador,

y en la Tabla 4.4 las caracterı́sticas del evaporador.

Los intercambiadores han sido diseñados y construidos para cubrir la necesidad esti-

mada de remoción de calor superior a 50 W cuando se encuentran colocados de forma

vertical. Dicha potencia fue propuesta en base a un estudio de cargas térmicas efectuado a

un Refrigerador sin congelador [11], donde se recomienda una temperatura promedio de

3.3 ◦C en la cavidad. Para el cálculo de la potencia se realizó una estimación de la carga

térmica donde se consideró la transmisión de calor por paredes, la infiltración y renovación

de aire, ası́ como la cantidad y tipo de alimentos al interior del refrigerador como reporta la

Procuradurı́a Federal del Consumidor [10]. Para el cálculo de calor en las renovaciones de

aire, se tomaron en cuenta 3 ◦C y 90 % de humedad relativa en el interior del refrigerador

y 25 ◦C con 50 % de humedad relativa en el medio ambiente.

Como principal propósito de estos trabajos experimentales está el comprobar que la

capacidad de 50 W es una condición factible de transferencia de calor para los dos inter-

cambiadores propuestos. Se considera que este refrigerador se expondrá a temperaturas

de operación alrededor de los 20 ◦C para temporadas frı́as y 32 ◦C en temporadas cáli-
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Figura 4.16: Condensador fabricado en cobre.

das. De acuerdo a la temperatura requerida en el interior del refrigerador y a las condi-

ciones climáticas a las que será expuesto, se realizaron simulaciones numéricas basadas

en dinámica de fluidos computacional (CFD, por sus siglas en inglés) en el código com-

putacional comercial ANSYS Fluent [33] para determinar la temperatura del evaporador

del sistema de refrigeración. Los resultados obtenidos son adecuados a un valor de -7 ◦C

en el evaporador, temperatura que es posible obtener con un compresor de baja capaci-

dad y medias presiones que se encuentran fácilmente en el mercado, como el modelo de

Embraco antes mencionado.

Instalación experimental

En la Figura 4.18 se muestra un diagrama de la instalación experimental. Se empleó un

baño térmico de recirculación, de la firma Polyscience, que se conectó a un intercambi-

ador de calor de placa plana colocado en posición vertical. El intercambiador de calor se

construyó ex profeso para verificar que la placa plana en posición vertical es capaz de
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Figura 4.17: Evaporador fabricado en cobre.

Tabla 4.3: Caracterı́sticas técnicas del condensador.

¿

Material Caracterı́sticas

Diámetro del tubo 4.7625 milı́metros
Material cobre
Longitud 7 metros
Espesor de la placa 0.88 milı́metros
Material de la placa cobre
Fluido de trabajo agua destilada
Superficie de la placa 0.275 m2

Unión del tubo y soldadura a base de estaño
la placa
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Tabla 4.4: Caracterı́sticas técnicas del evaporador.

Material Caracterı́sticas

Diámetro del tubo 4.7625 milı́metros
Material cobre
Longitud 2 metros
Espesor de la placa 0.88 milı́metros
Material de la placa cobre
Superficie de la placa 0.288 m2

Fluido de trabajo agua destilada y etilenglicol
en proporción 50/50

Unión del tubo y soldadura a base de estaño
la placa

transferir el calor equivalente a la carga térmica del refrigerador por convección natural,

cuando la temperatura media de la placa se encuentra a -7 ◦C y el ambiente que la rodea se

encuentra a 3 ◦C, simulando ası́ su operación dentro de la cavidad del refrigerador. Tam-

bién se cuantificó el calor que la placa puede rechazar cuando su temperatura media es de

50 ◦C y el medio que lo rodea se encuentra a 25◦C, simulando su operación como con-

densador. Esta prueba pretende demostrar que las placas planas utilizadas pueden operar

como evaporador y condensador de un sistema de refrigeración que opera únicamente con

convección natural.

Para lograr las condiciones de temperatura requeridas en el medio que rodea a las pla-

cas planas, los intercambiador de calor se colocaron en una cámara de ambiente controlado

con capacidad de mantener la temperatura constante con un rango de ± 0.5 ◦C, Figura 4.20.

Para determinar el calor transferido en las placas se midió el flujo másico del fluido refrig-

erante que transita por el circuito hidráulico que enfrı́a las placas, y se midió la diferencia

en la temperatura media del refrigerante en la entrada y la salida del intercambiador de
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96

Figura 4.18: Diagrama esquemático de la instalación experimental.

calor. Se instaló un flujómetro de la firma IFM efector que registra el flujo volumétrico

mediante una señal de 4-20 mA en comunicación con un sistema CompactRIO de la firma

National Instruments.

Se instalaron termopares en la superficie del intercambiador de calor. Se asignó un

termopar para registrar la temperatura de entrada del flujo al intercambiador de calor, otro

más para registrar la temperatura de salida y 8 termopares más se colocaron para registrar

la distribución de temperatura sobre la superficie del intercambiador de calor. Todos los

datos fueron interpretados por el CompactRIO y registrados en una workstation que uti-

liza el software de programación LabView v.2012. Por otra parte, se utilizó el sistema de

control de la cámara de ambiente controlado para establecer las condiciones del ambiente

que rodea a las placas con una variación documentada máxima de ± 0.5 ◦C.
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Figura 4.19: Instalación experimental utilizada en la caracterización de los intercambiadores de calor.

En la Figura 4.19 se observa la instalación en la que se desarrollaron los experimentos.

En la instalación, las lı́neas de fluido que comunican el intercambiador con el baño térmico

se mantuvieron aisladas térmicamente con el uso de fibra de vidrio.

Para realizar las pruebas en la placa que opera como condensador se consideraron tres

distintas temperaturas para el aire que rodea a la placa T∞ = 20, 32, 40 ◦C; dos temperat-

uras de la superficie de la placa, Ts = 45, 55 ◦C. Se analizaron dos escenarios posibles: con

aislamiento y sin aislamiento en una de las caras de la placa. El objeto de analizar estos

dos escenarios es evaluar el comportamiento en la transferencia de calor cuando se reduce

el área disponible del intercambiador de placa vertical. En todos los casos se utilizó un

flujo constante de refrigerante de 7.9 g/s. Entonces, el número total de pruebas realizadas

al condensador fue de doce. Los parámetros de los experimentos se muestran en la Tabla

4.5.

Por otra parte, se consideraron dos distintas temperaturas para el aire que rodea al

evaporador, T∞ = 3, 5◦C, y se consideró que la temperatura de la placa fue de -5 ◦C. Los
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Figura 4.20: Cámara de ambiente controlado, en LIITE-FIME, Universidad Autónoma de Nuevo León

Tabla 4.5: Condiciones de operación en el condensador.

Variable Condición

T∞, (◦C) 20, 32, 40
Ts, (◦C) 45, 55
Flujo másico (g/s) 7.9
Aislamiento Sin aislamiento, con aislamiento

en una superficie

parámetros se muestran en la Tabla 4.6.

4.4.3. Desarrollo de las pruebas fı́sicas

El desarrollo de los experimentos se llevó a cabo en las instalaciones de los Labora-

torios de Investigación e Innovación en Tecnologı́a Energética (LIITE), de la Facultad de

Ingenierı́a Mecánica y Eléctrica en la Universidad Autónoma de Nuevo León.

El experimento de los intercambiadores de calor inicia con la instrumentación del dis-
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Tabla 4.6: Condiciones de operación en el evaporador.

Variable Condición

T∞, (◦C) 3, 5
Ts, (◦C) -5
Flujo másico (g/s) 6.2
Aislamiento Sin aislamiento, con aislamiento

en una superficie

positivo. El intercambiador es instalado en posición vertical, tal y como se propone que

sea en el refrigerador doméstico de bajo consumo. La estructura que sostiene al inter-

cambiador de calor se instala en el interior de la cámara de ambiente controlado, con el

objetivo de tener temperatura constante alrededor del intercambiador. El dispositivo es in-

strumentado con 10 puntos de medición de temperatura mediante termopares tipo T. Para

el caso de las pruebas con el intercambiador aislado, se colocó un medidor de caudal y

aislamiento de fibra de vidrio tipo R-11, de la firma Owens Corning. La prueba inicia pro-

gramando la consigna de una temperatura adecuada en el baño térmico para que se alcance

en la superficie del intercambiador la temperatura deseada y una consigna de temperatura

ambiental en la cámara de ambiente controlado.

Al alcanzarse el estado permanente se toman los datos de temperaturas de entrada y

salida del dispositivo, y el flujo volumétrico. Con estos datos calculamos la transferen-

cia de calor en el intercambiador a condiciones controladas, de acuerdo a la siguiente

ecuación:

q̇ = ṁcp(Tsup − T∞) (4.1)
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donde ṁ es el flujo másico de fluido de trabajo, cp representa el calor especı́fico, y tiene el

valor de 4182 J/kg·K, Ts es la temperatura promedio de la superficie y T∞ es la temperatura

del ambiente que rodea a la placa. El flujo másico se calcula con el flujo volumétrico

registrado por el instrumento de medición, y la densidad del fluido:

ṁ = ρV̇ (4.2)

donde ρ se consideró constante e igual a 1000 kg/m3.

Con la información anterior es posible calcular la transferencia de calor en función

de la diferencia de temperatura entre la placa vertical y el medio que lo rodea. La manera

formal de presentar la información obtenida en los experimentos antes descritos es a través

de parámetros adimensionales. Está bien documentado que el fenómeno de la transferencia

de calor por convección natural desde una placa vertical se puede describir a través de la

relación entre el número de Nusselt global y los números de Grashof y Prandtl.

El número de Grashof es una parámetro adimensional que indica la proporción que

existe entre las fuerzas de flotación, que se producen debido a los cambios de la densidad

de un fluido, y las fuerzas viscosas que restringen el movimiento del fluido. Este número

lo calculamos como se muestra a continuación:

Gr =
gβ(Tsup − T∞)L3

ν2 (4.3)

donde g es la fuerza de gravedad, β es el coeficiente de expansión térmica que proporciona

una medida del cambio de la densidad en respuesta a un cambio en la temperatura a presión

constante, L es la longitud caracterı́stica de la placa, que en este caso es la longitud a lo
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largo de la dirección de las corrientes convectivas, y ν es la viscosidad cinemática del

fluido a la temperatura media entre la superficie de la placa y el ambiente.

Por su parte, el número de Prandtl se define como la proporción entre la difusividad

hidrodinámica y la difusividad térmica del fluido, es decir:

Pr =
ν

α
(4.4)

donde α = k/ρcp.

El número de Nusselt global es parámetro adimensional que cuantifica la transferencia

de calor por convección que ocurre en la superficie:

Nu =
hL
k

(4.5)

donde h es el coeficiente global de transferencia de calor por convección.

Con la información obtenida en las pruebas experimentales se crearon las gráficas que

muestran la relación entre los números adimensionales correspondientes a la transferencia

de calor por convección, Nu, y la intensidad de la convección natural, Gr. Es importante

comentar que se construyeron las gráficas para los casos con aislamiento y sin aislamiento

en una de las superficies de las placas, y para ambos intercambiadores de calor.
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4.4.4. Resultados de las pruebas fı́sicas

El condensador

En la gráfica de la Figura 4.21, que corresponde a los experimentos bajo condiciones

sin aislamiento y con una temperatura promedio de 45 ◦C en la superficie del conden-

sador, se muestra que el calor rechazado es mayor cuando la temperatura ambiental es

menor, esto es, cuando existe una mayor diferencia de temperatura. Con el incremento en

la temperatura ambiental el flujo de calor tiende a disminuir, desde 86 W hasta cerca de

los 16 W. Las temperaturas promedio de entrada y salida del fluido en el intercambiador

de calor fueron 46.5 y 45 ◦C, respectivamente.

Figura 4.21: Transferencia de calor en función de la temperatura ambiente. Caso sin aislamiento y temper-
atura promedio de superficie de 45 ◦C en el condensador, ṁ = 7.9 g/s.

En la gráfica de la Figura 4.22 se presentan los resultados del experimento sin ais-

lamiento con 55 ◦C en la superficie del intercambiador. Se muestra que la diferencia en la

transferencia de calor es mayor al 60 % entre los casos donde la temperatura ambiental se
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encuentra en 20 y 40 ◦C. En esta prueba las temperatura medias del fluido en la entrada

del condensador fue de 56.9 ◦C, y 53.8 ◦C en la salida del mismo.

Es importante mencionar que cuando el intercambiador diseñado para emplearse como

condensador tiene sus dos superficies libres para transferir calor, la capacidad buscada en

el diseño se sobrepasa por mucho, obteniendo valores de hasta 160 W en las condiciones

más favorables.

Figura 4.22: Transferencia de calor en función de la temperatura ambiente. Caso sin aislamiento y temper-
atura promedio de superficie de 55 ◦C en el condensador, ṁ = 7.9 g/s.

Para la aplicación que se busca para el condensador es necesario considerar que la

superficie interna del condensador está aislada térmicamente, situación más cercana a la

condición real de la instalación en el refrigerador doméstico de bajo consumo energético.

Los resultados para el caso sin aislamiento en la superficie interna del condensador y

con un promedio de 45 ◦C en la superficie exterior se muestran en la gráfica de la Figura

4.23. Con el aumento de la temperatura ambiental disminuye la capacidad de transferir

calor hasta 36 W en el caso con aislamiento. Para esta prueba las temperaturas promedio
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del fluido medidas en la entrada y salida del intercambiador fueron de 46.5 y 45.4 ◦C,

respectivamente.

Figura 4.23: Transferencia de calor en función de la temperatura ambiente. Caso con aislamiento en la
superficie interna y una temperatura promedio de superficie de 45 ◦C en el condensador, ṁ = 7.9 g/s.

Por último, la Figura 4.24 presenta los resultados del experimento con aislamiento y

con temperatura promedio de superficie de 55 ◦C. Las temperaturas promedio de entrada

y salida del condensador son 56.8 ◦C y 55 ◦C, respectivamente.

Es importante mencionar que incluso en el caso con aislamiento en una de las superfi-

cies del condensador, se logran rechazar más de 50 W por la superficie expuesta, potencia

necesaria para el buen funcionamiento del refrigerador doméstico propuesto. Sin embargo,

para una condición extrema de 40 ◦C de temperatura ambiental, la capacidad de transferir

calor cae considerablemente. Esta situación es atı́pica para la operación de un refrigerador

doméstico dentro de un espacio habitable. Adicionalmente, habrı́a que establecer que para

que el diseño propuesto funcione adecuadamente, la temperatura de diseño es de 32 ◦C,

misma que es consistente con la normatividad vigente [11].
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Figura 4.24: Transferencia de calor en función de la temperatura ambiente. Caso con aislamiento en la
superficie interna y una temperatura promedio de superficie de 55 ◦C en el condensador, ṁ = 7.9 g/s.

Las Figuras 4.25 y 4.26 presentan la tendencia del Número de Nusselt en función del

Número de Grashof en el intercambiador que operará como condensador. Para el caso

sin aislamiento, el Nusselt aumenta un 40 %, de 136 a 190 cuando el número de Grashof

cambia de 2 × 107 y 2.5 × 108, indicando que la transferencia de calor va en incremento

con el aumento del gradiente de temperatura entre la superficie y el ambiente.

El evaporador

Para el caso del evaporador se realizaron cuatro experimentos. Los resultados para el

caso sin aislamiento y temperatura promedio de -5 ◦C en la superficie se muestran en la

gráfica de la Figura 4.27. Como podrı́a esperarse, al aumentar la temperatura ambiental

se incrementa la transferencia de calor. En el caso del evaporador también se obtiene

una transferencia de calor superior a 50 W, lo que asegura el buen funcionamiento del

refrigerador doméstico. Las temperaturas promedio medidas en la entrada y salida del
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Figura 4.25: Número de Nusselt como función del número de Grashof en el condensador no aislado

Figura 4.26: Número de Nusselt como función del número de Grashof en el condensador con una superficie
aislada.

evaporador fueron -7.15 ◦C y -2.8 ◦C, respectivamente.

En la Figura 4.28 se muestran los resultados de los experimentos para la condición con
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Figura 4.27: Gráfico de la transferencia de calor en función de la temperatura ambiente en el evaporador.
Para el caso sin aislamiento y una temperatura promedio de superficie de -5 ◦C en el evaporador, ṁ = 6.2
g/s.

aislamiento en una superficie y temperatura promedio de -5 ◦C en la superficie. Para la

condición en la que el ambiente se encuentra a 3 ◦C la capacidad de remoción de calor,

en el caso sin aislamiento, es 16 % mayor en comparación con el caso en el que se tiene

aislada una de las superficies. Por otra parte, cuando el ambiente se encuentra a 5 ◦C, la

transferencia de calor en el evaporador es casi la misma en ambos casos, sin aislamiento y

con una superficie aislada.

En la Figura 4.29 se presenta la dependencia del número de Nusselt con el número

de Grashof en el evaporador para el caso sin aislamiento. El Nusselt desciende un poco

más del 23 %, de 461 a 351 cuando el número de Grashof cambia de 4 × 107 a 6.5 × 107,

indicando que la transferencia de calor va en decremento debido a que los gradientes de

temperatura son más pequeños.

Para el caso con aislamiento, que se muestra en la Figura 4.30, ocurre una disminución
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Figura 4.28: Transferencia de calor en función de la temperatura ambiente. Caso con aislamiento en la
superficie interna y temperatura promedio de superficie de -5 ◦C en el evaporador, ṁ = 6.2 g/s.

Figura 4.29: Relación entre los número de Nusselt y Grashof en el evaporador no aislado.

en la capacidad de transferir calor. El comportamiento del número de Nusselt en función

del Grashof es semejante al caso anterior, pero con valores más bajos en la capacidad de
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remoción de calor. Esta vez el número de Nusselt desciende desde 394 hasta 292.

Figura 4.30: Relación entre los números de Nusselt y Grashof en el evaporador con una superficie aislada
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4.4.5. Observaciones sobre el uso de intercambiadores de calor de

placa plana

A partir de los resultados expuestos en este documento se concluye que es factible

emplear los dos intercambiadores de calor que se analizaron, en vista de que tienen la

capacidad de transferencia de calor necesaria para mantener en operación al refrigerador

doméstico propuesto. El primero de ellos como evaporador y el segundo para rechazar

calor hacia el medio ambiente como condensador. Incluso el intercambiador que opera

como condensador, con una de sus superficies aislada, cumple con los requerimientos de

transferencia de calor.

Adicionalmente, los resultados indican que es factible proponer placas de menor tamaño

con el fin de promover el ahorro de material, mano de obra, y en consecuencia los costos

de fabricación. La meta de diseñar un refrigerador doméstico de bajo costo y consumo

energético, se muestra factible mediante el respaldo basado en las pruebas experimentales

de los prototipos de los intercambiadores de calor propuestos.
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4.5. Caracterización del prototipo final

Finalmente, es posible probar que el diseño de refrigerador de bajo costo diseñado es

técnicamente factible mediante la construcción de un prototipo y la realización de pruebas

fı́sicas con las que quede constancia de la funcionalidad del diseño propuesto.

Se procedió entonces a construir un prototipo que emplea la estrategia de transferencia

de calor por convección natural en el evaporador y el condensador, misma que ya ha sido

probada en estudios independientes que previamente demostró un desempeño satisfacto-

rio.

Se construyó el prototipo con el uso de una estructura de aluminio que soporta al

sistema de refrigeración. Para crear la cavidad refrigerada se emplearon paredes de poli-

estireno extruido Foam 250 Owens Corning. Se emplearon los intercambiadores de calor

previamente probados. Para ello se reconstruyó el sistema de refrigeración que original-

mente corresponde a un dispensador comercial de agua frı́a.

Para la experimentación del prototipo, además de colocar termopares tipo T en el in-

terior de la cavidad, se prepararon tomas para la medición de la presión en el circuito

del refrigerante. Estas tomas se prepararon con válvulas, como se observa en la Figura

4.31. Adicionalmente, se realizaron adecuaciones a los sistemas eléctrico y de control del

circuito de refrigeración.

Para realizar las pruebas fı́sicas del prototipo de refrigerador diseñado se requirió con-

trolar cuidadosamente el encendido y apagado del sistema de refrigeración. Para lograr lo

anterior, el arranque y paro del compresor se controló por medio de un relevador, el cual

se activa al transcurrir un cierto tiempo, definido previamente, simulando la operación del

termostato para el arranque y paro del compresor por temperatura. Para realizar lo anteri-
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Figura 4.31: Transductores de presión instalados en las lı́neas de alta y baja presión del sistema de refrig-
eración.

or, se diseñó un circuito electrónico con un relevador modelo RAS-1215 SUNHOLD. El

relevador se controló por medio de un programa en la plataforma LabVIEW de National

Instruments como se muestra en la Figura 4.32.

Figura 4.32: Instrumentación del prototipo de prueba.

Este dispositivo se instaló en una tablilla electrónica habilitada con terminales para
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recibir voltaje de una fuente de energı́a de precisión de 12 VCD, Figura 4.33. La fuente,

modelo BK Precision de doble salida de voltaje, Figura 4.34, se utilizó para energizar la

bobina del relevador y la tablilla de terminales que permiten energizar la lı́nea para la

alimentación del compresor de 127 VCA (F, N y TF).

Figura 4.33: Tarjeta de control para el compresor.

El sistema de refrigeración que se construyó utiliza el compresor que originalmente

corresponde a un dispensador de agua; el condensador y evaporador son de nuevo diseño

como se comentó anteriormente. Entonces, en principio no se sabe cuál es la caı́da de

presión que se requiere en la etapa de estrangulación del sistema de refrigeración, por lo

que no es factible utilizar el tubo capilar original del sistema. En su lugar, se empleó una

válvula electrónica (EEV, por sus siglas en inglés), como medio de expansión, Figura 4.35.

Con esta estrategia se pretende probar distintas caı́das de presión para encontrar la

condición con la que es posible lograr una operación continua y eficiente del sistema de

refrigeración. El modelo es SER-AA de la firma Sporlan, para sistemas de enfriamien-
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Figura 4.34: Fuente de precisión de voltaje de corriente directa.

to hasta de 2 toneladas de refrigeración. Dicha válvula opera mediante un motor a pasos

(2500 pasos), que controla su apertura de 0 a 100 %, mediante una corriente de 4 a 20 mA.

Esta corriente es suministrada mediante una tarjeta electrónica modelo IB 2Q de la firma

Sporlan; esta tarjeta se alimenta con 24 VCD proveniente de la segunda salida de la fuente

de energı́a de precisión. Para que la tarjeta entregue de 4 a 20 mA es necesario suminis-

trarle esa misma cantidad de corriente. Por lo anterior, a la tarjeta IB 2Q se le conectan

dos cables provenientes de un equipo FieldPoint de National Instruments que obedece al

software NI MAX, mismo que configuramos con una salida analógica de corriente de las

terminales del FieldPoint. Dicho equipo se energiza con 24 VCD, también suministrada

por la fuente de energı́a de precisión.

Existe un punto en el que medimos la presión en el sistema de refrigeración a través

de un transductor de 0 a 5 VCD, modelos PSPT0300SVSP-S para la zona de alta presión,

y PSPT0150SVSP-S para la zona de baja presión, ambos de la firma Parker Sporlan. Este

instrumento está conectado a un controlador modelo Kelvin II (Sporlan). En la Figura 4.36

podemos observar la tarjeta IB 2Q y el controlador Kelvin II. El Kelvin II se alimenta de
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Figura 4.35: Válvula de expansión electrónica.

24 VCD y cuenta con terminales para las entradas análogas del transductor de presión. Se

puede ver la estrategia de conexión en la Figura 4.37.

Figura 4.36: Controlador Kelvin II utilizado para medir la presión en la succión del compresor.
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Figura 4.37: Transductor de presión Sporlan Parker.

En la Figura 4.40 se muestra la parte superior del prototipo del refrigerador modular,

donde se pueden observar el compresor, la válvula de expansión electrónica, el evapo-

rador, el condensador con la superficie interior aislada, además de las válvulas donde se

conectan los transductores de presión. En esta imagen se puede ver la cavidad que alberga

al sistema de refrigeración, de forma consistente con el diseño analizado numéricamente

en la propuesta definitiva.

4.5.1. Pruebas finales al prototipo del refrigerador modular

En las primeras pruebas fı́sicas se utilizó una válvula de expansión, modelo SER-C,

que resultó ser inadecuada para provocar la caı́da de presión necesaria en la expansión

del sistema de refrigeración. En los datos obtenidos en pruebas fue posible observar que

las temperaturas no eran lo suficientemente bajas para el objetivo planteado, por lo que se

decidió colocar una EEV más pequeña.
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Figura 4.38: Sistema de refrigeración auto contenido en el prototipo.

Se instaló una válvula de expansión electrónica modelo SER-AA de la firma Parker

Sporlan, con la cual se logró un mayor decremento de la temperatura del refrigerante a la

entrada del evaporador; alrededor de los -3◦C, como se aprecia en la Figura 4.42.

La colocación de los termopares para la realización de las pruebas se muestra en la

Tabla 4.7.

En pruebas adicionales a la mostrada en la figura 4.42, las temperaturas resultaron

incluso más altas, no se alcanzó la estabilidad y la tendencia era en ascenso de temperatura

dentro de la cavidad, como se muestra en la Figura 4.43

Se realizaron pruebas adicionales al prototipo con el uso de la válvula SER-AA, Figu-

ra 4.44. Se observan los resultados a diferente porcentaje de apertura de la válvula de

expansión. Las caracterı́sticas de la prueba se presentan en la Tabla 4.8:
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Figura 4.39: Gráficas del consumo instantáneo de energı́a eléctrica, plataforma LabVIEW

Figura 4.40: Vista aérea del sistema de refigeración auto contenido en el prototipo
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Figura 4.41: Vista interior del prototipo del refrigerador modular
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Figura 4.42: Gráfica de la distribución de temperaturas al utilizar la válvula de expansión electrónica SER-
AA.

Tabla 4.7: Distribución de los sensores de temperatura en el prototipo final

Sensor Ubicación

TC 1 Descarga del compresor
TC 2 Entrada del condensador
TC 3 Centro del condensador
TC 4 Salida del condensador
TC 5 Entrada de la válvula de expansión
TC 6 Salida de la válvula de expansión
TC 7 Entrada del evaporador
TC 8 Centro del evaporador
TC 9 Salida del evaporador
TC 10 Succión del compresor
TC 11 Cavidad superior del prototipo
TC 12 Cavidad media del prototipo
TC 13 Cavidad inferior del prototipo
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Figura 4.43: Gráfica de la distribución de la temperatura en el circuito de refrigeración que demuestra falla
en su operación

Figura 4.44: Temperaturas medidas en el sistema de refrigeración a diferentes porcentajes de apertura de la
EEV
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Tabla 4.8: Caracterı́sticas de las pruebas finales

CONDICIONES DE LAS PRUEBAS EXPERIMENTALES

Refrigerante R-134a
Masa de refrigerante 60 g
Tiempo de las pruebas 2 horas
Relación de trabajo del compresor 40/60
La posición del termostato serı́a COLD
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4.6. Discusión de los resultados de la evaluación del pro-

totipo final

Para evaluar de forma objetiva el desempeño del refrigerador de bajo consumo en-

ergético que se desarrolló en esta investigación es necesario hacer algunas considera-

ciones. En principio, la carga térmica del refrigerador ya ha quedado establecida en fun-

ción del tipo de aislamiento térmico, las dimensiones y la temperatura a la que se encuentra

la cavidad refrigerada en la refrigeración doméstica.

Por su parte en la operación del sistema de refrigeración ocurre que al restringir en

mayor medida el paso del refrigerante a través de la válvula de expansión, la caı́da de

presión será mayor, favoreciendo ası́ la existencia de temperaturas más bajas en la evap-

oración, sin embargo, esta situación también reduce la cantidad de flujo másico que entra

al evaporador con lo que la capacidad de remoción de calor se ve mermada.

Las fluctuaciones en las temperaturas que se observaron en el evaporador se presume

que son resultado de los cambios abruptos que ocurren en la apertura de la válvula de

expansión electrónica. Hasta el momento no se cuenta con resultados de pruebas exper-

imentales del nuevo sistema de refrigeración utilizando un tubo capilar como medio de

expansión. Es muy probable que al utilizar un tubo capilar la cantidad de flujo másico en

el sistema de refrigeración dependerá principalmente de la carga de gas refrigerante.

Para la realización de estas pruebas el compresor utilizado no fue recargado con aceite,

no obstante que se agregó refrigerante al sistema original. Con esto se altera la transfer-

encia de calor al cambiar la mezcla de aceite y refrigerante. Por otra parte, al no existir

temperaturas muy bajas en el evaporador se afecta la viscosidad de la mezcla y cambia el

transporte en el sistema, alterando al flujo másico del refrigerante.
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124

En las pruebas experimentales subsecuentes se observó que al restringir aún más el pa-

so de refrigerante a través del medio de expansión, la temperatura disminuye, pero el flujo

másico es insuficiente para mantener la tendencia a reducir la temperatura en la cavidad,

y en consecuencia la cavidad refrigerada se calienta con el transcurso del tiempo.

Las condiciones de la cámara donde se realizaron las pruebas finales se realizaron a

temperaturas entre los 19 y 22 ◦C, por lo que se espera que los datos tengan una cierta

variación, pero no se esperarı́a una tendencia diferente. Las temperaturas medidas en el

condensador fueron menos variantes, encontrándose alrededor de los 53±1◦C. La temper-

atura más baja que se logró alcanzar dentro de la cavidad fue de 11.5◦C, 7 grados superior

a la meta establecida.

Se espera que con una carga mayor de refrigerante, la cantidad de calor que puede

remover el sistema aumente y se mantenga, llevando ası́ la temperatura interior a la tem-

peratura esperada de 3◦C. Esta propuesta se incluye dentro de los trabajos futuros de esta

investigación.
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Capı́tulo 5

Conclusiones y trabajos futuros

El diseño principal del sistema de refrigeración compacto, comienza desde el planteamien-

to de la necesidad de obtener un producto el cual sea innovador, eficiente y ahorrador en

cuanto a energı́a se refiere. El procedimiento del diseño de la capacidad de enfriamiento,

y el posterior análisis computacional facilitaron los fundamentos para elegir una estrate-

gia que cumpliera con los requisitos planteados. De ahı́, la elección de la geometrı́a, los

intercambiadores, y su distribución en todo el producto. La correcta elección de los materi-

ales, accesorios y capacidades permitieron demostrar la factibilidad del modelo propuesto,

como quedó manifiesto en los datos arrojados en las pruebas experimentales finales.

Este trabajo expone el diseño de un producto que resulta atractivo de evaluar en as-

pectos de costo-beneficio, ya que es altamente competente desde los puntos de vista en-

ergético y económico. Representa una buena opción para el seguimiento de las nuevas

tecnologı́as y la optimización de materiales, ası́ como la mejora del diseño hacia uno de

mayor eficiencia.
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5.1. Trabajos futuros.

Basados en los resultados anteriores y el análisis global del proyecto, se propone una

serie de actividades futuras que servirán para enriquecer esta investigación:

Cargar con mayor cantidad de refrigerante al sistema para incrementar la capacidad

de refrigeración y llevar a la cavidad a la temperatura esperada de 3 ◦C.

Realizar pruebas en el prototipo para determinar la caı́da de presión adecuada en la

expansión para sustituir la válvula actual por un tubo capilar.

Construcción de otro prototipo, montando el compresor propuesto en el diseño, un

tubo capilar como medio de expansión, y reemplazo del cobre por aluminio en los

intercambiadores de calor.

Cambiar las medidas del gabinete del refrigerador con el objeto de tener un centro

de gravedad más conveniente.

Realizar el sellado del ensamble del equipo con alguna resina o material con baja

conductividad térmica.

Incluir las parrillas para los productos haciendo las pruebas más reales, simulando

los obstáculos para las corrientes de aire en la cavidad.

Para favorecer la reducción del costo se recomienda el uso de una chapa o cerradura

mecánica para el bloqueo de la puerta, prescindiendo del uso del sello magnético

tı́picamente usado en estos modelos.

Realizar pruebas basadas en las normas mexicanas vigentes para pruebas de refrig-

eradores domésticos.
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Realizar un estudio a una configuración alterna, considerando el condensador en la

pared trasera del gabinete del refrigerador.
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