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RESUMEN 

 

Se presenta el estudio de repotenciación del sistema frigorífico de la planta de congelado 

de productos hidrobiológicos para aumentar su capacidad y eficiencia en Casamar SAC 

Samanco.  

El estudio se presenta en varias etapas, en la primera se elige que el condensador pase 

de trabajar en régimen de líquido saturado a régimen de sub enfriado, lo cual se logrará 

enfriar el aire para la condensación en -5 °C en un chiller de aire por amoniaco. 

En este caso se propuso como solución la construcción de un enfriador del aire para 

condensación, utilizando gas amoniaco del actual sistema, pues existe capacidad 

suficiente. En el dimensionamiento del condensador adicional se utilizaron las 

ecuaciones de Krujilin, para el gas amoniaco; del orden de 33 kw, lo cual permitirá 

aumentar la capacidad del evaporador en 30 kw, el cual también se dimensionó con las 

ecuaciones de Krujilin para calcular el coeficiente de transferencia de frío por 

convección, y de la ecuación de Newton para convección forzada. 

No era necesario incluir un sistema frigorífico independiente, pues la demanda de 

potencia eléctrica nueva no sobrepasa los 5 kw en el compresor frigorífico, lo cual lo 

puede asumir el motor eléctrico del compresor actual. Para el evaporador y el 

condensador nuevos se utilizará tubos de cobre electrolítico, los cuales deben asumir la 

presión de servicio, que alcanza los 15.5 bar para el gas amoniaco y en 4 bar, en el lado 

de baja presión. 

Se deberá instalar una válvula de expansión de 2500 kg/h para el chiller nuevo, que 

permitirá reducir la presión desde 15.5 hasta 4 bar y mantenerla constante. 

El costo para la construcción asciende a S/.84320 soles, los beneficios de S/.21040 

soles/mes, siendo el tiempo de recuperación de la inversión, 4 meses 

 

Palabras clave: chiller, evaporador, condensador, válvulas de expansión convección 
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ABSTRACT 

 

The repowering study of the refrigeration system of the hydrobiological product freezing plant 

is presented to increase its capacity and efficiency in Casamar SAC Samanco.  

The study is presented in several stages, in the first it is chosen that the condenser goes from 

working in a saturated liquid regime to a sub-cooled regime, which will be achieved by 

cooling the air for condensation at -5 ° C in an air chiller for ammonia.  

In this case, the construction of an air cooler for condensation was proposed as a solution, 

using ammonia gas from the current system, as there is sufficient capacity.  

In the dimensioning of the additional capacitor, the Krujilin equations were used for the 

ammonia gas; of the order of 33 kw, which will allow to increase the capacity of the evaporator 

in 30 kw, which was also dimensioned with the Krujilin equations to calculate the coefficient 

of cold transfer by convection, and the Newton's equation for forced convection.  

It was not necessary to include an independent refrigeration system, since the demand for new 

electric power does not exceed 5 kW in the refrigeration compressor, which can be assumed 

by the electric motor of the current compressor. For the new evaporator and condenser, 

electrolytic copper tubes will be used, which must assume the service pressure, which reaches 

15.5 bar for the ammonia gas and 4 bar, on the low pressure side.  

An expansion valve of 2500 kg / h must be installed for the new chiller, which will reduce the 

pressure from 15.5 to 4 bar and keep it constant.  

The cost for construction amounts to S /. 84320 soles, the benefits of S / .21040 soles / month, 

being the time of recovery of the investment, 4 months 

 

Keywords: chiller, evaporator, condenser, convection expansion valve
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I.          INTRODUCCIÓN 

1.1.Realidad Problemática 

La Planta de frio de la empresa CASAMAR S.A.C de SAMANCO, se dedica al 

congelado de productos de pesca marina, para lo cual cuenta con cuatro cámaras de 120 

Ton de refrigeración, tres túneles de 66 Toneladas de refrigeración y dos plaqueros de 44 

toneladas de refrigeración, en total representando 230 toneladas de refrigeración. 

 

Los equipos trabajan con amoniaco, y tienen más de 15 años de operación, se les 

aplica mantenimiento preventivo, sin embargo, se observa desgaste de las aletas de 

enfriamiento en el condensador, debido a la corrosión atmosférica, pues son de aluminio 

sobre tubos de cobre electrolítico, lo cual se hace más sensible debido a la velocidad del 

tiempo por las tardes y noches, aumentando la velocidad de desgaste.  

 

 Es el caso que la empresa Casamar S.A.C. necesita ampliar su capacidad de 

congelamiento de pescado en un 20 % de su capacidad actual y uno de los cuellos de 

botellas es el sistema de congelamiento de pescado, debido a que solamente se cuenta con 

capacidad de 120 toneladas de refrigeración, nominal, operando a 90 % de su capacidad 

debido a la reducción de su capacidad de refrigeración, causados por: 

 

 Desgaste de aletas en el condensador,  

 Temperatura mayor a 35°C del agua para el condensador, en verano; y  

 Desgaste en el sistema de inyección de aire helado en las cámaras de refrigeración. 

 

 Actualmente no se pueden obtener dos parámetros fundamentales:  

 Temperatura optima de congelamiento: -5 °C y  

 Tiempo para alcanzar la temperatura óptima (2 horas),  

Lo que reduce la calidad del producto hidrobiológico.  

 

Tampoco puede trabajar a carga de diseño, la reducción de la capacidad es de 

aproximadamente 20%, lo que genera pérdidas económicas por no poder atender la 

demanda, estimándose que las mismas alcanzan los 200,000 soles/año.
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Debido a lo mencionado, la empresa Casamar prevé que se producirán importantes 

pérdidas económicas si no se repotencia el sistema de congelamiento de pescado, 

aumentando su capacidad y eficiencia frigorífica.  

 

Lo anteriormente mencionado se refleja en la tabla nr.1, gráfico nr.1 y gráfico nr.2, 

correspondientes al desempeño de la cámara nr.1. 

 

 

Se propone realizar el estudio técnico económico de repotenciación del sistema de 

refrigeración para los productos hidrobiológicos, con amoniaco, definiendo el modo de 

aumentar la capacidad de y eficiencia frigorífica en el condensador, evaporador y 

compresor frigorífico, para asimilar la carga adicional, manteniendo la calidad del 

producto. 
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MANO DE OBRA MÁQUINA

MATERIAL MÉTODO

MEDIO AMBIENTE

MEDICIONES

Falta 

capacitación en 

operación

Falta 

capacitación en 

Mantto

Aumenta en 

cantidad

Insuficiente superficie 

del evaporador

Insuficiente superficie 

del condensador

Insuficiente potencia 

del Motor eléctrico

Insuficiente capacidad 

del compresor

Mantenimiento 

correctivo
No hay instrumentos para 

medir temperaturas

No hay instrumentos para 

medir presiones del gas

Insuficiente 

capacidad y 

eficiencia de 

congelamiento 

de pescado

Generación de 

efluentes líquidos

Reducción de calidad 

por mayor tiempo de 

residencia

Falta de Plan de 

Mantto preventivo

 
 
 
 

 
Diagrama n°1: este diagrama de Ishikawa nos muestra la problemática del proceso de congelamiento de pescado en la Planta Casamar 
SAC Samanco. Elaboración propia. 
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Tiempo Máximo 

para alcanzar 

Temperatura final

Temperatura 

final

Tiempo real 

para alcanzar 

Temperatura 

final

Temperatura 

final

Tiempo para 

alcanzar 

Temperatura 

final

Temperatura 

final

Tiempo para 

alcanzar 

Temperatura 

final

Temperatura 

final

Tiempo para 

alcanzar 

Temperatura 

final

°C h °C h °C h °C h °C h

1 -5 2 -4,5 2,15 -4 2,35 -3,75 2,6 -4 2,2

2 -5 2 -4,25 2,25 -3,8 2,25 -3,9 2,5 -4,1 2,2

3 -5 2 -4,3 2,35 -3,5 2,15 -3,8 2,5 -4,2 2,35

4 -5 2 -4,15 2,45 -3,75 2,35 -4,2 2,5 -4,15 2,35

5 -5 2 -4,6 2,55 -3,5 2,22 -4,2 2,4 -4,1 2,4

6 -5 2 -4,6 2,65 -3,6 2,5 -4,2 2,6 -4,15 2,55

7 -5 2 -4,5 2,75 -3,8 2,45 -4,5 2,4 -4 2,65

8 -5 2 -3,85 2,85 -4 2,35 -4,5 2,35 -4,75 2,6

9 -5 2 -3,77 2,95 -4,2 2,6 -4,6 2,35 -4,85 2,6

10 -5 2 -3,79 2,105 -4,5 2,5 -4,8 2,45 -4,36 2,55

11 -5 2 -3,85 2,115 -4,8 2,55 -4,6 2,45 -4,6 2,45

12 -5 2 -4 2,125 -4,5 2,4 -4,8 2,55 -4,2 2,45

13 -5 2 -4 2,135 -3,5 2,4 -4,75 2,65 -4,25 2,4

14 -5 2 -4,15 2,145 -3,8 2,15 -3,9 2,25 -3,85 2,35

15 -5 2 -4,2 2,155 -3,9 2,2 -3,95 2,15 -3,95 2,3

16 -5 2 -4,2 2,165 -3,4 2,35 -3,85 2,15 -3,9 2,15

17 -5 2 -4,6 2,175 -3,55 2,3 -3,7 2,45 -4,2 2,18

18 -5 2 -4,2 2,185 -3,85 2,65 -3,78 2,3 -4,85 2,22

19 -5 2 -4,2 2,195 -4,2 2,5 -4,2 2,55 -3,95 2,62

20 -5 2 -3,8 2,205 -4,6 2,3 -4 2,55 -3,65 2,52

21 -5 2 -3,8 2,215 -4,5 2,155 -4 2,45 -4,55 2,32

22 -5 2 -4,3 2,225 -4,25 2,175 -4,6 2,35 -4,55 2,34

23 -5 2 -4,7 2,235 -4,6 2,225 -4,8 2,48 -4,5 2,35

24 -5 2 -4,6 2,245 -4,2 2,35 -3,9 2,55 -3,85 2,55

Cámara nr.1 Cámara nr.2 Cámara nr.3 Cámara nr.4

CÁMARAS DE REFRIGERACIÓN PLANTA CASAMAR

Temperatura 

deseada

Ite
m

 
 

Figura n°1: Temperatura deseada y real del pescado en cámara de refrigeración nr.1. elaboración propia. Fuente: Casamar SAC 
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Idem. Figura N°2: Temperatura deseada vs temperatura real de congelamiento del pescado en cámara nr.1 Casamar SAC. 

Elaboración propia. Fuente: Casamar SAC 

-4,5
-4,25

-4,3

-4,15

-4,6 -4,6
-4,5

-3,85
-3,77-3,79 -3,85

-4

-4
-4,15 -4,2 -4,2

-4,6

-4,2

-4,2

-3,8 -3,8

-4,3

-4,7 -4,6

-6

-5

-4

-3

-2

-1

0

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24

TEMPERATURA DESEADA (-5 °C) DE CONGELAMIENTO DEL PESCADO VS 
TEMPERATURA REAL OBTENIDA EN CÁMARA NR. 1 CASAMAR SAC 

SAMANCO

Series1 Series2
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Idem. Figura N°3: Tiempo óptimo (2h) vs tiempo real para obtener temperatura final de congelamiento del pescado en cámara 

nr. 1. Elaboración propia. Fuente: Casamar SAC 

 

 

2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2

2,15 2,25 2,35
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TIEMPO ÓPTIMO (2 H) VS TIEMPO REAL PARA OBTENER TEMPERATURA 
DE CONGELAMIENTO FINAL DEL PESCADO EN CÁMARA DE 

REFRIGERACIÓN NR.1 SAMANCO
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1.2.Trabajos previos 

 

En un trabajo de investigación relacionado a la construcción de una cámara de 

conservación de alimentos hidrobiológicos como en este caso es el pescado y 

camarón, los autores (alva & gonzales , 2015), realizaron cálculos para determinar 

la capacidad de los equipos de refrigeración por compresión de vapores, también 

determinaron el material a utilizar teniendo en cuenta las normas en construcción 

de paredes con transferencia de calor. 

Este trabajo los autores se basaron a que a través del tiempo tuvieron problemas 

por la descomposición rápida de estos alimentos debido a las altas temperaturas 

ambientales, y también a su sistema de refrigeración que no congelaba el producto 

en el tiempo adecuado, es por ello que tenían grandes pérdidas económicas. 

Es por ello que los autores realizaron una comparación para la elección del 

refrigerante a utilizar en el sistema tomando el R404-A y R-22, dado así los 

autores eligen el R-22 como el refrigerante por su altos beneficios económicos y 

técnicos. En sus cálculos térmicos y estructural decidieron utilizar como material 

aislante poliuretano y lámina galvanizada para la mejor conservación en el 

congelado del pescado y camarón. 

Por otro lado, como recomendación a este proyecto tener en cuenta el refrigerante 

amoniaco ya que cuenta con los mismos beneficios y es más económico, quizás 

así tenga un buen ahorro económico en su proyecto y con un sistema de 

refrigeración eficiente y eficaz para el congelado de dichos productos. 
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En un trabajo de investigación relacionado al montaje electromecánico de una 

cámara frigorífica para salmón, la autora  (hernandez, 2009), nos indica que en la 

parte eléctrica tenemos que tener ciertas consideraciones al montaje, la cual se 

debe de respetar tales como: 

- NCH Elec. 2/84 elaboración y presentación de proyectos. 

- NCH Elec. 4/2003 instalaciones eléctricas de baja tensión. 

- NCH Elec. 10/84 trámite para la puesta en servicio de una instalación interior. 

Estas normas seran de mucha utilidad para el desarrollo del proyecto. 

En la parte mecanica la autora utilizo un sotware llamado coolpack con la finalidad 

de determinar los parametros termicos y dinamicos aplicados al ciclo real de 

compresion. 

Determinando asi los equipos, accesorios y los elementos de control que se 

utilizaron al sistema de refrigeracion.  

En esta tesis la autora también nos da el coste total del montaje electromecánico 

de un sistema frigorifico por compresión de vapor de la cámara frigorífica que es 

$16.322.335. 

Como recomendación a este proyecto tener encuenta el sistema de refrigeracion 

por absorcion de vapor, como su misma palabra lo dice absorve el calor interno 

provocando que en la ausencia de calor se produzca frio, es por ello que al contar 

con este sistema seria un poco mas en ahorro economico por los componentes y 

accesorios de su sistema. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



9 
 

En un trabajo de investigación relacionado al sistema de refrigeración con 

capacidad de bodega para almacenar 300kg de pescado, el autor  (cespedes, 2012), 

nos proporciona su plan de congelamiento la cual en la región de Pucallpa es muy 

usual utilizar los peke-peke que son canoas de madera para la captura y el 

congelado de especies marinas como son: Boquichico, Chiochio y Llambina.  

También el autor nos propone en su tesis un sistema de refrigeración que tenemos 

que tener en cuenta y que opta por estos componentes como es el gas refrigerante 

R-290, un condensador de tubo liso, tubos de cobre, un filtro un termostato, 

válvula de expansión, válvula solenoide, separador de aceite, la bodega 

constituida sus paredes de poliestireno expandido y planchas de acero 

galvanizado. 

El autor nos brinda un coste estimado a S/. 12,253.95, el cual contiene los costos 

de los componentes del sistema de refrigeración, instalación y diseño. 

Como recomendación a este proyecto yo creo podría cambiar los tubos de cobre 

por los de acero y cambiar el refrigerante R-209 por el amoniaco, trabajaría mejor 

su sistema y seria inherente a la corrosión por el agua. 
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En un trabajo de investigación relacionado al diseño de un túnel de congelamiento 

discontinuo para pescado, el autor (velez, 2011), realiza en el diseño del túnel con 

las medidas que será construido y consta de la siguiente especificación: largo 5m; 

ancho 4m; alto 3m. Las paredes y techo son de paneles sándwich de poliuretano 

de 18 cm de espesor, siendo necesario para el suelo un aislamiento de paneles 

rígidos para piso de 10 cm de espesor, el cual se encontrará bajo una capa de 

hormigón armado de 10 cm de espeso.  

también el autor concluye que el túnel de congelamiento tendrá una carga térmica 

de 111763,513 BTU/h para 10000 libras de pescado, también calculó la potencia 

del compresor que será necesario para el túnel la cual es 23,18 hp. En esta tesis el 

autor describe las temperaturas termografíca del pescado que ingresará al túnel de 

congelamiento, la cual el producto descenderá su temperatura de 0°C hasta -18°C 

en el transcurso de 12 horas de trabajo, este parámetro me servirá para tomar en 

cuenta para aumentar mi eficiencia en mi proyecto. En esta tesis el autor también 

hace selección del líquido refrigerante con la que trabajara el sistema de 

refrigeración donde fue necesario tomar en cuenta su mínimo potencial de 

destrucción de la capa de ozono y calentamiento global, para este proceso 

corresponde al refrigerante R-22.  

Como recomendación a este proyecto agregarle como aislante lámina 

galvanizada, así el túnel tendrá una larga vida útil para el congelado de pescado y 

obtendrá un frio bien eficiente. 
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En un trabajo de investigacion relacionado a las optimizacion del proceso de 

congelacion de tilapia, el autor (Hurtado Mamani, 2014), plantea mejorar el 

proceso de congelado de la tilapia en bloques e IQF, para que logre obtener un 

buen producto de calidad. Evaluando el coeficiente de transferencia de calor, asi 

como las caracteristicas fisicas  de los productos congelados. 

Hizo el estudios de tres temperaturas de congelacion (-30.-35 y -40°C) y tambien 

el estudio de las distintas velocidades del aire de secado (4, 6 y 8 m/s), ambas 

comparandolas con el coeficiente de tranferencia de calor superficial y a las 

caracteristicas fisicas de los productos congelados. 

Llegando a determinar que el espesor tanto en bloques y IQF tiene un efecto 

significativo para el congelado del producto, llegando a la conclusion que el 

espesor óptimo para congelar tilapia en IQF es de 1cm, siendo para el bloque de 

10cm. 

Tambien la autora detalló que mientras más baja es la temperatura del equipo de 

congelado se obtienen valor mas altos de coeficiente de tranferencia de calor 

superficial, llegando asi que la mejor temperatura de congelado es -35°C y la 

mejor velocidad de aire para congelar tilapia es 8 m/s. 

Como recomendación a este proyecto que realicen estudios de la vida util de la 

tilapia congelada para demostrar la optimización del proceso de congelación. 
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1.3.Teorías relacionadas al tema 

1.3.1. Consideraciones generales (Paredes, 2016) 

El frío ha alcanzado en los últimos años un rol muy importante en la industria y 

la economía nacional. Así, es utilizado en la industria alimentaria, en la industria química 

para la intensificación de unos procesos de reacción, en aviación y la tecnología de 

construcción de máquinas, en transportes en construcciones subterráneas (por 

congelamiento del suelo), en instalaciones de climatización, etc. 

Un cuerpo se considera frío cuando su temperatura 0t es menor que la temperatura 

del medio ambiente, t. para enfriar un cuerpo y mantenerlo a una temperatura 0t t  es 

necesario que el ceda al medio ambiente, calor. Pero, en conformidad con el Principio II 

de la Termodinámica, el paso del calor desde un cuerpo más frío a uno más caliente no 

puede tener lugar por sí mismo, la realización de este proceso es posible solamente con 

la ayuda de las instalaciones frigoríficas que consumen con este fin una cierta cantidad 

de energía, la que puede ser energía mecánica, eléctrica, termoquímica, etc. 

En principio, estas instalaciones se basan en la utilización de una sustancia 

denominada agente frigorífico, que evoluciona en el interior de las instalaciones 

frigoríficas según un ciclo invertido, en el curso del cual absorbe calor del cuerpo frío de 

temperatura 0t  y la cede al medio ambiente de temperatura 0t t .Según el principio de 

funcionamiento, las instalaciones frigoríficas más utilizadas son: 

a) Instalaciones con compresión mecánica del agente de enfriamiento: 

 Con compresoras rotativas para instalaciones de capacidad pequeña. 

 Con compresoras con pistón para instalaciones medianas. 

 Con turbocompresores para instalaciones frigoríficas de capacidad grande. 

b) Instalaciones frigoríficas con compresión termoquímica llamadas también 

instalaciones frigoríficas con absorción con funcionamiento continuo o periódico 

c) Instalaciones frigoríficas con eyectores (compresores con jet) 

1.3.2 Agentes frigoríficos (Paredes, 2016) 

Como agentes de trabajo en las instalaciones frigoríficas y de las bombas térmicas se 

utilizan: 

1) agentes frigoríficas: sustancias que a la presión de 760 mm. Columna de Hg se 

vaporizan a temperaturas comprendidas entre +60ºC y – 130 ºC 

2) aire 

3) vapor de agua 
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Los agentes frigoríficos a su vez se clasifican en tres grupos. 

1. con temperatura elevada de vaporización (0ºC < vt < +60ºC) utilizados en el caso 

de las bombas térmicas. 

2. con temperatura media de vaporización (-50ºC< vt <0ºC), utilizados en las 

instalaciones frigoríficas para el frío medio. 

3. con temperatura baja de vaporización (-130ºC< vt <-50ºC), para frío de 

temperaturas bajas. 

1.3.2.1 Condiciones que deben cumplir las sustancias frigoríficas (Paredes, 

2016). 

a) La temperatura del punto crítico debe ser lo más elevada y la temperatura de 

congelamiento debe ser lo más baja, para poder disponer de un rango cuanto más grande 

de temperaturas en el curso de los procesos de transformación de fase. 

b) La presión a la cual tiene lugar la condensación de los vapores  agente debe ser lo más 

baja posible, para reducir el consumo de energía de la instalación. 

c) Temperaturas de vaporización lo más bajas posibles a presiones ligeramente superiores 

a la presión atmosférica para poder evitar la filtración del aire en las instalaciones. 

d) El calor latente de vaporización debe ser lo más alto posible, lo que causa la reducción 

del flujo de agente frigorífico. 

e) Tener calor específico lo más bajo posible. 

f) el volumen específico de los vapores debe ser lo más bajo posible para obtener 

dimensiones reducidas de la instalación. 

g) Tener falta de toxicidad, presentando sin embargo un olor característico penetrante 

para poder detectar eventuales fugas. 

h) Presentar estabilidad química en el rango de presiones y temperaturas n las cuales son 

utilizados y en presencia de los lubricantes utilizados. 

i) No deben ser inflamables. 

En general, los agentes frigoríficos no respetan en su totalidad estas condiciones. Los 

agentes frigoríficos utilizados en las instalaciones con vapores son: el amoniaco, el 

bióxido de azufre, el CO2, el cloruro de metilo ( 3CH Cl ) y, sobre todo, los freones. 

Los freones son derivados doble halogenados de los hidrocarburos saturados m 2m 2C H 

obtenidos por el reemplazo total o parcial de los átomos de hidrógeno con átomos de 

cloro, fluoro o bromo. 
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1.3.3 El ciclo Carnot Invertido (Paredes, 2016) 

Con la ayuda de este ciclo ideal se puede explicar en modo simple, la posibilidad de la 

transferencia de calor desde un cuerpo más frío a uno más caliente, con consumo de 

trabajo mecánico. También, las propiedades de este ciclo sirven como criterio para 

comparar el grado de perfección termodinámica de todas las instalaciones frigoríficas 

encontradas en la práctica. 

En la figura 1 resulta que para realizar las transformaciones de un ciclo Carnot invertido 

se consume un trabajo mecánico w, equivalente con la superficie cerrada en el ciclo. 

El sentido del intercambio de calor se invierte en relación al sentido del caso del ciclo 

directo (motor). De esta manera, durante la expansión isotérmica 4 – 1, el agente recibe 

desde una fuente fría el calor 0q a la temperatura 0T , y durante la compresión isotérmica 

2 – 3, el agente cede a una fuente caliente el calor q a la temperatura t. el agente pasa de 

la temperatura T0 a T mediante la compresión adiabática 1 – 2, el trabajo mecánico de 

compresión consumido determina el crecimiento de la energía interna del agente y, pues, 

de su temperatura. 

p

V

1

2

3

4

T = const

T = const

T

q

0T
0q

 

Figura N°4: Ciclo Carnot Invertido 

Ecuación del balance térmico del ciclo Carnot invertido: 
0q q w         ecuación n°1 

w , q  y 0q son valores específicos, (en el ciclo evoluciona 1 kg de agente frigorífico) 
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1.3.3.1 Eficiencia frigorífica (Paredes, 2016) 

Caracteriza los ciclos frigoríficos. Se nota con f  y es la relación entre el calor tomado 

de la fuente fría 0q (el frío obtenido, denominado también capacidad frigorífica 

específica) y el trabajo mecánico consumido en este fin w, tomado en valor absoluto.

0
f

q

w
        Ecuación n°2 

T

s

q

0q
1

2
3

4

T

0T

0
ab

3 4s s 1 2s s
 

Figura N°4.1: Ciclo Carnot Invertido 

De la figura n°4.1se puede escribir: 

 0 1 4q area41ab T * s s    

   0 1 4w area1234 T T * s s             ecuación n°3 

Introduciendo las relaciones 
𝑞0

𝑤
 se obtiene para la eficiencia frigorífica del ciclo de Carnot 

invertido, la relación: 
 

   
0 1 4 0

f
0 1 4 0

0

T * s s T 1
1

TT T * s s T T
1

T


    

  


        ecuación n°4 

La eficiencia frigorífica, a diferencia del rendimiento térmico, puede ser mayor 

que la unidad. 

En el caso del ciclo Carnot  f  no depende de la naturaleza del agente frigorífico, 

si no solamente de la relación 
0

T

T
, es decir baja con el aumento de la relación 

0

T

T
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Ciclo de las máquinas frigoríficas con compresión mecánica (Paredes, 2016) 

1.3.3.2 Ciclo teórico con válvula de expansión 

En las máquinas frigoríficas reales la distensión del líquido frigorífico según la 

transformación 4 – 5 se hace en la válvula de expansión, o de regulación. Otra dificultad 

del ciclo teórico es el funcionamiento del compresor con vapor húmedo de titulación x 1

. La aspiración de los vapores húmedos por el compresor causa la deposición en las 

paredes del cilindro de gotas de liquido frigorífico que aumentan las pérdidas de calor, la 

baja calidad de la lubricación, la reducción del grado de llenado del compresor, es decir 

de la eficacia frigorífica de la instalación. Por estos motivos se prefiere el funcionamiento 

del compresor con vapores secos  x 1 . Con tal fin, se prevé la instalación de un 

separador de gotas para retener la humedad que podría ser arrastrada del evaporador. 

El proceso adiabático 4-5 se reemplaza con el proceso de laminación 4-5’, a entalpía 

constante 4 5 'h h Const  . El compresor aspira vapores saturados secos representados en 

el diagrama T-s por l punto 1’, los comprime adiabáticamente según 1’ – 2’ 

Separador
De Gotas

0q

q
Agua

Compresor a 
Pistones

cw

Condensador

Válvula
De Laminación

Esquema de funcionamiento y Ciclo de las máquinas Frigoríficas con 
compresión Mecánica de vapores, con válvula de Laminación

Evaporador

 
Figura N°5: Esquema de funcionamiento y Ciclo de las máquinas Frigoríficas con 

compresión Mecánica de vapores, con válvula de Laminación 

Siguiendo la representación del ciclo en T-s (figura n°4.1) resulta que por la 

utilización de la laminación del gas refrigerante, la capacidad frigorífica 0q disminuye 

con el área 55’db, pero presenta la ventaja de una construcción más simple y de gastos de 

explotación muchos más reducidos. La introducción del separador de gotas conduce a un 

aumento de la capacidad específica frigorífica específica 0q con el área 11’ca.  
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El trabajo mecánico consumido por la instalación crece con el área 11’2’2 + área 

45’db5, hecho compensado por un funcionamiento más seguro y estable del compresor. 

1.3.3.3 Descripción de los componentes del sistema de refrigeración (Paredes, 

2016) 

(1) Compresor: En el se concentra todo el trabajo mecánico el cual da paso a los procesos 

termodinámicos, al arrancar el compresor este toma gas refrigerante, el cual viaja al 

comienzo con presión y temperatura baja al ser bombeado pasa a presión y temperatura alta. 

El aceite ya viene cargado en los compresores,  el recorrido de este es siempre en líquido y 

en algunas partes es menor la cantidad. Es por ello que se recomiendan los filtros o 

separadores de aceite. 

(2) Condensador: En el cual se transmite el calor del sistema de refrigeración a un medio 

en el cual puede ser absorbido y se lleva a un punto de eliminación final. La  función de este 

es remover el calor en el cual pasa el gas comprimido y se convierte en líquido. La cantidad 

de aceite que viaja con el gas refrigerante es de aproximadamente 7%, ya que cantidades 

superiores a esta, la presión del refrigerante aumentaría de manera considerable trayendo 

como consecuencia la ruptura de conductos. 

(3) Válvula de expansión: asegura que la presión se mantenga a un nivel constante 

independientemente de la magnitud de la carga. En la válvula se origina la caída de presión 

alta del condensador y la presión baja del evaporador. 

(4) Evaporador: Dispositivo de presión baja del sistema de refrigeración en el cual fluye el 

calor, también indeseable, este absorbe el calor y es introducido al sistema para poder 

transferirlo al condensador, es también conocido como serpentín de enfriamiento, soplador, 

unidad de enfriamiento o hervidor. 

(5) Separador y filtro de aceite: separa el aceite del gas refrigerante devolviendo el aceite 

al compresor y permitiendo a su vez que el refrigerante continué con su circuito. 

Cuando se da la mezcla entre el gas refrigerante y el aceite entra al separador y reduce la 

velocidad del aceite, como estas son tan sólo partículas de aceite estas adquieren una inercia 

más grande y están menos inclinadas a cambiar la dirección del flujo y por lo tanto estas se 

adhieren a las rejillas del separador provocando el impacto de las mismas y así dejan que el 

gas continué con su curso. 

 

1.3.4 Magnitudes características del ciclo. (Paredes, 2016) 

' '
0 1 5q area5'1'cd h h          ecuación n°5 
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' '
2 5q area2'34bc h h          ecuación n°6 

Como: 
'

4 5h h , entonces. 
' '

0 2 1w q q area1'2'34bd5'1' h h            ecuación n°7 

Eficiencia frigorífica del ciclo: 

' '
0 1 5

f ' '
2 1

q h h

w h h


  


       ecuación n°8 

1.3.4.1 Mejoramiento de la eficiencia frigorífica (Paredes, 2016) 

Uno de los métodos utilizados para el mejoramiento de la eficiencia frigorífica es el 

método del subenfriamiento del agente frigorífico por debajo de su temperatura de 

condensación según la curva isobárica 4-4’ (Figura 6). 

Debido al subenfriamiento, el estado del agente a la salida de la válvula de laminación se 

desplaza desde el punto 5’ hasta el 5’’ y de esta manera aumenta la capacidad frigorífica 

0q  '' '
5 5h h . 

Un subenfriamiento de 2 a 4 ºC se puede obtener en el condensador si su superficie de 

intercambio de calor se toma algo mayor que la necesaria. Para un mayor subenfriamiento 

en la instalación se intercala un subenfriador antes de la válvula de laminación. 

 

1.3.4.2 El ciclo real de refrigeración mecánica (Paredes, 2016) 

El ciclo real de funcionamiento de una máquina frigorífica con compresión mecánica de 

vapores, con válvula de expansión, sub enfriamiento y separador de humedad se presenta 

en la figura n°4.1 la compresión real 1-2’ es una adiabática irreversible durante la cual la 

entropía crece con S . 

El trabajo mecánico pedido por el compresor cw es mayor que el trabajo mecánico teórico 

w . Si c  es el rendimiento del compresor, entonces: 
real

c

w
w 


 

El intercambio de calor tanto en el vaporizador como en el condensador tiene lugar a 

diferencias finitas de temperatura, por consiguiente, aparecen pérdidas por 

irreversibilidad de los procesos de intercambio de calor. 

 

La temperatura del agua de enfriamiento del condensador t es menor que la temperatura 

del agente frigorífico enfriado  '
4t t ; la temperatura del cuerpo enfriado 0t es mayor 

que la temperatura de vaporización 
0 v

t t  
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C

cT

0 VT T

4'

2'
2

3

55' 1
1'

b da c
S

T
2p const

1p Const

0

4

Diagrama T – s Del ciclo frigorífico con compresión mecánica de vapores

S

'
4T

 

Idem. Figura N°6: Diagrama TS del ciclo frigorífico con compresión mecánica de 

vapores 

Magnitudes características del ciclo: 

Calor unitario en evaporación '
0 1 5

kJ
q h h

kg

 
   

 
         ecuación n°9 

Calor unitario en condensación ' ' ' '
2 4 2 5

kJ
q h h h h

kg

 
     

 
         ecuación n°10 

Trabajo mecánico específico de compresión '
r 0 2 1

kJ
w q q h h

kg

 
     

 
        ecuación n°11 

Pero: 2 1
r

c c

h hw
w


 

 
        ecuación n°12 

Igualando las relaciones (11) y (12) se obtiene: 
 2 1'

2 1
c

h h
h h


 


        ecuación n°13 

Eficiencia frigorífica 
'

0 1 5
f '

2 1

q h h

w h h


  


       ecuación n°14 

Capacidad frigorífica de la instalación  0Q  (Paredes, 2016) 

Es el calor tomado por el agente frigorífico en la unidad de tiempo del cuerpo enfriado. 

Si el flujo de agente frigorífico es  
kg

m
h

  
 
 

 y 0

kJ
q

kg

 
 
 

 la capacidad específica, entonces: 

 
 

'
1 50

0

m* h hm* q
Q kw

3,600 3.6




        ecuación n°15 

Si se impone que una instalación realice una cierta capacidad frigorífica 0Q  entonces de 

la relación (15) se determina el flujo de agente frigorífico necesario. 
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Potencia teórica necesaria para accionar el compresor (Paredes, 2016) 

 
 

'
2 1

teorica
c m c m

m* h hm* w
P kw

3,600 * * 3,600 * *




 
   

      ecuación n°16 

En la cual el trabajo mecánico específico w  se toma en kJ/kg, m  es el rendimiento 

mecánico del compresor; 

Rendimiento isentrópico del compresor: 2
s

1

p
0.86 0.038 *

p

 
   
 
 

        ecuación n°17 

Potencia real del compresor: teorica
real

s

P
P 


        ecuación n°18 

Flujo calórico cedido por el agente frigorífico al fluido de enfriamiento del 

condensador: 
 

 
' '
2 5m* h hm* q

Q kw
3,600 3,600




         ecuación n°19 

Flujo de fluido de enfriamiento (agua o aire) del condensador, D’ 

 
 

' '
p

kg kJ
D * c * t C

h kg * C
Q' kw

3,600

  
   

   
         ecuación n°20 

Despejando se obtiene el flujo de fluido de enfriamiento:  ' ''
2 5

'
p

m* h h kg
m

sc * t



   
  

  

       ecuación 

n°21 

t  Es el aumento de temperatura del fluido de enfriamiento en el condensador. 

El diagrama presión – entalpía (p – h) (Paredes, 2016) 

Para el estudio de las instalaciones frigoríficas con vapores se utiliza el diagrama 

p – h. presenta la ventaja que las magnitudes características del ciclo, representadas en el 

diagrama T – s, por las áreas de unas superficies, se leen en el diagrama p – h con la ayuda 

de unos segmentos (diferencias de entalpías).  

Balance térmico de la instalación (Paredes, 2016): 

De la figura n°7. 0 cq q w         ecuación n°22 

O, también:  
' ' ' '
2 4 1 5 2 1h h h h h h            ecuación n°23 
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Idem. Figura N°7: esta imagen es el ciclo real de la instalación con vapores en el 

diagrama p – h 

 

1.3.5 Intercambiadores de calor (Kern, 2006) 

 

Conceptos fundamentales  

Un intercambiador de calor es un dispositivo cuya función es transferir el 

calor de un fluido a otro.  

 

Figura N°8: esquema típico de un intercambiador de calor 
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Disposiciones de las corrientes  

En el gráfico observamos un contexto que se ha sobrevenido, en denominar 

"contracorriente" o "corrientes opuestas". En altibajo, si las dos corrientes poseen 

igual, sentido se trata de "corrientes paralelas" o "equicorrientes". 

 

Figura N°9: Esquema de un típico intercambiador de corrientes paralelas o en 

contracorrientes 

 

Asimismo, se observa en la imagen una situación en la que ambas 

corrientes se cruzan en ángulo recto. En ese caso se habla de "corrientes cruzadas". 

Este hecho se da con sublime frecuencia en el intercambio de calor de gases con 

líquidos, como vemos a continuación: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura N°10: Esquema de un típico intercambiador de corrientes cruzadas. 
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1.3.6 Clases de intercambiadores (Kern, 2006) 

Existe mucha variación de diseños en los equipos de intercambio de calor.  

En forma muy general, podemos clasificarlos según el tipo de superficie en:  

 

INTERCAMBIADORES

INTERCAMBIADORES
CON TUBOS

INTERCAMBIADORES
DE SUPERFICIES PLANAS

INTERCAMBIADORES
COMPACTOS

SERPENTINES SUMERGIDOS

DE DOBLE TUBO

DE CORAZA Y HAZ DE TUBOS

ENFRIADORES DE CASCADA 

RECIPIENTES ENCAMISADOS

INTERCAMBIADORES DE PLACAS

 

Figura N°11: Clasificación de los intercambiadores.  Elaboración: propia 

 

1.3.6.1 Intercambiadores con tubos lisos rectos  

Los intercambiadores de tubos lisos rectos son los más abundantes en la 

industria. Se le conocen mucho por su mayor elasticidad. Son de doble tubo o de 

haz de tubos y coraza. 

1.3.6.2 Intercambiadores placa  

Un intercambiador de placa es un dispositivo metálico inmóvil que hace una 

transferencia térmica entre dos fluidos separado por medios de placas metálicas a 

través de las cuales se hacen el intercambio de calor. 

1.3.6.3 Intercambiadores con tubos lisos  

Los intercambiadores más habituales son, como dijimos, los que usan tubos. 

Estos comprenden a los serpentines, intercambiadores de doble tubo y los 

intercambiadores de tubo y coraza.  
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1.3.6.4 Intercambiadores de doble tubo  

El intercambiador de doble tubo es el tipo más simple que se puede encontrar 

de tubos rectos. Básicamente consiste en dos tubos concéntricos, lisos o aleteados. 

Normalmente el fluido frío se coloca en el espacio anular, y el fluido cálido va en 

el interior del tubo interno.  

 

1.3.6.5 Intercambiadores de haz de tubos y coraza  

Los intercambiadores de tipo haz de tubos y coraza se tiene un banco de 

tubos a mayor número de tubos mayor es el calor transmitido, es el más empleado 

en la industria. 

 

1.3.7 Diseño de intercambiador de calor (Kern, 2006) 

El diseño actual de un intercambiador de calor, es un molestia mucho más 

complejo que el análisis de la transferencia de calor, porque en la selección del diseño 

final siempre se tiene encuenta estos elementos fundamentales los costos, el peso, el 

tamaño y las condiciones económicas. 

 

1.3.7.1 Cálculo de la Carga térmica del Intercambiador: 

Cálculo del Calor total del I.C.:Q̇total =  ṁfc ∗ Δhfc     (ecuación nº24) 

Dónde: 

 𝑚̇𝑓𝑐 : Flujo Másico del Fluido Caloportador. 

 Δℎ𝑓𝑐 : Variación de Entalpias del Fluido Caloportador. 

O que es lo mismo Decir:  Q̇total =  ṁfc ∗ cpfc ∗ (Tifc − Tffc)  (ecuación nº25) 

Dónde: 

  cpfc : Calor Específico del Fluido Caloportador. 

  Tifc : Temperatura inicial del Fluido Caloportador. 

  Tffc : Temperatura final del Fluido Caloportador. 

Cálculo del Calor Útil o Aprovechable por el I.C.:  

   Q̇util =  ṁff ∗ cpff ∗ (Tiff − Tfff)    (ecuación nº26) 

Dónde: 

 ṁff : Flujo Másico del Fluido que se desea Calentar. 

  cpff : Calor Específico del Fluido que se desea Calentar. 

  Tiff : Temperatura inicial del Fluido que se desea Calentar. 
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  Tfff : Temperatura final del Fluido que se desea Calentar. 

Rendimiento del I.C.: 

ηIC =
Q̇util

Q̇total

         (𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛º26) 

De la Formula del Calor Útil o Aprovechable por el I.C. podemos decir lo siguiente: 

 Q̇util =  KGIC
∗ ST

𝐺𝐼𝐶
: Coeficiente Global de Transferencia de Calor del I.C. 

𝑆𝑇 : Superficie Total del I.C. 

Δ𝑇𝑚: Variación de Temperatura Media Logarítmica 

 

1.3.7.2 Coeficiente global de Transferencia de Calor del I.C: 

KG =
1

1
hint

+
1

hext
+ ∑

δi

ki

n
i=1

   (𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛º28) 

Dónde: 

  ℎ𝑖𝑛𝑡 : Coeficiente de Convección Interno. 

  ℎ𝑒𝑥𝑡 : Coeficiente de Convección Externo. 

  𝛿 : Espesor. 

  𝑘 : Coeficiente de Conductividad Térmica. 

 Cálculo del Coeficiente de Convección Interno 

hint =
Nu ∗ k

D
   (𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛º29) 

Dónde: 

 𝑁𝑢: Número Adimesional de Nusselt 

 𝑘 : Coeficiente de Conductividad Térmica 

 𝐷 : Diámetro exterior 

    

   Cálculo del Número de Nusselt para Régimen turbulento: 

Nu = 0.023 ∗ Re
0.8 ∗ Pr

0.4

𝑅𝑒: Número de Reynolds 

𝑃𝑟 : Número de Prandalt 

Cálculo del Número de Reynolds 

   (𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛º30) 

Dónde: 

∗ ΔTm  (ecuación nº27) 

  Dónde: 

𝐾
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Re =  
υf ∗ Dint

ν
   (ecuación nº31) 

Dónde: 

υf: Velocidad del fluido 

Dint: Diámetro interior 

ν : Viscosidad Dinámica 

 Cálculo del Coeficiente de Convección Externo en Ambiente cerrado: 

hext = 9.36 + 0.052 (Tp − Ta)     (ecuación nº32) 

  Dónde: 

Tp : Temperatura en la Pared 

Ta : Temperatura en el Ambiente interno 

 

1.3.7.3 Superficie Total del I.C. 

 ST = P ∗ L = π ∗ Dext ∗ L  ⇒ Para un tubo    (ecuación nº33) 

 ST = n ∗ π ∗ Dext ∗ L ⇒ Para “n” numero de tubos    (ecuación nº34) 

 

1.3.8 Evaluación del funcionamiento del motor de anillos rozantes. (Kern, 2006) 

1.3.8.1 Definición  

El motor eléctrico es una máquina que transforma energía eléctrica en energía mecánica 

rotacional en el eje. De esta manera  se puede activar cualquier tipo de carga mecánica. 

El bobinado estatórico, como en un motor común de jaula de ardilla, y el bobinado 

rotórico, es un bobinado situado en la parte giratoria del motor, y que necesita de los 

anillos rozantes, para lograr obtener al exterior las conexiones eléctricas de bobinado 

rotórico. 

 

 En la figura n°12 se muestra un motor de inducción de anillos rozantes que es la que se 

encarga de transformar la energía eléctrica proveniente del variador de frecuencia para 

luego ser transformarla en energía útil o energía mecánica.  
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Figura N°12. Motor de inducción de anillos rozante 

Ventajas 

Alto par de arranque, control simple y baja corriente de arranque 

 

Desventajas 

Bajo rendimiento, pérdidas proporcionales al deslizamiento, factor de potencia menores 

a 0.8, tiempo y costo de mantenimiento elevado y pequeño rango de variación de 

velocidad. 

 

En la figura n°7a y b. Podemos observar las curvas de arranque rotórico por resistencias 

(corriente vs velocidad) y (Par vs velocidad) que 

son características de un motor de anillos rozantes  

Figura N°13(a) Curva de I / velocidad  Figura N°13(b) Curva de Par/ velocidad 

de arranque rotórico por resistencia       de arranque rotórico por resistencia. 

Fuente: (Garrigós, 2011) 
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Deslizamiento en operación 

 Medir velocidad de rotación a carga de operación, Nm, en rpm 

 Tomar el valor de la velocidad de sincronismo, Nm, en rpm 

 Tomar el valor de la velocidad nominal, Nm, en rpm 

 Determinar el deslizamiento s y comparar con el valor nominal 

s(%) =  
ns − nm

ns
∗ 100        ecuación n°35 

1.3.9 Dimensionamiento y selección del motor eléctrico trifásico (Weg, 2010) 

 

1.3.9.1 Potencia en el eje del motor  

Peje Motor[kw] =
Pfreno−extr(kw)

ηmec(%)
               ecuación n°36 

Peje Motor  : Potencia en el eje del motor (kw) 

Pfreno−extr : Potencia de freno – placa del extractor  (kw) 

ηmec           ∶ Rendimiento mecánico 0.95 (%) 

 

1.3.12.2. Potencia nominal del motor: 

Pn Motor[kw] = Peje(kw) ∗ F. S                   ecuación n°37  

Pn Motor  : Potencia nominal del motor (kw) 

Peje        : Potencia en el eje del motor  (kw) 

FS           ∶ Factor de servicio 1.2 

 

1.3.12.3.   Intensidad nominal del motor eléctrico trifásico 

In[A] =
Pn(w)

√3∗Un∗Cosφ
         ecuación n°38 

In      : Corriente nominal del motor (A) 

Pn      : Potencia nominal del motor (kw) 

Un     ∶ Voltaje nominal del motor (V) 

Cosφ ∶ Factor de potencia del motor 

 

1.3.12.4.Torque nominal del motor 

Mt(N ∗ m) =
Pn(w)

ωn (
rad

s )
           𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛°39 

ωn [
rad

s
] =

2π ∗ nn(rpm)

60
               𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛°40 

MT      : Corriente nominal del motor (N ∗ m) 
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Pn      : Potencia nominal del motor (w) 

ωn     ∶ Velocidad angular del motor (
rad

s
) 

nn     ∶ Velocidad nominal del motor (rpm) 

 

1.3.13. Selección del motor eléctrico en MT (Weg, 2010) 

 

1.3.13.1.Puntos a considerar para seleccionar un motor eléctrico  

A. Condiciones de la red eléctrica 

B. Carga que el motor va a accionar 

C. Condiciones medioambientales 

D. Normas que debe cumplir el motor 

E. Modo de arranque del motor  

F. Características de potencia y velocidad requeridas del motor 

 

1.3.13.2.  Tensión nominal y tolerancia de variación  

Es la tensión para la cual el motor fue proyectado. Según la norma IEC 34-1, el motor 

eléctrico de inducción puede funcionar satisfactoriamente cuando se alimenta con 

tensiones hasta 10% por encima o debajo de su tensión nominal, siempre que la frecuencia 

sea la nominal. Si varía simultáneamente la frecuencia, la tolerancia de variación de 

tensión se reduce, la suma de las dos variaciones (tensión y frecuencia) no pase del 10%.  

Debido al deslizamiento, la velocidad de rotación en carga del motor asíncrono es 

ligeramente inferiores a las velocidades de sincronismo 
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Tabla N°1: efecto aproximado de la variación de tensión  

Desempeño  

del motor 

Tensión 20% encima 

de la nominal 

Tensión 10 %  

encima de la nominal 

Tensión 10 % bajo  de 

la nominal 

Par de arranque y par máx. Aumenta  44 %                    Aumenta  21 %               Disminuye  19 %               

Corriente de arranque Aumenta 25 %            Aumenta 10 a 12% Disminuye 10 a 12% 

Corriente a plena carga Disminuye 11% Disminuye 7% Aumenta  11% 

Deslizamiento Disminuye  30% Disminuye 17% Aumenta  23% 

Velocidad Aumenta 1.5 %           Aumenta  1% Disminuye  1.5 %                  

Rendimiento Aumento pequeño Aumenta 1% Disminuye  2% 

Factor de potencia Disminuye 5 a 15% Disminuye 3%                Aumenta 1% 

Temperatura Disminuye   5C° Disminuye 3C° Aumenta   6C° 

Ruido magnético sin carga Aumento perceptible Aumento ligero Disminución ligera 

Fuente: (Weg, 2008) 

1.3.13.3.Carga que el motor va a accionar  

La sobrecarga es la que define la intensidad y ligereza del motor. En la gran totalidad de 

diligencias, el motor jaula de ardilla puede guardar cualquier carga en su eje, sin embargo 

es magnífico ejecutar un estudio preciso de cuál será el plazo de inercia, la curvatura Par-

velocidad de la carga. Estos lados nos ayudan a puntualizar cómo será el proceder vivo 

del motor con su maquinaria de trabajo y cuáles serán los momentos de arranque. Es 

magnífico saber las condiciones de la carga durante la relación del motor, dado que el 

proceder varía, dependiendo de ésta. 

 

Par mínimo de un motor 

Según la norma IEC 34-12, la curva no debe tener una caida acentuada en la aceleración 

para que el arranque no sea muy prolongado, lo que recalentaría el motor principalmente 

en casos de inercia alta o arranque con tensión limitada. 
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Par máximo de un motor 

Según la norma IEC 34-12, es el mayor par desarrollado por el motor, bajo tensión y 

frecuencia nominales, sin disminución brusca de la velocida. 

 

En la Figura n°14 se observa la curva de un motor de inducción tiene par nulo a la 

velocidad sincrónica. Al aumentar la carga, la velocidad del motor cae gradualmente hasta 

un punto en el que el par alcanza el valor máximo que el motor es capaz de entregar a 

velocidad normal. Si el par resistente aumentara más, la velocidad de rotación del motor 

caería bruscamente, pudiendo llegar a trabar el rotor. Si representamos en un gráfico la 

variación del par con la velocidad. 

 

 

 

 

 

 

Figura N°14: Curva Par vs Velocidad de 

un motor trifásico 

 

 

 

 

Velocidad sincrónica (ns) 

La velocidad sincrónica del motor, es definida por la velocidad de rotación del campo 

giratorio, la cual depende de la cantidad de polos (p) del motor y de la frecuencia (f) de 

la red, en Hertz. El campo giratorio recorre un par de polos (p) en cada ciclo. Así, como 

el bobinado tiene polos o pares de polos, la velocidad del campo será: 

                   ns (rpm) =
120 ∗ f 

p
         𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛°41 

ns     : Velocidad sincrónica (rpm) 

f       : Frecuencia (Hz) 

p      ∶ Número de pares de polos del bobinado 

nn     ∶ Velocidad nominal del motor (rpm) 

 

 



32 
 

Rendimiento  

El motor eléctrico absorbe energía eléctrica de la línea y la transforma en energía 

mecánica utilizable en el eje. El rendimiento define la eficiencia con que se realiza esta 

transformación. Llamando “Potencia útil” Pu a la potencia mecánica. Disponible en el eje 

y “Potencia absorbida” Pa a la potencia eléctrica que el motor absorbe de la red. 

                                                 η% =
Pu (Kw)

Pa (Kw)
∗ 100        𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛°42  

η      : Rendimiento (%) 

Pu    : Potencia útil o del eje del motor (Kw) 

Pa    : Potencia absorbida o nominal (Kw) 

 

1.3.15 Cálculo de parámetros del evaporador con amoniaco (Leunachesco, 

1990) 

 

Se utiliza la ecuación de Newton, para el calor útil del evaporador: 

Qu(kw) = hp−f ∗ ΔT ∗ SL ∗ 10−3         𝑒𝑐𝑢𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑛°43 

En la cual:  

T: Diferencia de temperatura gas refrigerante y pared exterior del tubo:  

SL: Superficie lateral de intercambio de calor, m2  

hp-f: Coeficiente de intercambio de calor por convección para amoniaco 

 

Coeficiente de intercambio de frío por convección en evaporación con 

amoniaco (Leunachesco, 1990) 

 Se utiliza la ecuación de Krujilin: 

hp−f (
w

m2 ∗ °C
) = (0.0777 ∗ (

ρ′′ ∗ lv

ρ′ − ρ′′
)

1
30

∗ (
ρ′

σ
)

1
3

∗
λ0.75

μ0.45 ∗ cp

7
60 ∗ Tsat

0.37
)

3.33

∗ ∆T2.33 

Temperatura media del amoniaco en el proceso:  

T̅ =
tgas ref+tpared ext

2
(°C)    ecuacion n°44   

Parámetros termo físicos del amoniaco a temperatura media, 𝑇̅: 

Conductividad térmica: λ (
w

m ∗ °C
)   

Viscosidad dinámica: μ ( 
N ∗ s

m2
)  
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densidad del líquido saturado ρ′ (
kg

m3
)   

Densidad como vapor saturado: ρ′′ (
kg

m3
)   

Calor latente de cambio de fase: lv (
J

kg
)   

Calor específico: cp (
J

kg ∗ °C
)   

Tensión superficial: σ (
N

m
)   

 

1.3.16. Dimensionamiento del condensador auxiliar (Leunachesco, 1990) 

1.3.16.1. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor por 

convección, h1 en condensador (Leunachesco, 1990) 

h1 (
w

m2∗°C
) = 1.28 ∗ √

λ3∗ρ′2∗lv

μ∗de∗ΔT

4
  ecuación n°45 

Densidad de líquido saturado: ρ′ ( 
kg

m3)  

Viscosidad dinámica del NH3: μ 
N ∗ s

m2
  

Conductividad térmica: λ  
w

m ∗ °C
  

Calor latente de evaporación: lv  
kJ

kg
  

de: diámetro exterior del tubo, m 

Para calcular el coeficiente de transferencia de calor por convección, h1, es 

necesario determinar el diámetro exterior de los tubos. 

 

1.3.16.2. Cálculo de diámetro exterior de tubos en condensador 

(Leunachesco, 1990) 

De la ecuación del flujo másico de un fluido : 

mg−ref (
kg

s
) = Ug−ref (

m

s
) ∗ ρg−ref (

kg

m3
) ∗ St(m2) 

Siendo la densidad promedio del gas en el condensador:ρg−ref (
kg

m3) 

Velocidad del gas en el interior del tubo, m/s 

Diámetro interior del tubo del condensador frigorífico auxiliar: 
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dint = √
4St

π
 (𝑚) 

1.3.16.3. Cálculo de la superficie de intercambio de calor en el 

condensador (Leunachesco, 1990) 

Se utiliza la ecuación de Newton para convección forzada : 

Qu(kw) = h1 (
w

m2 ∗ °C
) ∗ ∆T(°C) ∗ SL(m2) ∗ 10−3 

Qu: carga frigorífica útil del condensador, kw 

h1: coeficiente de transferencia de calor por convección gas – pared exterior 

T: Diferencia de temperatura entre gas y pared externa, °C 

SL: superficie lateral de intercambio de calor por convección, m² 

1.3.16.4. Carga frigorífica del condensador (Leunachesco, 1990): 

 

Qu−Cond(kw) = mg−refr ∗ (h1 − h′) 

En la cual: 

mg-ref: flujo másico de gas refrigerante, kg/s 

h1: entalpía del gas refrigerante a la entrada al condensador 

h’: entalpía del gas refrigerante como líquido saturado, kJ/kg  

Despejando y reemplazando: 

SL(m2) =  
Qu

h1 ∗ ∆T
 

1.3.16.5. Número de tubos del evaporador: 

Longitud del tubo: se tiene de dato, de acuerdo al largo de los tubos del condensador 

principal (Leonachescu, N., 1990). 

Nrtubos−evap =
SL

π ∗ dext ∗ Ltubo ∗ 𝑁𝑟−𝑝𝑎𝑠𝑜𝑠
 

Dext: diámetro exterior del tubo, m 

Ltubo: longitud del tubo, m 

Nr-pasos: Número de pasos de intercambio de calor 
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1.4 Formulación del Problema 

 

¿En qué medida es viable desde el punto de vista técnico y económico el 

estudio de repotenciación del sistema de frigorífico de la planta de congelado 

de productos hidrobiológicos para aumentar la capacidad y su eficiencia en 

Casamar SAC Samanco? 

 

1.5 Justificación del estudio 

 

Justificación Económica: Al aumentar la eficiencia y capacidad del sistema 

frigorifico de productos hidrobiológicos en Casamar SAC por ser repotenciado, 

así como la confiabilidad, habrá mayores ingresos económicos por venta de 

congelados 

 

Justificación Laboral: Al implementar la repotenciación del sistema 

frigorifico  de productos hidrobiológicos en Casamar SAC, se prevé obtener un 

mejor ambiente laboral, mayor seguridad; pues habrá menos interrupciones; 

más participación del personal técnico y operativo; con mayores 

capacitaciones. 

 

Justificación Tecnológica: Permitirá introducir, poner en servicio  tecnología 

moderna de los componentes de sistema de refrigeración, con mayor control y 

confiabilidad, que permitirá gestionar mejor los procesos de congelamiento de 

los productos hidrobiológicos. 
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1.6 Hipótesis 

 

El estudio de repotenciacion del sistema frigorífico de la planta de congelado de 

productos hidrobiológicos para aumentar la capacidad de carga y su eficiencia en 

Casamar SAC Samanco es viable desde el punto de vista técnico y económico. 

 

1.7 Objetivos 

 

1.7.2 Objetivo general 

 

Determinar, en base a enfoque técnico, tecnológico y económico financiero, El 

estudio de repotenciación del sistema frigorífico de la planta de congelado de 

productos hidrobiológicos para aumentar la capacidad de carga y su eficiencia en 

Casamar SAC Samanco 

 

1.7.3 Objetivos específicos 

 

 Determinar las capacidades y eficiencias actuales de los componentes del sistema 

de refrigeración. 

 Determinar los nuevos parámetros de operación para obtener mayor eficiencia 

frigorífica. 

 Dimensionar las superficies necesarias de intercambio de frío para obtener las 

capacidades de refrigeración necesarias. 

 Seleccionar los instrumentos de medida y control de variables de procesos 

necesario. 

 Realizar el análisis económico: Presupuesto de inversión, beneficios, costos de 

mantenimiento y de operación nuevos. 
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II.       MÉTODO 

2.1 Diseño de investigación 

2.1.1 Diseño experimental 

Nos permite identificar y cuantificar las causas de un efecto dentro de un estudio 

experimental. G O1 X O2 

2.2 Operacionalización de variables 

Tabla N°2: Operacionalización de variables  

Fuente: elaboración propia 

 

 

 

 

Variable 
Definición  

conceptual 

Definición  

operacional 
Indicadores 

Escala  

de medición 

Variable 

Independiente: 

repotenciacion  

de sistema de 

enfriamiento 

  

Cambio de los 
parámetros de 
funcionamiento de un 
sistema frigorífico para 
modificar algunas 
características 

Modificación de las 

características y 

condiciones de 

operación de los 

componentes de un 

sistema frigorífico   

Repotenciacion: 

 

-cargas activas 

-cargas 

proyectadas 

 

 

Razón 

 

Variable 

dependiente:  

Capacidad de 

enfriamiento 

Reducción de la 

temperatura de una 

masa debido a la 

acción del gas 

refrigerante  

Producto del flujo de 

la masa por la 

diferencia de 

entalpías del 

producto, en un 

intervalo de tiempo 

 

 

Capacidad  

 

 

Intervalo de 

valores, kw 

>50  

30..49.99 

0…29.99 

Variable 

dependiente: 

Eficiencia 

frigorífica 

 

  Capacidad de obtener 

calor útil consumiendo 

poca energía mecánica 

de compresión del gas 

refrigerante 

Relación entre el calor 

útil de enfriamiento y 

la potencia consumida 

por el compresor 

frigorífico 

Eficiencia: 

 0
f

q

w
   

 

Intervalo de 

valores, % 

>100 

 

Variable 

interviniente : 

Fugas gas 

refrigerantes 

Paso del gas 

refigerante a ciertas 

condiciones de presión 

y temperatura al medio 

ambiente 

Producto de la 

velocidad del gas por 

densidad por sección 

transversal 

Fuga de gas: 

volumen 

 

Intervalo: 

Kg/h 

>15 

10…14.99 

0…9.99 

Variable 

interviniente 

Variación 

parámetros del 

aire 

medioambiental 

Cambio de humedad 

relativa y temperatura 

del aire ambiente 

Cambio de la entalpía 

del aire húmedo por 

efectos 

metereológicos 

 

Entalpía 

 

Intervalo 

kJ/kg 

>150 

100…149.9 

50…99.99 
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 Variables independientes 

Repotenciación de sistema frigorífico: 

 Mayor superficie de condensación, m² 

 Mayor superficie de evaporación, m² 

 Mayor capacidad compresión del gas, kW 

 Mayor diferencia logarítmica de temperatura, °C 

Variables dependientes 

Capacidad de enfriamiento aumentada, kW: 

 Entalpía de gas refrigerante, kJ/kg 

 Mayor flujo de gas refrigerante, kg/s 

 

Mayor eficiencia frigorífica: 

 Menor potencia de compresión del gas, kW 

 Mayor calor a fuente fría, kW 

 

Variables intervinientes 

Fugas de gas refrigerantes, kg/h 

Variación de parámetros del aire atmosférico: 

 Humedad relativa,  (%) 

 Temperatura del aire, °C 

 Entalpía del aire, kJ/kg 

 

Fuente: elaboración propia 

2.3 Población y muestra 

2.3.1 Población: 

Sistemas de refrigeración para congelamiento de productos hidrobiológicos del 

Departamento de Ancash 

2.3.2 Muestra: 

Sistema de refrigeración para congelamiento de productos hidrobiológicos de Planta 

Casamar SAC Samanco. 
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2.4 Técnicas e instrumentos de recolección de datos, validez y confiabilidad 

 

Tabla N°3. Técnica e instrumentos de recolección de datos, validez y confiabilidad 

Fuente: elaboración propia 

 

 Dichos instrumentos fueron validados por tres especialistas en el área 

(documentos en anexos). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Técnica Instrumento Objeto Objetivos 

 

Observación 

Hoja excel 

de toma 

de datos 

Equipos actuales de 

la empresa Casamar 

SAC  

Conocer el sistema de 

refrigeración por compresión, 

analizando la interrelación de 

sus principales parámetros e 

indicadores de proceso 

 

Encuestas 

Hojas 

de encuestas 

Personal ejecutivo 

de Planta Casamar, 

Samanco 

Definir prioridades en cuanto 

a métodos, tecnologías; 

capacidad,  rendimientos, 

costos de la reponciacion del 

sistema de refrigeración 

Análisis 

registro de 

datos 

Hoja de 

Registro de 

datos e 

incidencias 

Cámaras de frio de 

la empresa Casamar 

SAC 

Determinar causas y 

variación de parámetros de 

operación del sistema de 

refrigeración de productos 

hidrobiológicos 
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2.5 Procedimientos  

Se presenta el flujograma de procedimientos para desarrollar los objetivos específicos 

del estudio y determinar la solución al problema planteado 

 

Determinar las capacidades y eficiencias reales de los 

componentes del sistema de refrigeración

Capacidad frigorífica actual, kw

Eficiencia frigorífica actual

Determinar los nuevos parámetros de operación para 

obtener mayor eficiencia frigorífica

Presión del gas entrada a compresor

Presión del gas salida de compresor

Temperatura del gas salida de 

compresor

Dimensionar las superficies necesarias de intercambio 

de frío para obtener las capacidades de refrigeración 

necesarias.

Superficie de intercambio de 

calor del evaporador, mw

Análisis Económico de las mejoras
Presupuesto

Beneficios económicos

Análisis del Sistema frigorífico con mejoras

Eficiencia frigorífica final

Aumento de capacidad frigorífica, kw

Se observan mejoras 

en capacidad 

y eficiencia frigoríficas ?

Sí

No

Existe rentabilidad?

Sí

Comunicar a colaboradores y Normalizar 

procedimientos

Seleccionar los instrumentos de medida y control de 

variables de procesos necesario

Termómetros de bulbo

Manómetros con glicerina

Multímetro eléctrico

Analizador de redes

Tipo y potencia de nuevo 

motor eléctrico
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2.6 Métodos de análisis de datos 

Se harán análisis descriptivos y analíticos del sistema de congelamiento de productos 

hidrobiológicos en la empresa Casamar SAC de Samanco, estableciendo el modelo 

matemático y las ecuaciones que gobiernan el comportamiento de variables y 

parámetros de la muestra de estudio, determinando indicadores de estadística 

descriptiva y los nuevos valores resultantes de la repotenciación. 

La hipótesis de estudio será verificada con estadística inferencial. 

Se harán análisis cuantitativos por los datos tomados, realizando matriz de datos, 

tablas, gráficos, cuadros informativos, con ayuda del Excel. 

 

Principales tipos de análisis cuantitativos a ser utilizados: 

Estadística descriptiva; Distribución de frecuencias, medidas de tendencia central, 

asimetría etc.  

Puntuaciones; El grado en que un valor individual se aleja de la media en una escala 

de unidades de desviación estándar.  

Razones y tasas. Es la relación entre dos o más categorías porcentuales.  

 

2.7 Aspectos éticos 

El total de datos, su procesamiento, elaboración e interpretación completa del 

proyecto de tesis se realizarán por el autor del presente estudio. 
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III. RESULTADOS 
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3.1 Determinación de las capacidades y eficiencias actuales de los 

componentes del sistema de refrigeración 

Se determinó que la empresa Casamar SAC Samanco cuenta con cuatro 

cámaras frigoríficas de 57.5 Toneladas de refrigeración cada una. 

Número de cámaras frigoríficas para pescado: 4 

Capacidad nominal de refrigeración: 30 Toneladas de refrigeración, cada una 

= 154.41 Kw cada una 

Gas refrigerante utilizado: Amoniaco 

Potencia nominal del motor de accionamiento: 50 Kw 

Eficiencia frigorífica nominal: 6 

1
2

3

4

5

6

CAMARA FRIGORÍFICA

ACTUAL 

SAMANCO SAC

NR. EQUIPOS: 4

 

Figura N°15: disposición de la cámara frigorífica actual 

 

Leyenda: 

1: Motor eléctrico trifásico 

2: Compresor frigorífico 

3: Condensador frigorífico de gas refrigerante por aire 

4: Motor-ventilador para aire de condensación 

5: Válvula de expansión  

6: Evaporador  
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3.1.1 Análisis frigorífico en cada cámara 

Se hizo el análisis  frigorifico para determinar las potencias tanto de motor 

eléctrico como la del compresor para poder obtener su capacidad u margen de 

carga. 

Potencia nominal del motor eléctrico: 75 kw 

Potencia del compresor frigorífico: 55 kw 

De mediciones realizadas: 

 Un = 460 V 

 f = 60 Hz 

 Cos  = 0.95 

 In = 34.92 A 

 Intensidad en operación, valor promedio: 73.2 A 

Un = 460 V

Iabs = 34.92 A
Cos  = 0.95

ME

 

Figura N°16: Parámetros de operación del motor eléctrico trifásico 

 

Potencia eléctrica absorbida por motor: 

PAbs1(kw) =
√3 ∗ Un(V) ∗ Iop(A) ∗ Cosφ(−)

1000
 

Reemplazando:  

PAbs1(kw) =
√3 ∗ 460 V ∗ 34.92 A ∗ 0.95

1000
= 26.43 𝑘𝑤 

Carga del motor eléctrico: 

% Carga: 
Pabs

Pn
 

→ % Carga: 
26.42

50
∗ 100 = 53 % 

 Se observa que el motor eléctrico tiene 53% margen de carga 

  
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3.1.2 Evaluación del evaporador frigorífico actual 

Se determinó la capacidad actual de congelamiento del evaporador, útil  

total con los datos de medición realizados. De tablas de refrigerantes: 

 Presión en alta: 17.82 bar. T: 90 °, entalpía h: 1630.2 kJ/kg  

 Entalpía del gas, a alta presión, líquido saturado: h’ = 410.5 kJ/kg 

 Presión en baja: = 2.68 bar. Entalpía: 1,448.2 kJ/kg, vapor saturado  

0.134 kg/s

Evaporador frigorífico actual Samanco SAC

h            kJ/kg
h          kJ/kg

-5 °C

2500 kg 

pescado 25 °C

2500 kg 

pescado  

Figura N°17:  balance de energía en evaporador actual 

Calor útil total del evaporador:  

QT(kw) =
mpescado(kg) ∗ [Cp (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (t1 − t0) + lcf + Cp (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (t2 − t0)]

Tpo(s) ∗ ηevap
  

 mpescado = masa de pescado a congelar, kg 

 cp: Calor específico del pescado, kJ/(kg*°C) 

 t1: Temperatura inicial del pescado, °C 

 t0: Temperatura de congelamiento del pescado, °C 

 t2: Temperatura final del pescado, °C  

 evap = Eficiencia del evaporador  

Reemplazando en la ecuación anterior: 

QT(kw) =
2,500(kg) ∗ [2.187 (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (25 − 0)°C + 314 + 2.187 (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (5 − 0)°C]

7,200 s ∗ 0.95

= 138.75 kW = 39.45 Ton − refrig 

 

Siendo el calor útil: 138.75*0.95 = 131.81 kw 
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Cálculo del flujo de gas refrigerante amoniaco: 

mgas−ref (
kg

s
) =

QT(kw)

(h´´ − h´)
=

138.75(kw)

(1448.2 − 410.5)
kJ
kg

 
= 0.134

kg

s
 

En la cual, h’ es la entalpía del líquido saturado, a alta presión: 410.5 kJ/kg 

 

3.1.3 Evaluación de la capacidad del condensador frigorífico del 

equipo: 

Se determina la capacidad de condensación actual, con los valores de 

los parámetros medidos: 

 Entalpía de entrada del gas refrigerante: 1630.2 kJ/kg 

 Entalpía de salida del gas refrigerante, como líquido saturado: 

410.5 kJ/kg 

 Temperatura del aire entrada al condensador: 30°C 

 Temperatura de salida del aire del condensador: 36 °C 

0.134 kg/s

Condensador frigorífico de amoniaco por aire

h1 = 1630.2 kJ/kg h          kJ/kg

Flujo aire

30 °C

36 °C
 

Figura N°18: Balance de energía en condensador actual 

 

Qu−cond1(kw) = mgas−ref (
kg

s
) ∗ (h17 bar,90°C − h17 bar

′ ) 

En la cual: 

mgas-ref = flujo másico de gas refrigerante, kg/s 

h17 bar, 90 °C = Entalpía del gas refrigerante, sobrecalentado, kJ/kg 

h’17 bar: Entalpía del gas refrigerante como líquido saturado, kJ/kg 

Reemplazando: Qu−cond1(kw) = 0.134 (
kg

s
) ∗ (1630.2 − 410.5)

kJ

jg

= 163.44 kw  
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3.1.4 Eficiencia frigorífica del sistema, con amoniaco 

Se determina la eficiencia del sistema con el gas refrigerante amoniaco.  

Potencia mecánica, P2: Pabs.electrica*ME = 26.43*0.92 = 25.11 kw 

εf =
Qu−NH3

P2
=

131.81 kw

25.11 kw
= 5.25 

Nota: la eficiencia frigorífica nominal es de 6 

 

 

Diagrama T – s Del ciclo frigorífico con compresión 

mecánica de vapores

TT
2

1

p1

0

q0

S

3

4

T = Tc

T0 = Tv

q

k

 

Figura N°19: Diagrama TS actual, a régimen de líquido saturado; en 

condensación. Elaboración propia. 

  

Fases: 

1-2: Compresión adiabática 

2-3: Condensación a alta presión 

3-4: Reducción presión del gas refrigerante 

4-1: enfriamiento de carga, isotérmica, cambio de fase del gas 
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3.2 Determinación de los nuevos parámetros de operación para obtener 

mayor eficiencia frigorífica 

3.2.1 Cálculo de nueva carga frigorífica 

Se proyecta ampliar en 20 % la capacidad de congelamiento de 

cada cámara frigorífica. Esto significa: 

Qu-nominal: 30 Ton-refrigeración = 154.41 kW 

El 20 % de aumento de capacidad, Qn:  

0.2*30 = 6 Ton-refrig = 30.882kw 

La proyección es aumentar en 20% tanto la capacidad de 

condensación y la de congelamiento, en el evaporador, cada uno 

en 30.882 kW 

 

El condensador se proyecta a trabajar en régimen de sub 

enfriamiento, es decir, el líquido debe salir a una temperatura 

menor que la de saturación, que es de 45 °C 

     

T (°C)

S(m2)

Tsat = 44 

Tsc = 90

Taire2 =36

Taire1=30

Gas Refrigerante

 

Figura N°20: Diagrama de temperaturas actual en 

condensador de gas por aire. Elaboración propia 

Flujo de aire en condensador. 

De la carga actual del condensador: 163.44 kW 

Utilizando la ecuación del balance de energía en condensador: 

Qcond(kw) = maire (
kg

s
) ∗ Cp−aire (

kJ

kg ∗ °C
) ∗ (ta2 − ta1)(°C) 

Se tiene, reemplazando: 
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Qcond(kw) = 163.44 kw

=  maire (
kg

s
) ∗ 1.17 (

kJ

kg ∗ °C
) ∗ (36 − 30)(°C) 

 

maire (
kg

s
) =

163.44 𝑘𝑤

1.17 (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (36 − 30)(°C)

= 23.28
𝑘𝑔

𝑠
 

Para asegurar el aumento de la eficiencia frigorífica en la 

instalación, se proyecta trabajar en régimen de líquido sub 

enfriado, en el condensador, para obtener una capacidad adicional 

de 30.882 kw 

Parámetros nuevos proyectados: 

Cálculo de la temperatura del aire, al salir del chiller: 

taire2' = taire1-
Qchiller(kw)

maire (
kg
s ) ∗ Cp−aire (

kJ
kg ∗ °C

)
 

 

taire2' = 30-
30.882(kw)

23.28 (
kg
s ) ∗ 1.17 (

kJ
kg ∗ °C

)
= 28.86 °C 

 

Por seguridad operacional, se redondea a 25 °C 

 

Enfriador de aire por gas 

(Chiller)

maire = 23.22 kg/s

Aire a 30 °C

Aire a 25°C

Del ventilador de aire

Al condensador frigorífico

Gas a 2.8 bar, 

líquido saturado

44 °C

Gas a 2.8 bar 

saturado seco

-10 °C

   

 Figura N°21: Parámetros térmicos en el chiller de aire 
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T (°C)

S(m2)

T = 40

Tsc = 90

Taire2 = 30

Taire1: 25

 

Figura N°22: Diagrama proyectado de temperaturas en el 

evaporador. Elaboración propia 

1

2

3

4

5

6

PROYECCIÓN CAMARA FRIGORÍFICA CON 

REGIMEN DE SUB ENFRIAMIENTO

SAMANCO SAC

NR. EQUIPOS: 4

7

 

Figura N°23: esquema de proyección cámara frigorífica con régimen de sub 

enfriamiento Casamar sac 

Leyenda: 

1: Motor eléctrico trifásico 

2: Compresor frigorífico 

3: Condensador frigorífico de gas refrigerante por aire 

4: Motor-ventilador para aire de condensación 

5: Válvula de expansión  

6: Evaporador  

7: Enfriador de aire por gas refrigerante (chiller de aire) 
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3.3 Dimensionamiento de las superficies necesarias de intercambio de frío 

para obtener las capacidades de refrigeración necesarias. 

Es necesario aumentar la capacidad frigorífica del evaporador y del 

condensador, en 30.882 kW, se acuerdo a los cálculos previos 

3.3.1 Dimensionamiento del evaporador adicional 

Capacidad frigorífica: 30.882 kW 

Gas a utilizar: Amoniaco 

Presión del gas entrada al evaporador: 

Presión del gas salida del evaporador: 

 

1.3.16.6.  Capacidad frigorífica del evaporador, Qu: 

Qu(kw) = mg−ref ∗ (hgref−salida − hgref−entrada) = hp−f ∗ ∆Tgref ∗ SL ∗ 10−3 

 En la cual: 

mg-ref = flujo másico del gas refrigerante, kg/s 

hgref-salida: entalpía del gas refrigerante a la salida del evaporador, kJ/kg 

hgref-entrada: entalpía del gas refrigerante a la entrada del evaporador, kJ/kg 

hp-f: coeficiente de transferencia de calor por convección gas – pared, w/(m2*°C) 

Tg-ref: diferencia de temperatura entre gas refrigerante y pared, °C 

SL: Superficie lateral del evaporador, m2 

 

1.3.16.7.  Cálculo del coeficiente de transferencia de calor por 

convección, hp-f en evaporador 

0.0325 kg/s

Evaporador frigorífico proyectado Samanco SAC

h            kJ/kg
h          kJ/kg

-5 °C

600 kg 

pescado 25 °C

600 kg 

pescado  

Figura N°24.: Balance de masa y energía en evaporador adicional Planta Casamar 

SAC. Elaboración propia 

 

 

Se determina la masa adicional de pescado a congelar, en dos horas, en el 
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evaporador adicional: 

Balance de energía en el evaporador nuevo: 

QT(kw) =
m(kg) ∗ [cp1 (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (t1 − tcf)°C + lcf + cp2 (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (tf − tcf)°C]

Tpo(s) ∗ ηevap
 

En la cual: 

QT = potencia total de enfriamiento = 32.10 kw 

m = masa de pescado adicional a congelar, kg 

cp1: Calor específico del pescado, entes del cambio de fase = 2.187 kJ/(kg*°C) 

t1: Temperatura inicial del pescado, ingreso al evaporador = 25 °C 

tcf: Temperatura de congelamiento del pescado = 0°C 

lcf: Calor latente de cambio de fase del pescado = 314 kj/kg 

tf: Temperatura final de congelamiento del pescado: -5 °C 

Tpo: Tiempo del proceso: 2 horas = 7200 s. 

evap: Eficiencia térmica del evaporador = 95 % 

Como se conoce la potencia frigorífica útil necesaria y los parámetros del proceso: 

 

QT(kw) = 32.10 kw

=
m(kg) ∗ [2.187 (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (25 − 0)°C + 314 + 2.187 (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (5 − 0)°C]

7,200 s ∗ 0.95
 

 

Despejando y procesando: 

m(kg) =
32.1 kw ∗ 7,200 s ∗ 0.95

[2.187 (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (25 − 0)°C + 314 + 2.187 (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (5 − 0)°C]

= 578.40  

Redondeando, se tiene m = 600 kg. 

Es decir, el nuevo evaporador, que será conectado en paralelo con el evaporador 

principal, tendrá una capacidad de congelamiento de 600 kg de pescado desde 25 

hasta -5 °C, en dos horas. 
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1.3.16.8.  Cálculo de parámetros del evaporador adicional 

Se parte utilizando la ecuación del balance energético en el evaporador: 

Qu(kw) = hp−f ∗ ΔT ∗ SL ∗ 10−3 

T: Diferencia de temperatura gas refrigerante y pared exterior del tubo:  

10 – (5) = 5 °C 

SL: Superficie lateral de intercambio de calor, m2  

hp-f: Coeficiente de intercambio de calor por convección para amoniaco 

Para hallar el coeficiente de transferencia de calor por convección, para 

aumentar la capacidad frigorífica necesaria, se utiliza la ecuación de Krujilin: 

 

hp−f (
w

m2 ∗ °C
) = (0.0777 ∗ (

ρ′′ ∗ lv

ρ′ − ρ′′
)

1
30

∗ (
ρ′

σ
)

1
3

∗
λ0.75

μ0.45 ∗ cp

7
60 ∗ Tsat

0.37
)

3.33

∗ ∆𝑇2.33 

 

Temperatura media del amoniaco en el proceso: [-10+(-5)] /2 = -7.5 °C 

 

Parámetros termo físicos del amoniaco a temperatura media de -7.5°C 

Conductividad térmica: λ = 0.54  
w

m ∗ °C
  

Viscosidad dinámica: μ = 2.5 ∗ 10−4  
N ∗ s

m2
  

densidad del líquido saturado ρ′ = 649.3 
kg

m3
  

Densidad como vapor saturado: ρ′′ = 2.579 
kg

m3
  

Calor latente de cambio de fase: lv = 1290 
kJ

kg
  

Calor específico: cp = 4560 
J

kg ∗ °C
  

Tensión superficial: σ = 2.86 ∗ 10−2  
N

m
  

 

Reemplazando y procesando en la ecuación de Krujilin, para evaporación del NH3: 
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hp−f (
w

m2 ∗ °C
)

= (0.0777 ∗ (
2.579 ∗ 1.29 ∗ 106

649.3 − 2.579
)

1
30

∗ (
649.3

2.86 ∗ 10−2
)

1
3

∗
0.540.75

(2.5 ∗ 10−4)0.45 ∗ 4560
7

60 ∗ Tsat
0.37

)

3.33

∗ 52.33 = 1900
𝑤

𝑚2 ∗ °𝑐
 

De la ecuación de capacidad frigorífica del evaporador: 

𝑄𝑢−𝑒𝑣𝑎𝑝 = hp−f ∗ ∆𝑇 ∗ 𝑆𝐿 

Reemplazando: 

32.10 𝑘𝑤 = 1900 
w

m2 ∗ °C
∗ 5°𝐶 ∗ 𝑆𝐿 (𝑚2) ∗ 10−3 

 

Despejando y procesando, resulta la superficie de intercambio de calor para el 

evaporador frigorífico, adicional: 

SL (m2) =  
32100 w

1900 
w

m2 ∗ °C
∗ 5°C

= 3.38 m² 

 

1.3.16.9.  Cálculo de las dimensiones del evaporador frigorífico 

adicional 

Flujo másico del gas refrigerante en el evaporador: 

mgas−ref (
kg

s
) =

QT(kw)

(h´´ − h´)
=

32.10 𝑘𝑤

(1448.2 − 410.5)
kJ
kg

 
= 0.0325 

kg

s
 

Densidad media del amoniaco en el evaporador 

 

ρNH3 =
ρ′′ + ρ′

2
=

2.579 + 649.3

2
= 325.94 

kg

m3
 

Velocidad del gas en el evaporador: 5 m/s 

Sección transversal del tubo en el evaporador: 

 

St =
mNH3

Ug−ref ∗ ρNH3
=

0.0325
kg
s

5
m
s ∗ 325.94

kg
m3 

= 2 ∗ 10−5m2 
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Diámetro interior del tubo: 

 

dint = √
4St

π
= √

4 ∗ 2 ∗ 10−5

π
= 5.04 ∗ 10−3m =  0.198′′ 

Se redondea el diámetro interior del tubo para el evaporador a ¼ ‘’ 

 

Espesor de tubo de cobre, p: 2.5 mm 

Diámetro exterior del tubo: dint + 2p = 6.35 + 2*2.5 = 11.25 mm = 11.25*10-3 m 

Longitud del tubo: se asume, de acuerdo al largo de los tubos del evaporador principal, 

igual a 2m. 

 

Número de tubos del evaporador: 

Nrtubos−evap =
SL

π ∗ dext ∗ Ltubo
 

 

Nrtubos−evap =
3.38 m2

π ∗ 11.25 ∗ 10−3 ∗ 2 m
= 47.82 = 48 tubos 

 

Entonces, se emplearán 48 tubos de cobre, con dext: 11.25 mm, L = 2 m 

p1 p2

EVAPORADOR AUXILIAR, 31.5 Kw. 600 kg PESCADO EN 2 HORAS

2 m

15 mm

Líquido 

saturado

Gas en estado de 

vapor saturado

1257 mm  

 

Figura N°25. Disposición y dimensiones de evaporador auxiliar, 31.5 kW. Elaboración 

propia 
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1.3.17. Dimensionamiento del condensador auxiliar 

1.3.17.1.  Cálculo del coeficiente de transferencia de calor por 

convección, h1 en condensador 

h1 (
w

m2 ∗ °C
) = 1.28 ∗ √

λ3 ∗ ρ′2 ∗ lv

μ ∗ de ∗ ΔT

4

 

ρ′ = 596.3 
kg

m3
  

μ = 1.60 ∗ 10−4  
N ∗ s

m2
  

λ = 0.507  
w

m ∗ °C
  

lv = 1150 
kJ

kg
  

de: diámetro exterior del tubo, m 

 

Se observa que, para calcular el coeficiente de transferencia de calor por 

convección, h1, es necesario determinar el diámetro exterior de los tubos. 

 

Cálculo de diámetro exterior de tubos en condensador 

De la ecuación del flujo másico de un fluido: 

mg−ref (
kg

s
) = Ug−ref (

m

s
) ∗ ρg−ref (

kg

m3
) ∗ St(m2) 

 

Siendo la densidad promedio del gas en el condensador: 

ρg−ref (
kg

m3
) =

649.3 + 12.72

2
= 331.01 

𝑘𝑔

𝑚³
 

Velocidad del gas en el interior del tubo: 5 m/s 

St(m2) =
0.0325

𝑘𝑔
𝑠

331.01 
𝑘𝑔
𝑚3 ∗ 5

𝑚
𝑠

= 1.96 ∗ 10−5 

Diámetro interior del tubo del condensador frigorífico auxiliar: 

 

dint = √
4St

π
= √

4 ∗ 1.96 ∗ 10−5

π
= 5 ∗ 10−3m =  0.198′′ 

Se redondea el diámetro interior del tubo para el evaporador a ¼ ‘’ 
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Espesor de tubo de cobre, p: 2.5 mm, cédula 40 

Diámetro exterior del tubo: dint + 2p = 6.35 + 2*2.5 = 11.25 mm = 11.25*10-3 m 

 

Con este valor se hará el cálculo del coeficiente de transferencia de calor por 

convección, con la ecuación de Krujilin: 

h1 (
w

m2 ∗ °C
) = 1.28 ∗ √

λ3 ∗ ρ′2 ∗ lv

μ ∗ de ∗ ΔT

4

= 1.28 ∗ √
0.507 ∗ 596.32 ∗ 115000

1.6 ∗ 10−4 ∗ 0.01125 ∗ 3

4

= 7871
𝑤

𝑚2 ∗ °𝐶
 

Parámetros termo físicos del amoniaco a temperatura media en el condensador  

 

Tm-cond= (44+25)2 = 34.5 °C 

ρ′ = 596.3 
kg

m3
  

μ = 1.60 ∗ 10−4  
N ∗ s

m2
  

λ = 0.507  
w

m ∗ °C
  

lv = 1150 
kJ

kg
  

 

Cálculo de la superficie de intercambio de calor en el condensador 

Se utiliza la ecuación de Newton para convección forzada: 

Qu(kw) = h1 (
w

m2 ∗ °C
) ∗ ∆T(°C) ∗ SL(m2) ∗ 10−3 

Qu: carga frigorífica útil del condensador, kw 

h1: coeficiente de transferencia de calor por convección gas – pared exterior 

T: Diferencia de temperatura entre gas y pared externa, °C 

SL: superficie lateral de intercambio de calor por convección, m2  

Carga frigorífica del condensador: 

Qu−Cond(kw) = mg−refr ∗ (h1 − h′) 

En la cual: 

mg-ref: flujo másico de gas refrigerante = 0.0325 kg/s 

h1: entalpía del gas refrigerante a la entrada al condensador: 1630.2 kJ/kg 

h’: entalpía del gas refrigerante como líquido saturado, 2.8 bar: 410.5 kJ/kg  
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0.0325 kg/s

Condensador frigorífico de amoniaco por aire

h1 = 1630.2 kJ/kg
h          kJ/

kg

Flujo aire

30 °C

36 °C
 

Figura N°26: Esquema del balance de energía en condensador frigorífico auxiliar. 

Elaboración propia 

 

Capacidad frigorífica del condensador de amoniaco por aire, Qu: 

 

Qu−Cond(kw) = 0.0325
kg

s
∗ (1630.20 − 410.5)

kj

kg
= 39.64 kw 

 

Despejando y reemplazando: 

SL(m2) =  
Qu

h1 ∗ ∆T
=

39,640 w

7871 
w

m2 ∗ °C
∗ 3°C

= 1.68m² 

 

Número de tubos del condensador: 

Longitud del tubo: se asume, de acuerdo al largo de los tubos del condensador principal, 

igual a 1.5 m. 

Nrtubos−evap =
SL

π ∗ dext ∗ Ltubo
 

 

Nrtubos−evap =
1.98 m2

π ∗ 11.25 ∗ 10−3 ∗ 1.5 m
= 37 tubos 

 

 

Entonces, se emplearán en el condensador auxiliar: 
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 Número total: 37 

 Material del tubo: Cobre electrolítico 

 sin aletas de enfriamiento;  

 diámetro exterior: 11.25 mm,  

 número de cédula: 40 

 Longitud = 1.5 m 

 Disposición: vertical, triple hilera 

3.025 m

1.5 m

0.015 m

0.005 m

1.
5 

m 0.01 m

¼   

1.5 m

Gas refrigerante 

sobrecalentado, 90 °C
Líquido saturado 44 °C

0.020 m

Esquema condensador frigorífico auxiliar de gas Amoniaco 

por aire

SAMANCO SAC

Carcasa de 

acero ASTM 

A 36

Tubo de 

cobre ¼   

cédula 40

 

 

Figura N°27: Esquema de condensador auxiliar frigorífico de amoniaco por aire forzado 

para Planta Samanco SAC. Elaboración propia 
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Dimensionamiento del ventilador para condensador frigorífico 

Determinación del flujo de aire necesario del balance de energía del condensador y 

el calor a ser tomado por el aire para la condensación: 

 

Qu(kw) = Qaire = maire (
kg

s
) ∗ cp−aire (

kJ

kg ∗ °C
) ∗ (tf − ti)(°C) 

ṁaire: flujo másico del aire para condensación 

Cp-aire: Calor específico del aire: 1.18 

Tf: Temperatura final del aire: 36 °C 

Ti: temperatura inicial del aire: 25 °C 

 

Despejando y procesando: 

ṁaire (
kg

s
) =

Qu(kw)

cp−aire (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (tf − ti)(°C)

=
39.64

1.18 ∗ (36 − 30)
= 5.6

𝑘𝑔

𝑠
 

 

Densidad del aire, en condiciones atmosféricas: 1.16 kg/m³ 

Diferencia total de presión en condensador: 45 mm columna de agua = 450 Pascal 

 

Potencia del ventilador de aire para el condensador: 

Siendo el flujo volumétrico del aire: 

𝑉𝑎 =
𝑚𝑎

𝜌𝑎
=

5.6
𝑘𝑔
𝑠

1.16 
𝑘𝑔
𝑚3

= 4.83 
𝑚3

𝑠
 

 

Ecuación de potencia demandada por el ventilador de aire 

 

𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 =
𝑉𝑎𝑖𝑟𝑒 ∗ ∆𝑝𝑡

𝜂𝑣𝑒𝑛𝑡
 

 

Reemplazando y procesando: 

𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙 =
4.83 

𝑚3

𝑠 ∗ 450 
𝑁

𝑚3

0.67 ∗ 1000
= 3.24 𝑘𝑤 

 

Potencia necesaria del motor eléctrico de accionamiento del ventilador: 
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𝑃𝑛−𝑀𝐸 =
𝐹. 𝑆.∗ 𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑖𝑙

𝜂𝑚𝑒𝑐
=

1.15 ∗ 3.24

0.96
= 3.88 𝑘𝑤 

 

Se redondea al valor estándar inmediato superior: 4 kW 

Se tiene, para el motor eléctrico: 

 Potencia nominal: 4 kW 

 Frecuencia: 60 Hz 

 Marca: weg 

 Factor de potencia a 100 % carga: 0.82 

 Rendimiento a 100 % carga: 90.2 % 

 Protección: IPP5 

 Número de polos: 4 

 Deslizamiento: 2.2 % 

3.4 Seleccionar los instrumentos de medida y control de variables de procesos 

necesario 

3.4.1. Válvula de expansión termostática, para evaporador con amoniaco 

Función de válvula de expansión termostática:  

Una válvula de expansión termostática (abreviado VET o válvula TX en 

inglés) es un dispositivo de expansión el cual es un componente clave en sistemas 

de refrigeración y aire acondicionado, que tiene la capacidad de generar la caída de 

presión necesaria entre el condensador y el evaporador en el sistema. 

 
Figura Nº28: valvula de expansion termostatica. 
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Características  

 Amplio rango de temperatura: -50 to +30°C 

 Se puede utilizar en sistemas de refrigeración y de congelación. 

 Conjunto de orificio intercambiable 

 Elemento termostático intercambiable 

 Capacidades nominales desde 3.5 a 295 kW, 1 a 85 ton (TR). 

 Ajuste de recalentamiento externo 

 Se puede ajustar en todos los evaporadores para optimizar su utilización. 

 Bulbo de doble contacto patentado 

 Montaje rápido y sencillo. Buena transferencia de temperatura del tubo al bulbo. 

 

Materiales  

 Cuerpo de acero tipo GGG40.3 

 Las juntas no contienen asbestos 

 

Datos técnicos  

 Refrigerante R 717 (NH3) 

 Rango de temperatura de evaporación 

 D: - 50 a 0°C 

 P: - 20 a +30°C 

 Longitud de tubo capilar: 5 m 

 Conexión para igualación de presión externa: 1⁄4 in. o ∅ 6.5 / ∅ 10 mm 

manguito soldar. 

 Temperatura máxima del bulbo: 100°C 

 Máx. presión de trabajo: PS/MWP = 19 bar 

 Máx. presión admisible: 28.5 bar 
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Figura N°29: Partes de una válvula termostática 

1. Elemento termostático (diafragma) 

2. Conjunto de orificio 

3. Cuerpo 

4. Husillo de ajuste de recalentamiento (ver "Instrucciones") 

5. Conexión de igualación de presión 

10. Orificio de salida independiente (sólo para TEA 20-1) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura N°30: Dimensiones y pesos de válvula termostática para amoniaco 

Fuente : (danfuss, 2005) 
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3.4.2. Manifold de manómetros para amoniaco 

Rango: -1 …30 bar 

       

Fuente: (danfuss, 2005) 

3.5 Análisis económico: Presupuesto de inversión, beneficios, costos de 

mantenimiento y de operación nuevos. 

3.5.1. Inversiones en activos fijos (soles) 

Tabla N°4. Inversion en activos fijos 

Construcción evaporadora de gas amoniaco, Qu = 32 kW S/30,000.00 

Construcción condensador de amoniaco por aire, Qu = 39 kW S/33,500.00 

Ventilador de aire, Pn = 3 kW S/4,200.00 

Motor eléctrico accionamiento ventilador, Pn = 4 kW S/2,100.00 

Válvula de expansión para NH3, 0..4 kg/s S/1,230.00 

Manifold de manómetros para amoniaco 0-30 bar S/425.00 

Accesorios eléctricos para motor S/415.00 

Sub total 1 S/71,970.00 

 

3.5.2. Mano de obra, soles 

Tabla N°5. Mano de obra 

 

 

Instalación y puesta en servicio de evaporador con NH3 S/2,500.00 

Instalación y puesta en servicio de condensador de NH3 S/3,100.00 

Instalación y puesta en servicio de motor eléctrico S/600.00 

Pruebas iniciales y ajustes S/500.00 

Elaboración de planos S/500.00 

Sub total 2 S/7,200.00 
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3.5.3. Insumos y materiales 

Tabla N°6.insumos y materiales 

Gas refrigerante, amoniaco S/750.00 

Insumos para soldadura TIG S/500.00 

Insumos ferretería eléctrica S/800.00 

Sub total 3 S/2,050.00 

 

3.5.4. Gastos generales 

Tabla N°7.gastos generales  

Alimentación S/2,000.00 

Transporte S/600.00 

Seguros de vida y salud S/500.00 

Sub total 4 S/3,100.00 

 

 Total, inversión para repotenciar sistema congelamiento de pescado: S/. 84,320 

soles. 

Tabla N°8. Inversión total del proyecto  

Sub total 1 S/71,970.00 

Sub total 2 S/7,200.00 

Sub total 3 S/2,050.00 

Sub total 4 S/3,100.00 

Sub total 5 S/84,320.00 
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3.5.5. Beneficios económicos por repotenciar sistema de congelamiento de 

pescado 

Aumento de capacidad de congelamiento de pescado:  

600 kg/2 horas = 600 kg/vez *12 veces/día = 7200 kg de pescado por día = 216,000 

kg/mes de operación = 216 Ton de pescado/mes 

 

Aumento de producción de congelado de pescado: 

0.15*216 = 32.4 Ton/mes 

Precio de venta de congelado de pescado:  

2029.5 soles/Ton 

 

Utilidad neta promedio: 32 % sobre precio de venta 

 

Beneficio bruto por repotenciación de sistema de congelamiento de pescado: 

 

𝐵𝑏𝑟𝑢𝑡𝑜 = 𝑚𝑐𝑜𝑛𝑔𝑒𝑙𝑎𝑑𝑜 (
𝑇𝑜𝑛

𝑚𝑒𝑠
) ∗ 𝑃𝑣𝑒𝑛𝑡𝑎 (

𝑆𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑇𝑜𝑛
) ∗ 𝑈𝑡𝑖𝑙𝑖𝑑𝑎𝑑𝑛𝑒𝑡𝑎 

   

𝐵𝑏𝑟𝑢𝑡𝑜 = 32.4
𝑇𝑜𝑛

𝑚𝑒𝑠
∗ 2029.5

𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑇𝑜𝑛
∗ 0.32 = 21,041.856

𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠

𝑚𝑒𝑠
 

 

Tiempo estimado de retorno sobre la inversión, ROI (Return over invesment) 

𝑅. 𝑂. 𝐼. =  
𝐼𝑛𝑣𝑒𝑟𝑠𝑖𝑜𝑛 (𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠)

𝑏𝑒𝑛𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑜𝑠 (
𝑠𝑜𝑙𝑒𝑠
𝑚𝑒𝑠 )

=  
84,320

21,041.856
= 4 𝑚𝑒𝑠𝑒𝑠 

 Resulta que el tiempo de retorno de la inversión en repotenciar el sistema de 

almacenamiento de pescado será de 4 meses, siendo bastante atractivo… 
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IV. DISCUSIÓN 
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 Se evaluó la capacidad actual del evaporador frigorífico, resultando ser 

138.75 kW = 26.96 Ton de refrigeración, para ello se utilizó la siguiente 

ecuación:  

QT =
mpescado(kg) ∗ [Cp (

kJ
kg ∗ °C

) ∗ (t1 − t0) + lcf + Cp (
kJ

kg ∗ °C
) ∗ (t2 − t0)]

Tpo(s) ∗ ηevap
  

Entalpía del gas, a alta presión, líquido saturado: presión del gas en alta: 

17.82 bar. T: 90 °, y su entalpía h: 1630.2 kJ/kg 

mpescado = masa de pescado a congelar, 2500 kg 

cp: Calor específico del pescado, 2.187 kJ/(kg*°C) 

t1: Temperatura inicial del pescado, 265 °C 

t0: Temperatura de congelamiento del pescado, 0°C 

t2: Temperatura final del pescado, -5°C  

evap = Eficiencia del evaporador = 95 % 

Se observa que este valor resulta porque el valor de la presión del amoniaco 

que se utiliza en el evaporador es de 2.68 bar, pues da entalpía grande. 

también porque no se trabaja con una gran temperatura final, solamente de 

-5°C, siendo la temperatura de congelamiento, 0°C. también porque se 

trabaja con buen aislamiento frigorífico, de 95%. Las condiciones de 

evaluación son promedio año, pero se deduce que en invierno se trabaja con 

menos esfuerzo, pues la temperatura de los productos hidrobiológicos 

alcanza valores de 14 °C, a diferencia del verano, en que se tiene 25 °C, 

ocasionando más esfuerzo al sistema entálpica. 

 Se determinó la capacidad del condensador frigorífico del equipo:163.44 

kW 

                       Qu−cond1(kw) = mgas−ref (
kg

s
) ∗ (h17 bar,90°C − h17 bar

′ ) 

Entalpía de entrada del gas refrigerante: h17 bar, 90 °C: 1630.2 kJ/kg 

Entalpía de salida del gas refrigerante, como líquido saturado: h’17 bar: 410.5 

kJ/kg 

Temperatura del aire entrada al condensador tai1: 30°C 

Temperatura de salida del aire del condensador tai2: 36 °C 

Del resultado onbtenido, se concluye que la temperatura del aire a la entrada 

es una restricción importante, en verano alcanza valores de hasta 34 °C, 

mientras que en invierno, 15 °C, en verano se complica la operación del 
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condensador, pues se reduce su capacidad de condensación al aumenrar la 

temperatura del aire 

 

 Se determinó la eficiencia frigorífica del sistema, con amoniaco, con la ecuación: 

εf =
Qu−NH3

P2
 

Siendo la Potencia mecánica, P2: Pelectrica*ME = 25.11 kw y el calor útil 

Qu = 138.75 kw, resultando un valor de 5.25, es un valor aceptable para el 

amoniaco, en la industrial se obtienen valores por encima de 6, esto es porque 

a  mayor presión (y entalpía) a la salida al evaporador, y a menor 

temperatura (y menos entalpía) a la entrada del evaporador se tendrá más 

eficiencia frigorífica. 

 

 Se determinó los nuevos parámetros de operación para obtener mayor eficiencia 

frigorífica. El calor útil es Qu-nominal: 30 Ton-refrigeración = 154.41 kW 

El 20 % de aumento de capacidad, Qn: 30.882 kW. Para asegurar esta 

capacidad, el condensador se proyecta a trabajar en régimen de sub 

enfriamiento, es decir, el líquido debe salir a una temperatura menor que la 

de saturación, que es de 45 °C. 

El flujo de aire necesario para la carga actual del condensador: 163.44 kW, 

se calcula con la ecuación del balance de energía:  

Qcond(kw) = maire (
kg

s
) ∗ Cp−aire (

kJ

kg ∗ °C
) ∗ (ta2 − ta1)(°C) 

Se tiene, reemplazando: flujo de aire = 23.28 kg/s 

Temperatura del aire, al salir del chiller: 

taire2' = taire1-
Qchiller(kw)

maire (
kg
s ) ∗ Cp−aire (

kJ
kg ∗ °C

)
= 28.86 °𝐶 

El calor específico del aire es muy bajo, limita directamente la reducción de 

la temperatura del aire, por seguridad operacional, se redondea a 25 °C. 

 

 El análisis de costos de realizó aplicando los conocimientos de costos y 

presupuestos, no se incluyó un análisis financiero pues el monto de 

inversión es relativamente pequeño, menor a 90,000 soles y el tiempo de 

retorno de la inversión es de solamente cuatro meses. 
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 Se debe indicar que en ninguna tesis que figura en Trabajos Previos; se 

utilizan las ecuaciones de dimensionamiento de los equipos de 

refrigeración, solamente hacen el cálculo del calor útil y luego la selección 

de equipos, en ese sentido el presente estudio es un aporte para el 

dimensionamiento razonable de evaporadores y condensadores con 

amoniaco. 
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V. CONCLUSIONES 
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 Se determinó las capacidades y eficiencias reales de los componentes del 

sistema de refrigeración, siendo la potencia útil de evaporador igual a 

131.81 kw, la del condensador, 163.44 kw y la eficiencia frigorífica: 5.25 

 

 Se determinó los nuevos parámetros de operación para obtener mayor 

eficiencia frigorífica, el enfriador de aire por NH3, trabajará con gas a la 

entrada, de 44°C y a la salida, de -10°C, el aire entrará a 25 °C y saldría a 

30 °C 

 

 Se dimensionó las superficies necesarias de intercambio de frío para obtener 

las capacidades de refrigeración necesarias. 

 Para el enfriador de aire por amoniaco, de 30 kW, se necesitan 3.38 m² de 

superficie de intercambio de calor, para un coeficiente de transferencia de 

calor por convección, h = 1,900 w/(m²*°C), y una diferencia de temperatura 

entre gas y pared externa del tubo igual a 7.5 °C, la longitud de los tubos de 

cobre es de 2 m y el diámetro nominal del mismo, ¼’’, de cobre. 

 

 Se seleccionó los instrumentos de medida y control de variables de procesos 

necesarios,  siendo los seleccionados los siguientes: 

- Válvula de expansión termostática (VET o válvula TX en inglés) 

con las siguientes características:  

Rango de temperatura: -50 to +30°C 

Se puede utilizar en sistemas de refrigeración y de congelación. 

Conjunto de orificio intercambiable 

Elemento termostático intercambiable 

Capacidades nominales desde 3.5 a 295 kW, 1 a 85 ton (TR). 

Ajuste de recalentamiento externo 

Se puede ajustar en todos los evaporadores para optimizar su 

utilización. 

Bulbo de doble contacto patentado 

Montaje rápido y sencillo. Buena transferencia de frío del tubo al  

bulbo. 
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 Manifold de manómetros para amoniaco 

Rango: -1 …30 bar 

Cantidad de manómetros: 2 piezas 

 

 Se realizó el análisis económico:  

El presupuesto de inversión es de S/. 84,320 soles,  

El beneficio económico, asciende a S/.2104 soles/mes,  

El tiempo de retorno de la inversión sería de 4 meses 
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VI. RECOMENDACIONES 
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 Se recomienda implementar el estudio de repotenciación de cámara frigorífica en 

la empresa Casamar s.a.c. Samanco, pues se logra el objetivo técnico, de aumentar 

la capacidad y la eficiencia frigorífica, también el objetivo económico, de tener 

rentabilidad pues se procesan más productos hidrobiológicos y, por lo tanto, se 

tendrá mayores ingresos que permiten el retorno de la inversión en un plazo 

razonable, de cuatro meses. 

 

 Se recomienda capacitar a los trabajadores de operación y mantenimiento en 

temas de seguridad industrial, así como en interpretación de variables del proceso 

de refrigeración y mantenimiento de los nuevos instrumentos. 

 

 

 Se recomienda analizar la posibilidad de instalar un variador de frecuencia para el 

accionamiento del motor del compresor frigorífico y para el motor de los 

ventiladores que enfrían los condensadores, con esto se lograría mayor 

flexibilidad operacional, con un interesante ahorro de energía eléctrica. 

 

 Debido a la importancia del equipo de refrigeración, se recomienda invertir en la 

implementación de un sistema Scada para tener control de tipo supervisorio en 

tiempo real y continuo, para determinar su capacidad y eficiencia. 

 

 Se recomienda analizar la posibilidad de invertir en un enfriador de aire por 

amoniaco a Scada, por ejemplo, de 1 kW, en el cual se realicen las pruebas y, 

utilizando la teoría de la Similitud proyectar el modelo industrial, con mayor 

seguridad. 
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Anexo 1 
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Anexo 2 

 

Tabla N°9: Propiedades del líquido  y vapor saturado seco del amoniaco
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Anexo 3 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tabla N°10. Entalpía de líquido sub enfriado y vapor sobrecalentado para el amoniaco 
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Anexo 4 

Tabla N°11a: Datos para almacenamiento de carnes 
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Anexo 5 

 

Tabla N°11b: Datos para almacenamiento de carnes
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Anexo 6 

 

Tabla N°12. Coeficientes de transferencia de calor
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Anexo 7 

 

 

 

 

Tabla N°13. Cambios de aire en cuartos fríos 
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Anexo 8 

 

 

 

 

Tabla N°14. Cantidad de calor disipado por personas (Btu/h) 
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Anexo 9 
 

 

Tabla N°15.Corrección de temperatura por efecto solar 

 

 

Tabla N°16: Compensación del calor solar en   tipos de superficie 

Congelamiento de pescado: 
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Anexo 10  
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Anexo 11 

 

 

Tabla N°17 Entalpía de líquido sub enfriado y vapor sobrecalentado para el amoniaco 
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Anexo 12 

 

Tabla N°18.Propiedades de líquido y vapor saturado para el amoniaco 

 



94 
 

Anexo 13 

 

 

 

Tabla N°19. Válvulas de expansión termostáticas para amoníaco, tipo TEA 
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Anexo 14 

 INSTRUMENTO DE EVALUACIÓN N°1: CUESTIONARIO 

 

Objetivo del instrumento: A continuación, se presenta el siguiente instrumento de 

evaluación, el cual nos permitirá medir la percepción en la que se encuentra el sistema de 

refrigeracion de la planta de congelado de productos hidrobiologicos Casamar SAC. 

 

 

N° de ítems 

Este instrumento consta de 7 preguntas debidamente enumeradas. 

 

 

Dirigido a: 

Jefe de Mantenimiento Cámaras frigoríficas. 

Operador de sala de maquinas. 
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Anexo 15 

Instrumento de evaluación nr.1:  Encuesta 

Apellidos y nombres:        Fecha: 

Escuela de Mecánica eléctrica, facultad de Ingeniería 

1; Considera que en la Planta Casamar SAC se realiza un buen proceso de congelamiento 

de productos hidrobiológicos? 

a) Sí        b) No 

Explicar la razón 

2. Considera que es viable aumentar la capacidad de congelamiento de productos 

hidrobiológicos en Planta Casamar SAC? 

a) Sí  b) No 

Explicar la razón 

3. Considera que es posible repotenciar el sistema de congelamiento de productos 

hidrobiológicos en Planta Casamar SAC, manteniendo el mismo gas refrigerante, NH3? 

a) Sí,      b) No 

4. Conoce los componentes del sistema de congelamiento que deben ser repotenciados en 

Planta Casamar SAC? 

Sí  No 

5) ¿Ha recibido capacitación en sistemas de refrigeración por compresión mecánica? 

Sí  No 

6) Considera que los parámetros limitantes de la capacidad de congelamiento de 

productos hidrobiológicos es adecuado en la Planta Casamar SAC? 

Sí  No 

7) Considera que el mantenimiento preventivo de los equipos del sistema de 

congelamiento de productos hidrobiológicos es adecuado en la Planta Casamar SAC? 

Sí  No 

 

 

Encuestados:  ------------------------------------------------------- 

Jefe de Mantenimiento Cámaras frigoríficas 
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Anexo 16 

Instrumento nro. 2: Registro de datos de procesos 

Instrumentos de evaluación nr.2: Planta de frío  CASAMAR SAC SAMANCO 

Proceso: Compresión del gas refrigerante en compresor frigorífico 

Empresa: Casamar SAC Samanco Ancash 

Responsable: Echevarría Atacusi, kenjy Alain 

Objetivo 
Determinar presión promedio de gas refrigerante Nh3 a la entrada y a la salida de 
compresor frigorífico 

Hora UM 

Presiones entrada y salida del NH3 del 
compresor frigorífico 

Fecha Observaciones 

Entrada Salida     

1 Bar         

2 Bar         

3 Bar         

4 Bar         

5 Bar         

6 Bar         

7 Bar         

8 Bar         

9 Bar         

10 Bar         

11 Bar         

12 Bar         

13 Bar         

14 Bar         

15 Bar         

16 Bar         

17 Bar         

18 Bar         

19 Bar         

20 Bar         

21 Bar         

22 Bar         

23 Bar         

24 Bar         

Parámetros estadísticos descriptivos 

Media aritmética   

Mediana   

Moda   

Rango   

Varianza   

Variación Pearson   

Desviación estándar   
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Anexo  17

Instrumentos de evaluación nr.2: Planta de frío  CASAMAR SAC SAMANCO 

Proceso: Compresión del gas refrigerante en compresor frigorífico 

Empresa: Casamar SAC Samanco Ancash 

Responsable: Echevarría Atacusi, kenjy Alain 

Objetivo 
Determinar presiones promedio de gas refrigerante NH3 a la entrada y a 
la salida de condensador frigorífico 

Hora UM 

Presiones entrada y salida del 
NH3 del condensador 

frigorífico 
Fecha Observaciones 

Entrada Salida     

1 Bar         

2 Bar         

3 Bar         

4 Bar         

5 Bar         

6 Bar         

7 Bar         

8 Bar         

9 Bar         

10 Bar         

11 Bar         

12 Bar         

13 Bar         

14 Bar         

15 Bar         

16 Bar         

17 Bar         

18 Bar         

19 Bar         

20 Bar         

21 Bar         

22 Bar         

23 Bar         

24 Bar         

Parámetros estadísticos descriptivos 

Media aritmética   

Mediana   

Moda   

Rango   

Varianza   

Desviación estándar   
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Anexo 18 
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Anexo 19 
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Anexo 20 
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Anexo 21 

- Matriz de consistencia del estudio de investigación. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Problema Objetivos Hipótesis Variables

Variable 

Independiente

Objetivos Específicos Variable Dependiente

• Determinar las capacidades y 

eficiencias reales de los 

componentes del sistema de 

refrigeración

• Determinar los nuevos 

parámetros de operación para 

obtener mayor eficiencia 

frigorífica

• Dimensionar las superficies 

necesarias de intercambio de 

frío para obtener las 

capacidades de refrigeración 

necesarias.

• Seleccionar los instrumentos 

de medida y control de variables 

de procesos necesario

• Realizar el análisis 

económico: Presupuesto de 

inversión, beneficios, costos de 

mantenimiento y de operación 

nuevos

• Realizar el análisis financiero: 

Determinar los indicadores de 

Valor actual neto, Tasa interna 

de retorno, período de retorno 

de la inversión, que determinen 

la viabilidad en el tiempo de la 

inversión en repotenciación del 

sistema de congelamiento

Capacidad de 

enfriamiento aumentada, 

kw:

• Entalpía de gas 

refrigerante, kJ/kg

• Mayor flujo de gas 

refrigerante, kg/s

Mayor eficiencia 

frigorífica:

• Menor potencia de 

compresión del gas, kw

• Mayor calor a fuente 

fría, kw

Autor: Echevarría Atacusi, Kenji Alain

8. Instrumentos: Entrevistas, encuestas, registros de datos

Título:‘’REPOTENCIACIÓN DEL SISTEMA FRIGORÍFICO DE LA PLANTA DE CONGELADO DE PRODUCTOS HIDRIOBIOLOGICOS PARA AUMENTAR SU CAPACIDAD DE CARGA  Y 

MEJORAR SU EFICIENCIA EN CASAMAR SAC SAMANCO’’

Metodología

 ¿En qué medida es 

viable desde el punto 

de vista técnico y 

económico la 

repotenciación del 

sistema frigorífico de 

la planta de congelado 

de productos 

hidrobiológicos para 

aumentar capacidad y 

eficiencia en Casamar 

SAC Samanco?

Determinar la viabilidad técnico 

económica de repotenciar el 

sistema de congelamiento de 

pescado de la empresa 

Casamar SAC, para aumentar 

su capacidad y rendimiento 

frigorífico

La repotenciación del 

sistema frigorífico de 

la planta de 

congelado de 

productos 

hidrobiológicos para 

aumentar capacidad y 

eficiencia en Casamar 

SAC Samanco es 

viable desde el punto 

de vista técnico y 

económico

1. Tipo de Investigación: Aplicada, pues se busca resolver un problema industrial

2. Nivel de Investigación: Descriptivo
Repotenciacion de 

sistema frigorífico:

• Mayor superficie de 

condensación, m2

• Mayor superficie de 

evaporación, m2

• Mayor capacidad 

compresión del gas, kw

• Mayor diferencia 

logarítmica de 

temperatura, °C

3. Método: Deductivo

4. Diseño de la Investigación: Flujograma de procedimientos para desarrollar los 

objetivos específicos y hallar solución al problema de investigación

5. Población: Sistemas de refrigeración para congelamiento de productos 

hidrobiológicos del Departamento de Ancash

6. Muestra:  Sistema de refrigeración para congelamiento de productos 

hidrobiológicos de Planta Casamar SAC Samanco

7. Técnicas: observación de procesos, mediciones de parámetros industriales


