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SIMBOLOGIA

h;,: Coeficiente exterior de transferencia de calor.
h;: Coeficiente interno de transferencia de calor.

@y Factor de correccién asociado a la geometria del haz de tubos.

AP, : Caida de presion en los cabezales.

AP;: Caida de presion en el interior de los tubos.

Areq: Area de transferencia de calor requerida.

A';: Area de flujo de un tubo.

Bpr: Rango de temperaturas de ebullicion del fluido.

C.: Coeficiente de capacidad calorifico del fluido frio.

Cco1: La capacidad calorifica del fluido del colector.

Cy,: Coeficiente de capacidad calorifica del fluido caliente.
cp: Calor especifico

COP: Coeficiente de performancia.

COPyp: Coeficiente de desempeiio de sistemas de bombas de calor.
COPg: Coeficiente de desempefio de sistemas de refrigeracion.
D,: Diametro exterior.

Dy,: Didmetro del circulo minimo que contiene a todos los tubos.
D;: Didmetro interno.

D,: Didmetro de la carcasa.

E.: Energia cinética.

Ep: Energia potencial.

f: Factor de friccion.

F;: Es el factor de correccion de DMLT.

Fb: Factor de correccién por la geometria del haz de tubos.

Fc: Factor de correccion por rango de ebullicidn.

FNE': Flujo neto de efectivo.

Fp: Factor de correccion por rango de ebullicion.

G;: Velocidad mdsica.

h: Entalpia especifica.

n.: Rendimiento del colector solar.

hyg: Coeficiente de transferencia de calor debido al desprendimiento de burbujas.

hyg1: Coeficiente de transferencia de calor para un tubo sumergido en un fluido similar al
existente en el ebullidor y sometido a la misma densidad de flujo de calor.

I: Tasa de interés.

3V: Producto entre la polarizacion magnética y el volumen.

L;: Coeficiente de trabajo.

l;: Coordenada de trabajo.



m : Flujo masico.

.. Flujo masico del refrigerante puro.

Nu: Numero de Nussel

P: Inversion inicial.

P;: Paso entre tubos.

Pr: Numero de Prant

Qevap: Carga térmica del evaporador

G1max: Maxima densidad de flujo de calor para un solo tubo.

Qpmax: Maxima densidad de flujo de calor admisible corregida para el haz de tubos.

Q.: Calor perdido por conduccion.

Q.,,: Calor perdido por evaporacion.

Qy: Calor desechado a la temperatura mas alta.

Q. Calor absorbido a la temperatura mas baja.

Q,: Calor perdido por radiacién.

Ry S: Parametros adimensionales para el cdlculo de F;.

R,: Resistencia unitaria al ensuciamiento en la parte externa del tubo.
R,: Factor de suciedad (o resistencia térmica unitaria) del depésito.
R;: Resistencia unitaria al ensuciamiento en el interior del tubo.

R;.: Resistencia unitaria térmica del tubo, basada en el area externa del tubo.
Re: Numero de Reynold

T,: Temperatura del refrigerante.

Ty: Temperatura de la solucion.

TIR: Tasa interna de retorno.

TMAR: Tasa minima atractiva de retorno.

TRI: Tiempo de retorno de inversion.

U: Coeficiente global de transferencia de calor de un intercambiador limpio.
U,: Coeficiente global de transferencia de calor después de que se ha presentado el
ensuciamiento.

V: Flujo volumétrico o caudal.

v: Velocidad.

VAN: Valor actual neto.

W: Trabajo neto.

x: Es la concentracidn en peso de bromuro de litio.

XsoLaepil - CONcentracion de la solucion débil

Xsolfuerte - CONcentracion de la solucion fuerte.

@qp: Es la absortancia solar de la placa absorbente del colector.

&: Eficiencia.

Us: Viscosidad dinamica.

p: Es la densidad del fluido

7. Es la transmitancia solar efectiva de la cubierta del colector.



INTRODUCCION

Con los avances tecnoldgicos y cientificos se han logrado superar una gran
cantidad de dificultades con las que el ser humano tenia que lidiar en el pasado, ademas
de esto se han alcanzado mejores condiciones de vida en la sociedad. Estos cambios
evolucionaron en forma acelerada a partir de la revolucion industrial, sin embargo el
desarrollo tecnolédgico también ha tenido un impacto negativo en el equilibrio del sistema
ambiental. Los efectos negativos han surgido no porque el desarrollo industrial sea malo,
sino mas bien porque se ha hecho un mal empleo de los recursos y es de tener presente
gue muchas de las técnicas convencionales que se han ocupado para el abastecimiento de
recursos son de origen no renovable.

Como una respuesta a la problematica en la actualidad ha surgido un gran interés
por las fuentes de energia renovables como medio para surtirnos del recurso energético,
no obstante la experiencia ha demostrado que ninguna fuente de energia es cien por
ciento renovable si no se hace un uso racional y responsable de dicho recurso o fuente,
para solventar dicha dificultad es conveniente emplear en forma combinada los diferentes
recursos de tal modo que se haga uso de cada uno sin superar los limites naturales que
permitan su renovacion.

En vista a lo anterior este trabajo de graduacién tiene como finalidad presentar
una propuesta que permita mejorar las técnicas de abastecimiento de energia utilizadas
en El Salvador. Dicha propuesta va orientada a mejorar la eficiencia de la Central
Geotérmica de Ahuachapdan, para ello se propone el uso de un sistema de refrigeracién
por absorcidn que permita controlar la temperatura de condensado de la planta.

El informe inicia con la presentacién de un marco tedrico, en el cual se presenta
suficiente informacién que sirve de base para los analisis posteriores, luego se procede
con la etapa de disefio termodinamico en la cual se dimensiona el sistema de refrigeracion
y se analizan diferentes alternativas para la fuentes de suministro de calor que el
generador del sistema necesita y de esta manera es seleccionada la mejor alternativa.

Luego de haber completado el disefio termodinamico se lleva a cabo el disefo
mecanico de cada uno de los componentes del sistema de absorcidn los cuales son: el
generador, el condensador, el evaporador y el absorbedor. El evaporador del sistema de
refrigeracién por absorcion estard ubicado en la linea de retorno del agua que es
retroalimentada desde la torre de enfriamiento hasta el condensador de la planta, de este
modo la temperatura en este Ultimo elemento serd controlada.



Con el fin de llevar a cabo un adecuado disefio mecanico es necesario analizar la
disponibilidad de espacio fisico con que cuenta la planta y de este modo adecuar los
componentes del sistema de absorcién de la forma mas conveniente.

Después de haber seleccionado el espacio fisico y dimensionado los componentes
del sistema de absorcidn se procede a elaborar los correspondientes planos técnicos y un
manual de operacién que garantice el buen funcionamiento del sistema. Por ultimo se
efectdia un andlisis de viabilidad socio-econdmica y ambiental.



PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA.

Se deben determinar y analizar las variables y parametros de disefio que permitan
dimensionar el sistema de refrigeracion por absorcidn destinado a controlar la
temperatura de condensado de la central geotérmica de Ahuachapdn con el fin de
mantener los maximos niveles de eficiencia posible, algunas de estas variables son: el
caudal, la presidon y la temperatura del agua que es retroalimentada desde la torre de
enfriamiento hasta al condensador.

Ademads deben aplicarse las técnicas y criterios adecuados para una correcta
caracterizacion del ciclo termodinamico de refrigeracién por absorcion que servird de base
para el posterior dimensionamiento de los componentes de este sistema. Asi como
identificar la ubicacién mds adecuada para la instalacién de los diversos componentes del
sistema de absorcion dentro de la central geotérmica de Ahuachapdn.



OBJETIVOS.

Objetivo General

v Disefiar un sistema de refrigeracién por absorcién integrado a una central
geotérmica con el fin de disminuir la influencia de la temperatura ambiente en la
eficiencia y operacién de la planta.

Objetivos Especificos

v' Determinary caracterizar las variables y pardmetros de disefio.

v Efectuar el disefio termodindmico del sistema de refrigeracién por absorcion y la
correcta caracterizacion del ciclo.

v Realizar el disefio mecédnico de cada uno de los componentes del sistema de
refrigeracion por absorcidon y la integracién de los mismos.

v’ Elaborar planos técnicos que muestren el detalle de cada uno de los componentes
del sistema de refrigeracién por absorcién.

v’ Efectuar un anélisis de viabilidad socio-econémico del sistema completo.



ALCANCES Y LIMITACIONES.

Alcances.

v Se disefiard un sistema de refrigeracién por absorcién que permita disminuir la
influencia de los cambios climdticos en la operaciéon de la planta en la central
geotérmica de Ahuachapan aumentando la eficiencia de ésta, y de este modo
permitiendo utilizar de mejor manera los recursos energéticos del pais.

v En el trabajo de graduacién se presentara un analisis detallado del disefio de cada
uno de los componentes y sus respectivos planos técnicos.

v' Se evaluard y analizard la factibilidad de que la empresa invierta en un sistema

como el propuesto, esto se hard analizando diferentes razones financieras que
permitan emitir un juicio apropiado.

Limitaciones.

v’ Falta de estudios previos en el drea de aplicacion y la disponibilidad de informacion
acerca del tema, se presentan como las principales limitantes del proyecto.



JUSTIFICACION.

Mediante la ejecucién de estudios realizados en las Centrales Geotérmicas del Pais se
determind que con una pequefia reduccidn en la temperatura de salida de las torres de
enfriamiento se obtendria un incremento considerable en su capacidad de generacién, no
obstante para lograr esto es necesario la implementacién de equipos de refrigeracién que
deben consumir una gran cantidad de energia de alguna fuente, dando lugar a la
suposicidén que no es viable la implantacién de estos equipos, tanto desde una perspectiva
econdmica como técnica.

Para dar solucidon a esta situacion y poder implementar este sistema se acude a la
aplicacion de técnicas especializadas de refrigeracion, como es la refrigeracion por
absorcion en donde cualquier fuente de calor puede ser utilizada para hacer funcionar el
sistema, de este modo el suministro de energia podria ser de origen renovable
permitiendo asi solucionar los problemas técnicos y econdmicos que se han previsto.

De este modo se estarian aplicando simultdneamente técnicas de mejora en la
eficiencia energética y uso de fuentes renovables de energia, que a su vez como se
menciond con anterioridad tiene un gran impacto en aspectos econdmicos, sociales y
ambientales en nuestro pais.

El beneficio en el aspecto econdmico se debe a que las técnicas de energia
renovable promueven la autonomia energética, esto quiere decir hacer uso del recurso
propio con que se cuenta en determinada regién, de este modo puede verse reducida la
dependencia econémica de nuestro pais respecto de la economia de otros y del petrdleo,
ademas con la aplicacion de energias renovables y con la mejora en la eficiencia de los
sistemas actuales también se tendria menor peso en la balanza de pagos, mayor valor
agregado a las cadenas energéticas, mejora en la calidad del suministro energético y
mayor confiabilidad del suministro energético.

Los beneficios sociales se tendrian debido a que mediante una mejora en la
economia del pais se puede impulsar el desarrollo social del mismo y de este modo
mejorar la calidad de vida de la poblacidn salvadoreiia, permitiendo que mas familias
tengan a su alcance el satisfacer sus necesidades basicas, asi como el acceso a mayor y
mejor tecnologia que permita mejorar la educacion y formacién de nuestros jévenes. Por
otro lado la aplicacidn de estas técnicas reducen el impacto ambiental, tanto local como
global al reducir la emision de gases efecto invernadero al mismo.

Vi



CAPITULO I

1.0. CRISIS ENERGETICA Y LA IMPORTANCIA DE UN DESARROLLO
SOSTENIBLE

1.1. Crisis energética.

Actualmente, el mundo se encuentra en un periodo de crisis energética, ya que dentro de
algunos afios, la produccién mundial de petréleo convencional tiende a aumentar su costo
de produccidon, al haber alcanzado actualmente el limite de explotacidon, mientras la
demanda mundial no deja de aumentar.

El consumo de petroleo se cuantificd en el afio 2004 en 82.5 millones de barriles al
dia (cada barril contiene 55 galones) (AIE 2004), constituyendo el 40% del consumo
energético y de presentar un incremento de su consumo a escala mundial seguln pasan
los afios, siendo los EEUU el mayor contribuyente al haber incrementado su uso en un
20% en las ultimas cuatro décadas. De ahi su continua atencién sobre los conflictos del
Oriente Préximo.

El choque resultante de esta creciente hambre petrolera junto con el
encarecimiento del petrdleo, es inevitable, a causa de la importancia de la dependencia
de nuestras economias respecto del petréleo. Como alternativas se estan barajando
multitud de opciones, desde las energias alternativas o renovables hasta las energias
nucleares, aunque ninguna de ellas cuenta con una viabilidad plena.

Desde 2003 no se ha descubierto ningln yacimiento nuevo y el petréleo obtenido
es pesado, es decir, se encuentra en arenas asfalticas que contienen un gran contenido en
azufre, por lo que no es bueno para el refinamiento al requerir un mayor gasto energético
en éste. Las arenas asfalticas tienen un TRE (Tasa de Retorno Energético) de 1 a 4, es decir,
se necesita un barril de petréleo para producir cuatro. En los grandes yacimientos
petroliferos, que se encontraban en rocas muy porosas por lo que su extraccién era
mucho mads sencilla y de ahi que se les denominase bolsas, ademas de que su calidad era
mucho mejor, el TRE era de 1 frente a 100.

1.2. Alternativas energéticas respecto del petroleo
El gas natural es el que mas esta aumentando su uso, constituyente del 24% del
consumo energético, y tiene muchas ventajas, pero su explotacidon también contribuye al



efecto invernadero y sigue una curva de produccion mas pronunciada que la del petréleo,
de manera que, una vez que se alcance el cenit, unos diez afios después del petrdleo, su
declive sera mucho mas pronunciado. En Norteamérica la escasez de gas ya empieza a ser
un problema.

El carbdn es un combustible muy pesado, poco eficiente, con poca versatilidad y
con un gran coste de extraccidn y de transporte. Aun asi su consumo es del 25% del total
de recursos energéticos. Es muy contaminante (tanto su mineria como su combustidn) y
es el causante de la lluvia acida, ademas de contribuir al efecto invernadero. Estos
problemas se verian incrementados si se tratase de sustituir con él al petréleo.

La fusion nuclear, la que se produce en el interior del Sol y que nos proporciona la

energia que nos llega del astro, es la fuente de energia de la que se dice que resolvera
todos los problemas energéticos en el futuro, pero las complejidades tecnoldgicas a
superar son de tal magnitud que desde que se planted inicialmente ya se advertia que no
iba a estar disponible al menos antes de pasados unos 50 afios, y asi se continta diciendo
en la actualidad, pese a que han pasado mas de 30 desde entonces. Se necesita alcanzar
temperaturas superiores a cien millones de grados para que se produzca la reaccion de
fusion; materiales que resistan las altas temperaturas y la radiacién; lograr que la energia
liberada sea mayor que la necesaria para calentar y mantener aislado el combustible; y
finalmente, desarrollar dispositivos que capturen la energia generada y la conviertan en
electricidad, de tal manera que de todo el proceso se obtenga un balance energético
adecuadamente positivo.

La fisidon nuclear presenta numerosas dificultades para implantarse a gran escala y

a corto plazo: el enorme coste (econdmico y energético) de la construccién vy
desmantelamiento de cada central nuclear; la ausencia de soluciones al tratamiento y
almacenamiento de los peligrosos residuos, que emiten radiactividad durante miles de
afos; el riesgo de accidentes nucleares y de atentados terroristas; los conflictos entre los
paises por el temor al posible empleo de la energia nuclear para fines militares; el gran
impacto ambiental que genera la mineria del uranio. En todo caso, aunque todos estos
problemas se pudieran superar, el uranio también posee un pico de produccidn, que se
alcanzara dentro de unos 25 afios, plazo que se acortaria si se incrementase el numero de
centrales nucleares.

El hidrégeno no es una fuente de energia ni un recurso natural y debe obtenerse a
partir de otras materias primas (agua, biomasa, combustibles fdsiles), necesitando mas
energia para obtenerlo de la que después proporciona. Se plantea como combustible para
el transporte porque no es contaminante y en principio se podria utilizar de forma liquida,
como los derivados del petrdleo, aunque para ello se tendrian que conseguir



temperaturas por debajo de los -2532 C y presiones elevadisimas, lo que supondria un
gasto elevado de energia. Ocupa 8 veces mas volumen por unidad de energia que las
gasolinas o el diesel, y haria falta adaptar a él los vehiculos actuales y los sistemas de
transporte y distribucion de combustible que estan implantados hoy en dia, siendo su
manipulacidon extremadamente peligrosa debido a su elevada inestabilidad. Las pilas de
hidrégeno cuentan con los inconvenientes antes citados y a su vez la necesidad de platino,
uno de los metales nobles mas caros del mundo.

La energia hidroeléctrica, que sélo aporta el 2,7 % de la energia global, tiene pocas

posibilidades de incrementarse significativamente. Las grandes presas siempre causan
gran impacto sobre las areas donde se construyen, y obligan a desplazarse a las
poblaciones residentes en las mismas. Ademas las condiciones hidrograficas favorables
cada vez son menores produciendo con mayor frecuencia largos periodos de sequia
seguidos de periodos de lluvias torrenciales que no permiten su almacenamiento.
También hay que afiadir el hecho de que se pierde 66% de dicha energia en forma de calor
en su transporte.

Los biocombustibles no tienen las prestaciones que presentan los gasdleos

obtenidos del petrdleo y, para incrementar su produccion significativamente, se tendrian
que dedicar una gran cantidad de tierras fértiles a su cultivo, lo que es complicado en un
mundo en el que el hambre y la desertizacidon son dos de sus problemas de mas dificil
solucién. Ademas, nuevamente el petréleo aparece como el recurso que esta detras de su
desarrollo, pues el proceso de siembra, tratamiento, fertilizacién, riego, cosecha,
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transporte y distribucidon requiere de energia que en la actualidad se obtiene del “oro

negro”.

Actualmente con los altos precios del petréleo, y trayendo a cuenta el problema del
calentamiento global; se vuelve imperativo el desarrollo de nuevas alternativas de
aprovechamiento de algunas fuentes de energia no convencionales 6 energias renovables,
gue proveen una opcidén de abastecimiento interesante, gracias a que permiten el
aprovechamiento de los recursos locales suministrando energia a menores costos
econdmicos y ambientales, en comparacion con aquellas convencionales. Y ademas son
recursos que estan dentro de un ciclo natural de renovacidn relativamente corto. Algunas
de estas fuentes de energia son las siguientes: (si bien algunas se mencionaron
anteriormente se consideran renovables por su definicién).

v’ Energia edlica: Es la energia obtenida con las corrientes de aire terrestre.

v’ Energia solar: Son sistemas que aprovechan la radiacion solar incidente sobre la
tierra para generar energia eléctrica, calefaccién y aplicando algunas técnicas hasta
frio.



v Energia geotérmica: Energia que se obtiene del calor interior de la tierra.

v Energia hidraulica: Es obtenida del aprovechamiento de la energia potencial
gravitatoria del agua.

v Energia mareomotriz: Energia obtenida del movimiento del agua en la superficie
de los océanos y mares.

v Energia del biogas: Gas que se genera por la descomposicion de materia organica,
y que se puede utilizar como combustible.

v' Energia a partir del hidrégeno: Se extrae del agua por medio del proceso de
hidrdlisis, asi como también por medio del reformado de gases.

v' Biocombustibles: Se obtienen a partir de la transformacion de materias primas
(como soja, girasol, maiz, ricino, colza, cdrtamo, etc.), en aceites vegetales,
utilizados para el abastecimiento de combustible.

1.3. Ahorro energético

El crecimiento poblacional y la economia de mercado han aumentado la demanda de
productos y energia, creciendo la huella ecoldgica de la humanidad. La base de la
economia mundial se basa en el concepto de crecimiento infinito que requiere de un 3%
de incremento anual. Dicho crecimiento implica que en apenas un cuarto de siglo, las
necesidades energéticas se habran duplicado y asi sucesivamente. También hay que tener
en cuenta el hecho de que el 75% de la poblacién mundial consume el 25% de la energia 'y
el 25% del resto consume el 75% restante, por lo que si estos ultimos quisiesen unirse al
carro del consumo energético entonces las necesidades energéticas se multiplicarian
entre 4y 9 veces.

Los E.E.U.U y Canada tienen el récord de consumo, constituyen sélo el 5% de la
poblacion mundial y consumen el 30% de la energia primaria. Como solucion a dicha
problematica energética, los cientificos sélo encuentran como alternativa una reduccién a
nivel global del consumo de energia por individuo, es decir, un ahorro energético. En este
campo se han hecho varios avances, ya que se ha trabajado en la eficiencia en el campo
automotriz, se ha mejorado la eficiencia de maquinaria y equipo en general, ademas se
promueve el reciclaje lo cual trae un gran ahorro de energia y beneficia al ambiente
retrasando el cambio climatico.

Como se ha expuesto anteriormente todas las fuentes de energia poseen sus
propias desventajas debido a su naturaleza, tales como:

v’ Bajas eficiencias.
v' Tecnologia de equipos e instalacién muy costosa.



v' Algunas de ellas dejan desechos que duran miles de afios en descomponerse
(nuclear).

v' Dependencia del petréleo para construccién vy trasporte de dispositivos
componentes de los distintos sistemas.

v Desaparicion de tierras de cultivo y desplazamiento de personas de sus tierras
entre otras.

Sin embargo, se puede afirmar que es de suma importancia la investigacién y
desarrollo de sistemas que nos permitan superar los obstdculos actuales; iniciando
también politicas de ahorro energético; reciclaje y el mejoramiento de sistemas actuales,
por otra parte se debe aprovechar las bondades de las energias renovables, que son
baratas luego de haber instalado el sistema de aprovechamiento, reduciendo asi la
dependencia actual del petrdéleo y asegurando el futuro de las generaciones venideras, asi
la humanidad estara mejor preparada para enfrentar el cambio climatico, y la inminente
desaparicion del petrdleo.

1.4. Cambio climatico

Se llama cambio climatico a la modificacién del clima con respecto al historial climatico a
una escala global o regional. Tales cambios se producen a muy diversas escalas de tiempo
y sobre todos los pardmetros climaticos: temperatura, precipitaciones, nubosidad, etc. En
teoria, son debidos tanto a causas naturales como antropogénicas.

Por "cambio climatico" se entiende una variacidon del clima atribuido directa o
indirectamente a la actividad humana que altera la composicidén de la atmésfera mundial y
gue se suma a la variabilidad natural del clima la cual se da cuando este fendmeno se
produce constantemente por causas naturales. El cambio climdatico implica cambios en
otras variables como las lluvias globales y sus patrones, la cobertura de nubes y todos los
demads elementos del sistema atmosférico. La complejidad del problema y sus multiples
interacciones hacen que la Unica manera de evaluar estos cambios sea mediante el uso de
modelos computacionales que simulan la fisica de la atmdsfera y de los océanos.

Mucho se habla de los periodos de cambio del clima que ha sufrido el planeta
tierra; y como ya se menciond hay dos causas principales de ello, la primera es la
variabilidad natural del clima, que como su nombre lo indica es a causa de fendmenos
naturales; por otro lado existen causas no naturales, 0 mas bien antropogénicas. A
continuacion se presenta un orden de estos aspectos:



Variabilidad natural del clima:

v Influencias del Sol.
Variaciones orbitales.
Impactos de meteoritos.

La deriva continental.

La composicion Atmosférica.
Las corrientes oceanicas.

NN N NN

El Campo magnético terrestre.

Causas antropogénicas.

Una teoria es que el ser humano sea hoy uno de los agentes climdticos, incorporandose a
la lista hace relativamente poco tiempo. Su influencia comenzaria con la deforestacién de
bosques para convertirlos en tierras de cultivo y pastoreo, pero en la actualidad su
influencia seria mucho mayor al producir la emisién abundante de gases que, en teoria,
producen un efecto invernadero: CO, en fabricas y medios de transporte y metano en
granjas de ganaderia intensiva y arrozales. Actualmente tanto las emisiones se han
incrementado hasta tal nivel que parece dificil que se reduzcan a corto y medio plazo, por
las implicaciones técnicas y econdmicas de las actividades involucradas.

A finales del siglo XVII el hombre empezd a utilizar combustibles fdsiles que la
Tierra habia acumulado en el subsuelo durante su historia geoldgica. La quema de
petréleo, carbdn y gas natural ha causado un aumento del CO, en la atmdsfera y que
produce el consiguiente aumento de la temperatura debido al efecto invernadero. Se
estima que desde que el hombre mide la temperatura hace unos 150 afios (siempre
dentro de la época industrial) ésta ha aumentado 0.5°C y se prevé un aumento de 1°C en
el 2020 y de 2°C en el 2050.

Ademas del didxido de carbono (C0,), existen otros gases de efecto invernadero
responsables del calentamiento global, tales como el gas metano (CH,) 6xido nitroso
(N,0), Hidrofluorocarbonos (HFC), Perfluorocarbonos (PFC) y Hexafluoruro de azufre
(SFg), los cuales estan contemplados en el Protocolo de Kioto.

1.5. Generalidades del Desarrollo Sostenible

El término Desarrollo Sostenible se aplica al desarrollo socio-econdmico y fue formalizado
por primera vez en el documento conocido como Informe Brundtland (1987) creado por
la Comision Mundial de Medio Ambiente y Desarrollo de Naciones Unidas.



Definicidn Segun el Informe Brundtland-ONU:

“La capacidad de una sociedad para satisfacer las necesidades del presente, sin

comprometer la capacidad de las generaciones futuras para satisfacer sus propias

necesidades”

Soportable Viable

Figura 1.1 Pilares del desarrollo sostenible
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1.5.1. Historia del desarrollo sostenible.
e 16 de juniode 1972 - Conferencia sobre Medio Humano de las Naciones Unidas
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(Estocolmo). Es la primera Cumbre de la Tierra. Se manifiesta por primera vez a nivel

mundial la preocupacién por la problematica ambiental global.



e 1984 - Primera reunion de la Comision Mundial sobre Medio Ambiente y Desarrollo,

creada por la Asamblea General de la ONU en 1983, para establecer una agenda
global para el cambio.
e 1987 - Informe Brundtland Nuestro Futuro Comun, elaborado por la Comision Mundial

sobre Medio Ambiente y Desarrollo en el que, se formaliza por primera vez el
concepto de desarrollo sostenible.

e Del 3 al 14 de junio de 1992 - Se celebra la Conferencia de la ONU sobre Medio
Ambiente y Desarrollo (Sequnda "Cumbre de la Tierra") en Rio de Janeiro, donde:

— Nace laAgenda 21, se aprueban el Convenio sobre el Cambio Climatico,
el Convenio sobre la Diversidad Bioldgica (Declaraciéon de Rio) y la Declaracion de
Principios Relativos a los Bosques.

— Se empieza a dar amplia publicidad del término Desarrollo Sostenible.

— Se modifica la definicién original del Informe Brundtland, hacia la idea de "tres
pilares" que deben conciliarse en una perspectiva de Desarrollo Sostenible: el
progreso econdmico, la justicia social y la preservacién del medio ambiente.

e 1997 - Se aprueba el Protocolo de Kyoto de la Convencion Marco de las Naciones

Unidas sobre el Cambio Climatico.
e 2002 - Conferencia Mundial sobre Desarrollo Sostenible ("Rio+10", Cumbre de

Johannesburgo).
e 2005 - Entrada en vigor del Protocolo de Kyoto sobre la reduccion de las emisiones

de gases de efecto invernadero.
e 2007 - Cumbre de Bali que busca redefinir el Protocolo de Kyotoy adecuarlo a las

nuevas necesidades respecto al cambio climatico. En esta cumbre intervienen los
Ministros de Medio Ambiente de casi todos los paises del mundo aunque Estados
Unidos de Norte América y China (principales emisores y contaminantes del planeta)
se niegan a suscribir compromisos.

1.5.2. Areas prioritarias del desarrollo sostenible

e Derechos Humanos: Las companias deben contribuir a la mejora de los derechos

humanos creando capacidad local y respetando las diferentes culturas y la situaciéon
econdmica.

e Derechos de los Empleados: Deben incluir el enriquecimiento de sus habilidades y su

capacitacidén. Las compaiiias tienen la obligacién de proveer entrenamiento a los
empleados para mejorar su futuro y el de su propia empresa.
e Involucramiento en la Comunidad: Debe haber un dialogo con grupos interesados

acerca de la importancia de involucrarse e invertir en comunidades locales.



e Proteccion Ambiental: Hacer que la proteccidn del medio ambiente sea una prioridad

y que se cumpla con la legislacidn y las regulaciones ambientales.
e Relaciones con los Suplidores: Es importante incrementar las oportunidades para los

medianos y pequeiios suplidores en la cadena productiva. Lo mismo que, el
intercambio del conocimiento y la tecnologia.

1.5.3. Definicion de Responsabilidad Social

Responsabilidad Social es el compromiso de los empresarios para contribuir al desarrollo
economico sostenible, trabajando con sus empleados, sus familias, la comunidad local y la
sociedad en general para mejorar su calidad de vida.

1.5.4. Definicion de Eco-eficiencia:

“Entrega de bienes y servicios a precios competitivos que satisfagan las necesidades
humanas y promuevan la calidad de vida, al tiempo que se reducen progresivamente los
impactos ecoldgicos y la intensidad de uso de recursos naturales a lo largo del ciclo de
vida, a un nivel por lo menos acorde con la capacidad de carga estimada de la Tierra."

1.6. Situaciony retos ambientales de El Salvador.

La proteccion y la armonia con el medio ambiente son factores que permiten a las
naciones el crecimiento sostenible a mediano y largo plazo; asi como, una variable
importante de desarrollo y en la mejora en la calidad de vida en una determinada region.

Uno de los ocho Objetivos que se planteé las Naciones Unidas durante la Cumbre
del Milenio, en Nueva York, aino 2000, fue garantizar la sostenibilidad del medio ambiente.

En 2002 la Cumbre Mundial de Desarrollo Sostenible, celebrada en Johannesburgo,
Africa, puso los cimientos para la accién y establecié metas importantes en la lucha contra
la pobreza y el continuo deterioro del medio ambiente natural, problematicas que ya
entonces se habian agudizado.

Fue asi que la Cumbre reiterd la importancia de la diversidad bioldgica o
biodiversidad para el desarrollo de los paises y la reduccién de la pobreza, entre otros
aspectos relevantes. La biodiversidad es de suma importancia para el desarrollo
econémico y social de la humanidad, pues la interaccién de esta condicion de la
naturaleza provee alimentos, madera e insumos para combustibles y medicamentos.



También, la biodiversidad permite la generaciéon de servicios ambientales
naturales, como la proteccidon de cuencas hidrograficas y de zonas costeras, se polinizan
cultivos, se mantiene la fertilidad de los suelos, se reciclan deshechos, etc. Sin embargo, la
problematica de degradacion ambiental es grave a nivel mundial y, particularmente, en
paises en vias de desarrollo, como El Salvador. Encontrar soluciones a los problemas
ambientales implica la conjugacién de esfuerzos de los distintos sectores de la sociedad
para que la economia crezca a tasas sostenidas, en armonia con el medio ambiente.

El Salvador se ubica en la posicion N2.72 en el "Reporte de Competitividad afio
2004", en materia de rigor en la aplicacién de las normas ambientales; lo que significa que
el pais se situa por debajo de la media en relacidon a 104 paises analizados por el Foro
Econdmico Mundial. Los actuales impactos de los dafios ambientales en la productividad,
la salud y la infraestructura son los suficientemente grandes como para llegar a cancelar el
crecimiento anual de la economia.
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Figura 1.2 Competitividad y regulaciones ambientales (Global Competitiveness Report 2002-2003)

El Salvador podria perder su participacidon en el mercado extranjero a manos de
competidores con un mejor registro y desempefio ambiental, especialmente en los
mercados como el de Norteamérica, la Union Europa y Japdn que exigen normas
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ambientales mas exigentes para los productos importados y sus procesos de produccion.
Ahora que las industrias de otros paises estdan adoptando los lineamientos de la ISO-14000
para su gestién ambiental, El salvador se podria encontrar en desventaja competitiva para
mantener su participaciéon en el mercado o para penetrar en nuevos.

Para superar sus niveles actuales de competitividad, es indispensable en El
Salvador la concertacion y creacién de alianzas que conduzcan a modificar los patrones de
produccién y consumo y que finalmente permita construir una sociedad mas limpia, justa
y equitativa, con la finalidad de contribuir a un mejoramiento de la calidad de vida de la
poblacién, tanto de las presentes como de las futuras generaciones. A continuacion se
presenta una descripcidn de la problemdtica ambiental y los retos futuros de El Salvador,
teniendo presente que la informacién mds reciente data del afio 2003:

a) La contaminacion _atmosférica en el pais representa un problema

predominantemente urbano, determinado por los altos niveles de concentracién
del parque automotor y las industrias, asi como el alto consumo de energia en las
zonas urbanas, principalmente en el gran San Salvador, utilizando como fuente
primaria la combustion de combustibles fdsiles. El 70% de las emisiones al aire
provienen de la flota vehicular, principalmente colectivo y pesado, y el 30% de la
coccidn residencial (cocinar con lefia), en el interior del pais.

De las recientes mediciones de 2003 hasta la fecha, realizadas por el Ministerio de
Ambiente y Recursos Naturales (MARN), los niveles de contaminacion de Didxido
de Nitrégeno (NO,), Diéxido de Carbono (CO,), Didxido de Azufre (50,) y
Particulas Menores de 10 Micras (PM 10) se habian encontrado por encima de los
valores guias (40 ug/m?3 y 50 ug/m?3) establecidos por la OMS y la Agencia de
Proteccion Ambiental de los EEUU (EPA), respectivamente. Tanto el SO, y el NO,
son causas de enfermedades respiratorias. El didxido de azufre produce el bloqueo
de las vias respiratorias y pude provocar espasmos como tos y resuello, mientras
gue el didxido de nitrégeno disminuye la resistencia del aparato respiratorio.

En el 2006, el Ministerio de Salud Publica y Asistencia Social (MSPAS) habia
registrado 854,670 enfermedades respiratorias (entre bronquitis aguda y crénica y
asma) y superaba por mas de 1,000 la cantidad de consultas ambulatorias
registradas en el ano 2005: 727,434.

En 2003 las emisiones nacionales de gases fueron de 1.25 millones de toneladas,
de las cuales un 32% fueron de CO, (0.4 millones de toneladas). En vista de que El
Salvador no tiene proyectos para mitigar los efectos del Didxido de Carbono,
ademas de la contaminacién local es un emisor neto de carbono a la atmésfera en
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b)

c)

la region centroamericana, con lo cual contribuye en la destruccién de la capa de
ozono y en provocar el efecto invernadero.

En cuanto al recurso hidrico, los rios mas contaminados son el Acelhuate,

Suquiapa, Sucio, Grande de San Miguel y Acahuapa, los cuales drenan las aguas
residuales de San Salvador, Santa Ana, Nueva San Salvador, San Miguel y San
Vicente respectivamente.

Hasta el afio 2002, la cobertura para el saneamiento ambiental en el area urbana
fue del 86.67% y la letrinizacién en el area rural fue del 53.6%. La oferta hidrica del
pais, recibida por medio de la lluvia es en promedio 1,823 Mm. anuales,
equivalentes a 38,283 millones de m3, de los cuales el 67% se pierde por la
evapotranspiracién, quedando solamente 12,633 millones de m3 de oferta
disponible (33%). Tomando en cuenta los 6.7 millones de habitantes del pais con
una dotacién diaria de 250 litros persona/dia, la demanda para uso doméstico
representa solamente el 4.9% de la oferta disponible.

La canicula es un periodo anormalmente seco lo suficientemente prolongado para
que la falta de agua produzca un serio desequilibrio hidrolégico en el area
afectada. Se estima que el 23% del territorio nacional estd afectado por dicho
fendmeno, aunque el 43% sufre los efectos de la sequia.

Segun ANDA en el 2001, su produccion de agua potable fue de 278.9 millones de
m3 y el consumo facturado fue de 249.0 millones de m3 con pérdidas de 17.4%,
debido a varias causas, pero principalmente al deteriorado estado de las tuberias
por su obsolescencia. La cobertura del servicio de agua potable a nivel nacional a
través de ANDA, municipalidades y comunidades autoabastecidas (conexiones
domiciliarias y facil acceso), para 2002 fue de 75.6%; en el area urbana fue de
91.8% y 48.3% en el area rural.

La generacion de aguas residuales ha carecido de controles efectivos para que sean
tratadas adecuadamente, ya que aproximadamente el 70% de las actividades
econdmicas que generan aguas residuales no cuenta con tratamiento.

Con respecto a la calidad del suelo, mas del 50% del territorio nacional esta siendo
utilizado en forma inapropiada. Segun mapa de pendientes, el 49% del territorio,
son tierras con pendientes arriba del 15%, lo que sumado a la baja cobertura
vegetal y las practicas agricolas sin medidas de conservacidon ocasionan altas tasas
de erosién. En el pais se han reportado tasas anuales de erosiéon de 59 millones de

12



d)

e)

f)

toneladas de suelo, pérdida equivalente a un terreno de 4,545 hectareas
(45.45 Km?) de superficie con un metro de profundidad.

La generacion promedio de desechos sélidos a nivel nacional es aproximadamente
de 2,347.26 ton/dia. En el pais solo el 69% de los municipios (182) y el 63% de la
poblacién cuentan con el servicio de recoleccion. De los 182 municipios que
cuentan con servicios de recoleccidon, se han identificado 143 botaderos a cielo
abierto. Para la disposicion final de los desechos, solamente nueve municipios de
los 182 (10.4%) cuentan con sitios adecuados (rellenos sanitarios) que reunen las
condiciones técnico-ambientales para este fin.

Al igual que los paises centroamericanos, El Salvador tiene vulnerabilidades
ambientales que impactan en sus actividades socioecondmicas. Algunas
estimaciones sobre las diferentes amenazas, indican que alrededor del 9.36% del
territorio nacional (1,970 km?) est4 expuesto a impactos severos y moderados por
inundaciones, asimismo el 19.2% (4,040 km?) estd expuesto a diversos tipos de
deslizamientos y mas de 47% (10,000 km?) tiene posibilidades de ser afectado por
sequias de forma severa, moderada o débil.

En materia de leyes ambientales, El Ministerio de Medio Ambiente y Recursos
Naturales (MARN), como autoridad ambiental y en cumplimiento a la Ley de Medio
Ambiente, cuenta con ocho politicas ambientales. Adicionalmente, otras carteras
de Estado coordinan y desarrollan esfuerzos medioambientales y de proteccién de
los recursos naturales. Entre ellas se citan al Ministerio de Agricultura (MAG) como
responsable en el manejo forestal y las cuencas hidrograficas, al Ministerio de
Turismo (MITUR) como promotora del turismo ecolégico y de aventura y al
Ministerio de Salud Publica y Asistencia Social (MSPAS) que tiene a su cargo los
temas relativos a la salud ambiental del pais.

El Salvador ha suscrito distintos convenios internacionales sobre la materia, que se
convierten en leyes de la Republica al entrar en vigencia. No obstante, es necesario
fortalecer los esfuerzos de coordinacién entre todas las instituciones, para
asegurar que se cumplan las leyes y se incluyan las politicas de proteccién al medio
ambiente en las agendas institucionales. Entre ellas se encuentra la Ley del Medio
Ambiente y la Ley de Aéreas Naturales Protegidas, de reciente aprobacién en la
Asamblea Legislativa.

El cumplimiento de los acuerdos internacionales en materia ambiental involucra: la
adopcion de politicas comunes para la proteccion del medio ambiente, la
conservacion de los recursos naturales, la promocion del desarrollo sostenible, la
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presentacion de comunicaciones conjuntas sobre temas de interés comun y el
intercambio de informacion sobre las posiciones nacionales en foros ambientales
internacionales.

Con respecto a este tipo de cumplimientos El Salvador se ubica en la posicidn
N2.91 en el "Reporte de Competitividad afio 2004". El pais en lo relacionado a
convenios internacionales ha manifestado una participacion mds activa en estos
temas en los ultimos afios; por ejemplo, compromisos de: Impulsar la cooperacion
en el dmbito de la conservacidon y aprovechamiento sostenible de los recursos
naturales y el medio ambiente en las siguientes areas, consideradas como
prioritarias:

v El Corredor Bioldgico Mesoamericano que abarca desde el sur de la Cordillera
Neovolcanica de México hasta Panamd, con énfasis en las Reservas, los
Parques y Areas Ecoldgicas Protegidas y en las Estrategias Nacionales de
Biodiversidad y vida silvestre.

v Instrumentacién Conjunta en los campos de Cambio Climatico, Proyectos
Forestales, Energia y Redes de Servicios Electrénicos Mesoamericano.

v' Ordenamiento Territorial de Recursos de Tierra, Hidricos y Costeros con
interés especial en el Ordenamiento Ecoldgico, la Evaluacién de Impacto
Ambiental incluyendo las Zonas Costeras y Recursos Marinos.

v' Contaminacién Ambiental en los aspectos de Sistemas de Monitoreo e
Inventarios de Contaminantes, Instrumentos de Regulacién, Infraestructura e
Ingenieria Ambiental, Manejo y Sistemas Regionales de Control de Residuos
Peligrosos.

v Politica en los temas de Legislacion Ambiental, Instrumentos de Gestién
Ambiental, Economia Ambiental, Medio Ambiente y Comercio, en particular
en relacidn a los Tratados de Libre Comercio, como es el caso del DR-CAFTA.

Para mejorar la gestién ambiental, El Salvador ha venido trabajando en el

fortalecimiento de las capacidades estatales, legales, empresariales y de las

comunidades. A nivel nacional sobresalen los procesos de modernizaciéon
institucional, el impulso de sistemas de informacién y el fortalecimiento de los

Sistemas de Evaluacion de Impacto Ambiental CEIA), los cuales son de

cumplimiento obligatorio de las empresas en el momento de desarrollar proyectos

productivos.

Pero debe tenerse presente que "una adecuada respuesta ambiental conlleva a
una mayor competitividad a través de una mayor eficiencia, innovacion tecnoldgica y la
adecuada implementacion de sistemas de gerencia ambiental”.
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Es por ello que los sistemas de gerencia ambiental deben contribuir en la solucién
de los principales problemas ambientales y que se han descrito en este capitulo:
suministro y contaminacion del agua, liquidos de desechos industriales sin tratamiento,
desechos sélidos, basura no recolectada, contaminacién atmosférica, contaminacion del
aire en sitios de trabajo, erosidon de suelos, sedimentacion y deforestacion. Para que el
breve milagro econdmico y politico de El Salvador llegue a ser duradero, hasta colocar con
certeza al pais en el camino de la paz hacia el desarrollo sostenible, dependera en gran
medida de la efectividad con que se solucionen, no solo los problemas sociales, sino que
también los problemas ambientales. Este es el proximo desafio de El Salvador y en ese
sentido, este trabajo quiere aportar su ayuda para contribuir en la verdadera prueba hacia
una paz, democracia duradera en armonia con el medio ambiente y el desarrollo
sostenible.

1.7. Barreras para la implementacion de los Sistemas de Gerencia
Ambiental en El Salvador

A pesar de algunas experiencias positivas, en El Salvador todavia persisten algunas
barreras de entrada para que las empresas, principalmente las MIPYMES, logren
implementar sistemas de gerencia ambiental. Para insertarse en la senda del desarrollo
sostenible las empresas salvadorefias requieren un importante apoyo para superar las
siguientes barreras: (i) concientizacién; (ii) capacitacién profesional; (iii) reglas normas y
legislacién; (iv) financiamiento; (v) facilitacién de la implementacién. A continuacién se
hace una descripcién de las mismas de una manera mas propositiva.

1.7.1. Concientizacion:

v Incentivar la participacién de las empresas por sectores prioritarios.
Es pertinente abordar los sectores econdmicos que presenten mayor susceptibilidad de
mejora en sus procesos por medio del SGA, incluyendo los mas contaminados, los de
mayor visibilidad o aquellos que enfrentan reglamentos mas estrictos.

v" Acercamiento con el publico para generar presion para que las PYMES locales
adopten practicas de SGA.

El publico en general, al igual que las industrias, deben disponer de informacién sobre los

efectos de la contaminacion en la salud y acerca de los beneficios de los SGA, con lo cual

se amplia la concienciacién y sirve para conceder a los ciudadanos la capacidad de
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presionar a las empresas, en especial a las MIPYMES, que posiblemente responderdn a
este nivel de presién directa.

v/ Diseminar experiencias exitosas y proyectos de demostracién, combinado con las
evaluaciones internas de las empresas.

En el Salvador existen unos cuantos proyectos exitosos utilizando SGA, que requieren una
mayor difusion, tales como: SIGMA/Q, Grupo Fertica, LaGeo, Amanco, CESSA y Baterias El
Salvador, entre otros. Estos proyectos jugarian un papel muy positivo al mostrar sus
beneficios técnicos y econdmicos a la comunidad empresarial salvadorefia. Una difusién
extensiva a todos los sectores permitiria alcanzar una mayor representacién de la
industria. Los casos concretos, donde se mostraria las mejoras bdasicas hasta la completa
optimizacidn técnica del SGA, pueden servir para demostrar a las empresas una amplia
diversidad de niveles de inversion que las beneficiaria econdmicamente.

v' Comercializacién de los Sistemas de Gerencia Ambiental con miras a producir
una combinacion de beneficios econémicos y ambientales.
Los SGA ofrecen beneficios econdmicos mediante el uso eficiente de los recursos, asi
como una mejora en la productividad y beneficios ambientales reduciendo el dafio
ecoldgico. Por ello es importante que los proyectos demostrativos ensefien a las MIPYMES
los beneficios finales, para que acepten e incorporen en los procesos productivos las
practicas de SGA.

v' Aprovechar los diferentes medios para resaltar la claridad del mensaje y su
inteligibilidad en cuanto a los beneficios de los SGA.

Es importante aprovechar las oportunidades que ofrece el extenso abanico de medios
para conseguir la concienciacidon, entre otros, los videos, medios electrénicos
(computadoras, internet), impresos (prospectos, manuales, ejemplos practicos), etc. Los
aspectos mas importantes de los medios de comunicacién son que estén escritos en un
lenguaje familiar que las PYMES comprendan facilmente, que se difundan por canales
conocidos y que ofrezcan mensajes y pautas para actividades de seguimiento y apoyo
empresarial.

v’ Fortalecimiento de los programas de premios y programas voluntarios con
beneficios perceptibles y tangibles que animen la participacion empresarial.
Los programas de premios suponen un medio innovador de concienciar sobre los SGA en
El Salvador, al reconocer los grandes logros ambientales y econdmicos de las empresas, en
vista de la ventaja comercial que reciben las premiadas por el reconocimiento medidtico e
institucional asociado con la iniciativa nacional.
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1.7.2. Capacitacion Profesional:

v Debe desarrollarse un "mercado de los SGA" en el que participen tanto el lado de
la oferta como el de la demanda.

La capacitacion debe desarrollarse tomando en cuenta el estado de la oferta y la
demanda, con lo cual no solo se concentrard en la capacitacion de consultores en SGA y el
apoyo del conocimiento de los sistemas de gestion ambiental en las empresas, sino
también en la concienciacidn que fomente la necesidad e interés por adquirir servicios de
SGA, al tenerse mas personal de las empresas en los programas de aprendizaje de SGA,
redundando en una manera mas eficaz de transmitir este conocimiento a las MIPYMES .

v" Formar una comunidad de profesionales capaz de ofrecer servicios de consultoria
en SGA para que promueva y satisfaga las demandas de las empresas a medida
que se desarrollen.

Es necesario que en El Salvador se desarrolle una red de instituciones y profesionales para
satisfacer la demanda de servicios de SGA, generada por las actividades de concienciacién.
La oferta de asesoria, capacitacién y asistencia técnica han de coordinarse con una mayor
concienciacidon y demanda por parte de aquellas instituciones nacionales que promueven
el desarrollo sostenible y que sirvan de intermediarias entre los clientes y los
profesionales de los SGA.

v Incrementar la formacién de profesionales de los SGA mediante planes de
estudio universitarios.
La educacidon en SGA debe incorporarse en los planes de estudio interdisciplinarios de las
universidades salvadorefias. Con el tiempo, los programas de capacitacidon con tan amplio
espectro facilitaran la institucionalizacién de una "cultura de ecoeficiencia y SGA" entre
los profesionales.

v' Implementar pasantias para combinar la capacitaciéon profesional con la
prestacion de un servicio de SGA a bajo costo para las empresas y especialmente
a las MIPYMES.
Estos programas deben estructurarse para ofrecer a los estudiantes una amplia
experiencia que les permita participar en proyectos de calidad internacional. Las empresas
han de estar dispuestas a aceptar y aplicar las recomendaciones de los estudiantes
internos.

v/ La capacitacion en SGA debe alcanzar a un grupo amplio de profesionales,
extendiéndose mas alla de los profesionales técnicos.

Las actividades de capacitacién deben dirigirse al menos a los siguientes grupos: (i)

consultores; (ii) profesionales; (iii) propietarios/directivos/técnicos de las empresas; (iv)

17



estudiantes universitarios y de escuelas técnicas, (v) funcionarios de gobierno; y (vi)
financieros locales. También deberia incluirse al personal de diversos ministerios
gubernamentales en departamentos relativos al medio ambiente, comercio, industria,
economia, agricultura y turismo. Ademas de la capacitacion general, se debe ofrecer otro
tipo de preparacion que se concentre en los distintos sectores y las necesidades
especificas de cada categoria profesional.

v Ofrecer una certificacion a los proveedores de asistencia técnica en Ecoeficiencia
y SGA.
Para El Salvador es sumamente prioritario desarrollar un sistema de certificacién para los
formadores profesionales que conduzcan programas de informacién de Ecoeficiencia y
SGA a la comunidad empresarial del pais. La certificacion fija un conjunto de normativas
profesionales y ofrece a los proveedores mas credibilidad ante sus clientes.

v" Promover mas investigacion y desarrollo para estimular la innovacién local de
tecnologias adecuadas.
La investigacion y desarrollo es prioritaria para alentar la autosuficiencia en la creacién de
tecnologia propia en lugar de depender de las importaciones. De este modo se promueve
la sostenibilidad y la competitividad de la tecnologia ambiental nacional. La creacién de
lazos fuertes y permanentes entre las MIPYMES y los SGA puede sortear el obstaculo y
proporcionar a las empresas el acceso a las nuevas tecnologias.

1.7.3. Reglas, normasy legislacion:

v Las normativas en SGA deben ser multisectoriales.
La legislacién juega un papel importante en generar presidn para que las empresas
adopten un nuevo comportamiento de estrategias convenientes, para lo cual es necesario
gue se establezcan politicas econdmicas, industriales, agricolas y ambientales. En general,
las politicas que fomenten los SGA deberian:

i.  Concentrarse en los cambios en la produccién.
ii.  Mejorar la aplicacion de la normativa para lograr su mejor cumplimiento.
iii.  Publicitar el desempefio ambiental y el fomento de las medidas que se tomen con
respecto al consumo ambiental (etiquetado ecolégico).
iv.  Revisar y enmendar subsidios preexistentes u otros incentivos econdmicos que
pudieran rebajar artificialmente los precios de ciertos recursos que estimulen la
contaminacién o su uso insostenible.
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v.  Facilitar la investigacion y el desarrollo de tecnologias y herramientas limpias a fin
de mejorar el apoyo informado en la toma de decisiones, aumentar la
disponibilidad de la tecnologia y alentar la innovacién.

vi.  Apoyar la definicion de las politicas generales y sectoriales, al igual que las
acciones necesarias para poner en funcionamiento una estrategia nacional.

vii.  Disefar un sistema bdsico que asegure altos niveles de cumplimiento, ya que la
falta de aplicacion socava la intencién reguladora en el pais.

v' Apoyar la adopciéon de politicas e incentivos basados en el mercado que
promuevan los SGA.
Los incentivos basados en el Mercado cuentan con mayor flexibilidad que los
instrumentos habituales y sirven de incentivo para el desarrollo de mecanismos y
tecnologias mas eficaces para la prevencion de la contaminaciéon. También deben
promoverse las exenciones fiscales a la importacién de tecnologias de prevencion de la
contaminacion.

v' Fomento de mecanismos para el cumplimiento negociado en la reduccién de la
contaminacion.

El cumplimiento negociado es una forma de colaboracién que debe prevalecer entre el
gobierno y el sector empresarial, dentro de un régimen regulado, que tiene en cuenta a
todas las partes implicadas principales y promueve la cooperaciéon. Es necesario el
fomento de programas para negociar los niveles de cumplimiento en la reduccién de la
contaminacién, un campo donde debe animarse a la colaboracion de los legisladores y las
empresas para fijar las normas. La decision respecto al tipo de innovacién tecnolégica a
emplear para cumplir un objetivo determinado deberia hallarse en manos del sector
empresarial, promoviendo de este modo la innovacién tecnoldgica.

1.7.4. Financiamiento:

v’ Las instituciones financieras, las escuelas de negocios y la comunidad académica
necesitan aumentar su comprension de los beneficios de la Ecoeficiencia y los
SGA.
El financiamiento sigue siendo uno de las barreras de entrada para las MIPYMES en su
intencién de implementar proyectos utilizando los conceptos y procedimientos de
Ecoeficiencia y SGA.
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Es importante ponerle atencién a tres aspectos claves:

i. la capacidad de las MIPYMES para elaborar propuestas dignas de financiamiento.
ii. La voluntad de las instituciones financieras para sufragar la inversién en
Ecoeficiencia y SGA.
iii.  Ladisponibilidad de fondos para la inversién en SGA. El financiamiento debe ser un
tema tratado en los programas de educacion formal y en talleres de concienciacién
de SGA.

v Los programas de capacitacién de SGA y los servicios de consultoria deben incluir
ensefianzas sobre la elaboracion de propuestas de inversion merecedoras de
crédito.

Las propuestas de las MIPYMES para los proyectos de Ecoeficiencia y SGA son
frecuentemente rechazadas por no ser merecedoras de crédito. Los programas de
capacitacién y los servicios de consultoria deben incluir ensefianzas sobre la elaboracién
de propuestas de inversion en SGA que puedan ser sujetas de financiamiento. Este
aspecto deberia incluirse en el conjunto de capacidades transmitidas a los profesionales
de SGA durante sus periodos de capacitacién.

v Los fondos deben ser flexibles, disponer de condiciones de pago innovadoras y
ser administrados por instituciones financieras locales.

Deben establecerse fondos y lineas de crédito renovables para la inversion en SGA. Los
fondos deben ser flexibles, disponer de condiciones de pago innovadoras y ser
administrados por instituciones financieras locales, incluso si provienen de fuentes
externas. El gobierno puede aprovechar esta coyuntura para establecer mecanismos que
cuantifiquen y expresen el costo del tratamiento de residuos y los costos ambientales
externos, al igual que los beneficios econédmicos vy los costos de la implementacién de los
SGA.

1.7.5. Facilitacion de la Implementacion:

v' Aprovechar la capacidad instalada de expertos locales con la finalidad de ofrecer
asistencia técnica sobre el terreno, especifica por sectores econémicos y para la
implementacidn de programas de SGA.

Las asesorias dentro de las MIPYMES deben ser impartidas por expertos técnicos locales
gue estén familiarizados con los problemas propios de la naturaleza del sector industrial
en que se desenvuelve la empresa. Estos expertos deben ofrecer asistencia en las fases de
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evaluacién/planificacion y de implementacion. La naturaleza de la asistencia también
debe cubrir los aspectos técnicos y econdmicos del proyecto.

v Los equipos de implementacion de SGA de las empresas deben utilizar su propio
personal de produccidn, supervisién y direccion.
Se ha demostrado la eficacia de los equipos de proyecto en las empresas que combinan a
personal de varios niveles para la implementacion de proyectos de SGA, pues reunen
diferentes habilidades profesionales y crean cohesion entre los grupos. No obstante, el
compromiso de la direccion es de vital importancia para conseguir de hecho la
implementacién de las soluciones propuestas por el equipo de la empresa.
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CAPITULO II

2.0. REFRIGERACION

La refrigeraciéon es el proceso por el cual se reduce la temperatura de un espacio
determinado y se mantiene esta temperatura baja con el fin, de por ejemplo: enfriar
alimentos, conservar determinadas sustancias o conseguir un ambiente agradable. La
refrigeracion implica transferir la energia del cuerpo que pretendemos enfriar a otro,
aprovechando sus propiedades termodindmicas. La temperatura es el reflejo de la
cantidad o nivel de energia que posee el cuerpo, ya que el frio propiamente dicho no
existe, los cuerpos solo tienen mas o menos energia térmica. De esta manera enfriar
corresponde a retirar energia (calor) y no debe pensarse en términos de " producir frio o
agregar frio".

Las aplicaciones de la refrigeracion ampliamente conocidas son el
acondicionamiento del aire para comodidad humana y el tratamiento, transportacion y
conservacion de alimentos perecederos, bebidas y productos farmacéuticos (la
refrigeracion evita el crecimiento de bacterias e impide algunas reacciones quimicas no
deseadas que pueden tener lugar a temperatura ambiente). Sin embargo también
encuentra uso industrial a gran escala, por ejemplo, en la fabricacién de hielo y la
deshidratacion de gases. Las aplicaciones en la industria del petrdleo incluyen la
purificacién de aceites lubricantes, las reacciones a bajas temperaturas y la separacién de
hidrocarburos volatiles. Un proceso estrechamente relacionado es la licuefaccién de los
gases, que tiene aplicaciones comerciales importantes.

Pocas personas, fuera de las directamente conectadas con la industria, pueden
apreciar el papel tan significativo que ha desempenado la refrigeracién en el desarrollo de
la sociedad altamente técnica que es el mundo moderno. Dificil es también apreciar hasta
gué punto una sociedad depende de la refrigeracion para su propia existencia.

La lista de procesos o productos que han mejorados con el uso de la refrigeracién
es practicamente interminable. Por ejemplo, la refrigeracion ha hecho posible la
construccion de enormes presas de captacion, vitales para la recuperacion de recursos en
gran escala y para proyectos hidroeléctricos. Ha hecho posible la construccion de caminos
y tuneles y el hundimiento de cimentaciones y tiros de minas, a través de formaciones
terrestres inestables. Ha hecho posible la produccion de plastico, hule sintético y muchos
otros materiales y productos, nuevos y Utiles. Gracias a la refrigeracién las fabricas textiles
y de papel pueden acelerar sus maquinas obteniendo mayor produccién y se disponen de
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mejores métodos para el endurecimiento de los aceros para las maquinas o herramientas.
Los ejemplos anteriores solo son unas cuantas, de las muchas maneras en que se utiliza en
la actualidad la refrigeracién, sin embargo; con el transcurrir del tiempo surgen cada dia
nuevas aplicaciones como es el caso del proyecto que se pretende implementar, y que se
discute en este documento.

2.1. Historia de la Refrigeracion.
El arte de la refrigeracion basado en el hielo natural es muy antiguo y se practicé mucho
antes de construirse cualquier maquina térmica. Hay escritos chinos, anteriores al primer
milenio a. J.C. que describen ceremonias religiosas para llenar en invierno y vaciar en
verano sétanos de hielo. Los antiguos romanos utilizaban el hielo de los Apeninos, y segun
Las mil y una noches, en la Edad Media caravanas de camellos transportaban hielo desde
el Libano a los palacios de los califas en Damasco y Bagdad.

Los griegos y los romanos comprimian la nieve en pozos aislados con pasto, pajay
ramas de darboles. La nieve comprimida se convertia en hielo para ser usado en épocas de
mayor calor. Esta practica la describe Peclet y ha llegado hasta casi mediados del siglo XX
en algunas zonas rurales catalanas, donde existian los llamados pous de glag. Estos pozos
se construian en laderas umbrias de los montes, de forma cdnica con la base en la
superficie y con un pozuelo en el fondo separado por una rejilla y en forma que se pudiese
recoger y vertir fuera el agua producida por la fusién de hielo. A medida que se iba
echando la nieve o el hielo en estos pozos, se rociaban con agua helada y, una vez llenos,
se cubrian su boca con paja y tablas que aislaban el hielo del calor exterior; asi
conservaban hielo preparado en invierno.

Otros escritos antiguos describen como los egipcios, hindues y otros pueblos,
empleaban procedimientos para producir hielo artificialmente, en general parecidos en
sus principios. Se llenaban con agua vasijas poco profundas de arcilla porosa u otro
material andlogo y se colocaban sobre gruesos lechos de paja durante la noche. Si las
condiciones atmosféricas eran favorables: frio, aire seco y una noche sin nubes, la pérdida
de calor, debida a la evaporacién nocturna, originaba la formacidn de finas capas de hielo
en la superficie. La paja impedia la conduccién del calor desde la tierra mas caliente y la
forma de las vasijas, poco profundas y de una gran superficie, facilitaba la evaporacion y la
pérdida de calor por radiacién. Estos primeros métodos de producir refrigeracion son otro
notable ejemplo de la habilidad humana, patente en toda la historia de la termotecnia y
las maquinas térmicas, para desarrollar un arte Util mucho antes de la existencia de las
correspondientes bases racionales y cientificas; facultad de utilizar y creer lo que no se
entiende que ha marcado la evolucién de la humanidad.
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Asimismo, hasta mediados del siglo XIX existian navieras especializadas que
transportaban miles de toneladas de hielo de Suecia y de los Grandes Lagos de EE.UU. y
Canada a las Indias orientales, Australia, las Antillas y América del Sur.

La utilizacion de los procesos quimicos mediante mezclas refrigerantes se puede
considerar como una etapa intermedia entre el frio natural y el frio artificial, y desde la
antigliedad se conocia que afiadiendo ciertas sales, como por ejemplo el nitrato sddico, al
agua, se consigue disminuir su temperatura.

Este procedimiento era utilizado en la India en el siglo IV y durante la dominacién
musulmana en la peninsula Ibérica. Asi, los Omeyas introdujeron en Cérdoba los sorbetes
gue elaboraban usando una mezcla de nieve con salitre.

En el siglo XVII, las mezclas refrigerantes son utilizadas en la investigacion cientifica
por Robert Boyle (Castillo de Lios Mar 1627 — Londres 1691) y por el astrénomo fisico
francés Philippe Laire (Paris 1677 - 1719), mas tarde, en el siglo XVIII, numerosos fisicos y
guimicos emplean mezclas refrigerantes en el laboratorio. Destaca en su estudio Antoine
Baumé, (Senlis 1728 - Paris 1804), farmacéutico y catedratico del Collége de Pharmacie de
Paris desde 1758, y miembro de la Academia de Ciencias desde 1771.

Estas mezclas permitieron experimentos a bajas temperaturas y asi, en 1715,
utilizando una mezcla de nieve y nitrato amdnico, Fahrenheit establecia el cero de su
termémetro; en 1760 von Braun congeld el mercurio a -40°C, etc.

En el siglo XIX numerosos cientificos como: von Karsten en 1840, Hanemann en
1864, Ridorff en 1869, Pfandler en 1875 y Brendel en 1892 estudiaron las leyes que rigen
las mezclas frigorificas, y las mezclas de hielo y sal comudn, que permiten disminuir la
temperatura hasta -20 9C, se emplearon corrientemente para congelar productos
alimenticios, y todavia en 1904, Emilio Carbonell y en 1912, José Gres, registraron
patentes espanolas de mezclas refrigerantes para conservar alimentos.

Estos métodos sin embargo, son discontinuos y de capacidad muy limitada, por lo
gue no se puede hablar de refrigeracién hasta la invencion de los métodos continuos, de
dos tipos basicos: consumidores de trabajo y consumidores de calor.

2.2. Refrigeracion Mecanica
La refrigeracion mecanica, es decir producida consumiendo trabajo con una maquina
funcionando continuamente, se obtuvo por diversos caminos pero todos basandose en la
expansion de un fluido, que puede efectuarse sin cambio de fase (despresurizacion de un
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gas) o, lo mas frecuente, con cambio de fase (evaporacién de un liquido), que a su vez se
haya recalentado a la presién atmosférica o menor. A pesar de que los primeros intentos
de obtener frio mecanico fueron por evaporacion de un liquido volatil, la primera maquina
realmente operativa fue de expansion de aire. Por este motivo se denomina maquina
frigorifica de compresién.

La refrigeracién mecdnica o de compresion de vapor es el modo mas comun de
obtener refrigeracion, en el caso ideal, todo el flujo es sin friccidn, salvo el que pasa por la
vdlvula de expansidn, y todos los procesos, excepto los del condensador y el evaporador
(recinto frio) son adiabaticos. Sin embargo en la realidad existen una gran serie de
factores que producen irreversibilidades en el ciclo de refrigeracién, por lo que el ciclo
tedrico sufre algunas desviaciones.

La refrigeracion mecdnica se usa actualmente en acondicionamiento de aire para el
confort asi como congelacion, almacenamiento, proceso, transporte y exhibicién de
productos perecederos. Ampliando estos conceptos, se puede decir que sin la
refrigeracion seria imposible lograr el cumplimiento de la mayoria de los proyectos que
han hecho posible el avance de la tecnologia, desde la construccion de un tunel, el
enfriamiento de maquinas, el desarrollo de los plasticos, tratamiento de metales, pistas de
patinaje, congelamiento de pescados en altamar, hasta la investigacion nuclear y de
particulas, aplicaciones en el campo de la salud y otros.

2.2.1. Elrefrigerador de Carnot

En un proceso de refrigeracion continua, el calor absorbido a una temperatura baja es
desechado ininterrumpidamente hacia el ambiente, que se encuentra a una temperatura
mas elevada. En esencia, un ciclo de refrigeracién es un ciclo invertido de una maquina
térmica. El calor es transferido de un nivel bajo de temperatura a uno mas alto; de
acuerdo con la segunda ley, esto requiere una fuente externa de energia. El refrigerador
ideal, como una maquina térmica ideal, opera en un ciclo de Carnot, que en este caso
consiste en dos etapas isotérmicas, en las cuales el calor |Q,| es absorbido a la
temperatura mas baja T, y el calor |Qy| es desechado a la temperatura mas elevada Ty, y
en dos etapas adiabaticas. El ciclo requiere la adicidon del trabajo neto W al sistema. Como
AU del fluido de trabajo es cero para el ciclo, la primera ley da:

W= |Qul — Q.| (2.1)
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La medida usual de la efectividad de un refrigerador se llama coeficiente de
performancia 6 coeficiente de desempeiio, que se define como:

Calor absorbido a la temperatura mas baja

COP =
Trabajo Neto
Asi:
|QL| evap
cop = ==~ = &%P 2.2
0 w w (22)

Mediante algunas manipulaciones matematicas y la aplicacién de algunos
principios termodinamicos la ecuacién anterior puede expresarse en forma conveniente
de la siguiente manera:

Ty

COP = ——
Th—T,

(2.3)

Esta ecuacion se aplica solamente a un refrigerador que esta operando en un ciclo
de Carnot, y da el valor maximo posible de w para cualquier refrigerador que esté
operando entre los valores Ty y L.

2.2.2. Ciclo de Compresion de Vapor.

Un liquido que se estd evaporando a presion constante proporciona un medio para la
absorcién de calor a temperatura constante. En forma semejante, la condensacién del
vapor, después de la compresién a una presién mas elevada, proporciona lo necesario
para la expulsién del calor a temperatura constante. El liquido del condensador es
regresado a su estado original por un proceso de expansion. Esto se puede llevar a cabo
en una turbina de la cual se obtiene trabajo. Cuando la compresion y la expansidén son
isentropicas, esta secuencia de procesos constituye el ciclo de la figura 2.1 la cual es
equivalente al ciclo de Carnot, salvo que el vapor sobrecalentado proveniente del
compresor (punto 3 en la figura 2.1) se debe enfriar a su temperatura de saturacion antes
de que empiece la condensacion.
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Figura 2.1 Diagrama T — S de un ciclo invertido de Carnot.

Condensador
4 | | 3
\ \
Turbina
Compresor
1 2
Evaporador

Figura 2.2 Diagrama de bloques de un ciclo invertido de Carnot.
Sobre la base de una unidad de masa de fluido, el calor absorbido en el evaporador es:

|QL|= AH = H, — H,;

En esta ecuacidn se consideran despreciables los efectos del cambio en la energia cinética
y potencial, en forma similar el calor expulsado en el condensador es:

|QH| = AH = H3_ H4_
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Sustituyendo en la ecuacidén 2 se tiene:

COP = .~ 4 (2.4)
~ (H3— Hy) — (Hy — Hy) .

Este proceso requiere una turbina o expansor que opere sobre una mezcla de dos
fases liquido/vapor. Una maquina tal es impractica para unidades pequefias. Por
consiguiente, el ciclo de la figura 2.1 se utiliza sélo para instalaciones grandes. Mas
comunmente, la expansidén se obtiene por estrangulamiento del liquido del condensador
por medio de una valvula parcialmente abierta. La caida de presidn en este proceso
irreversible es el resultado de la friccién del fluido en la vdlvula. En unidades pequefias,
por ejemplo en los refrigeradores y en los acondicionadores de aire domésticos, la
sencillez y el menor costo de la vdlvula de estrangulamiento compensa el ahorro posible
de energia por medio de una turbina. El proceso de estrangulamiento ocurre a entalpia
constante.

El ciclo de compresién del vapor que incluye una valvula a través de la cual se
efectla la expansion se muestra en la figura 2.3, en donde la linea 4 —» 1 representa un
proceso real de expansion, se inclina en la direccidn de la entropia creciente, reflejando la
irreversibilidad inherente en el proceso. La linea punteada 2 - 3 es la trayectoria de la
compresion isentrépica. Para este ciclo, el coeficiente de performancia es:

Hp — Hy

pP=-—“*——
co 0, 1,

(2.5)

El disefio del evaporador, compresor, condensador y equipo auxiliar requiere
conocimiento de la velocidad de circulacién del refrigerante m. Esto es determinado por el
calor absorbido en el evaporador mediante la ecuacién:

__lal
= (26)
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El ciclo de compresion de vapor de la figura 2.3 se muestra en un diagrama P — H
en la figura 2.5. Estos diagramas son utilizados mas comunmente que los diagramas T — S
en la descripcion de los procesos de refrigeracion, porque muestran directamente las
entalpias requeridas. Aunque los procesos de evaporacidn y condensacion se representan
por medio de trayectorias de presidon constante, ocurren pequeiias caidas de presién
debido a la friccion del fluido.

T A

7

5

Figura 2.3 Diagrama T — S de un ciclo de Compresién de Vapor.

Condensador

X Estrangulador
Compresor

1 2

L

Evaporador

Figura 2.4 Diagrama de bloques de Compresion de Vapor.
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 eonstante

H

Figura 2.5 Ciclo de refrigeracidon de compresién de vapor sobre un diagrama P — H.

2.3. Refrigeracion y Humidificacion por Evaporacion
Si nos fijamos en las temperaturas seca y himeda de los termdmetros de un Sicrémetro,
veremos que normalmente, la del termdédmetro humedo, es inferior a la temperatura
ambiente que indica el termdmetro seco.

Este fendmeno nos indica que, teéricamente, si se hace entrar en contacto el aire
con un cuerpo empapado de agua, podemos conseguir disminuir su temperatura hasta la
indicada por el termémetro humedo. Este proceso es el mismo que mantiene fresca la
temperatura del agua de una vasija de arcilla, y también el que se emplea para refrigerar
las habitaciones en algunos paises cdlidos mediante esterillas humedecidas colocadas en
las ventanas sobre las que sopla el viento. En este caso, al mismo tiempo que disminuye la
temperatura del aire, aumenta también la humedad relativa del mismo.
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Figura 2.6 Representacion grafica de la refrigeracion por humidificacion.

Una explicacion elemental de este fendmeno reside en el hecho de que, para
evaporar el agua necesaria para saturar el aire de humedad, es imprescindible aportar el
calor de evaporacion para conseguir transformarla en vapor de agua y este calor sélo
puede proporcionarlo el mismo aire, con lo que disminuye su temperatura. Para concretar
mds, asi como plantear la solucién de procesos de refrigeracion y humidificacién,
fijémonos en la figura 2.7 en la que, en el diagrama psicométrico, se han sefialado dos
puntos, el Ay B, que corresponden a dos estados determinados del aire:

v' El punto A representa aire con una temperatura seca de 30 °C y una humedad
relativa del 40%.

v' El punto B representa aire con una temperatura seca también de 30 °C y una
humedad relativa del 60%.

En el caso de disponer de aire como el definido por el punto 4, si lo ponemos en
contacto intimo con agua aquél se enfriard siguiendo el proceso marcado por la linea
A — A", de tal manera que cuando se alcance el punto A" la temperatura del aire habra
descendido hasta 20 °C y su humedad relativa sera del 100%. Asi la humedad absoluta
habra aumentado de 10.7 gry,0/Kgaire (Punto A;) a 14.7 gry,o/KGaire (punto A,). Es
decir, cada Kg de aire al mismo tiempo que desciende su temperatura en 10 °C absorbe 4
gr de agua.

32



Si el aire considerado es el definido por el punto B vy, al igual que en el caso
anterior, lo ponemos en contacto intimo con agua se enfriard siguiendo el proceso
marcado por la linea B —B"” descendiendo su temperatura a 24 °C y alcanzando su
humedad relativa también el 100%. La humedad absoluta habra aumentado de
16 g7y,0/KGaire (Punto By) a 18.4 gry,o/Kgaire (PUnto By). Es decir, cada kg de aire, al
mismo tiempo que disminuye su temperatura en 6 2C, absorbe 2.4 gr de agua.

En los dos ejemplos anteriores vemos que la disminucidon de la temperatura se
consigue a costa de un aumento de la humedad del aire y que el efecto refrigerador de
este tipo de proceso es tanto mds acusado cuanto mds seco sea el clima. Otra
caracteristica a tener en cuenta es que, debido al aumento de humedad del aire, la
capacidad de disipacién de calor del cuerpo humano, que se produce principalmente
gracias a la transpiracion, disminuye.

2.4. Produccion de Frio a Partir de Campos Magnéticos
En la refrigeracion magnética se emplea un material magnético, el cual experimenta
cambios de temperatura o intercambios de calor con los alrededores cuando se somete a
un campo magnético intenso. Esta técnica se fundamenta en el efecto magnetocaldrico,
segln el cual, algunos materiales cambian de temperatura cuando se magnetizan o se
desmagnetizan.

Los materiales mas frecuentemente usados han sido los paramagnéticos y los
ferromagnéticos. Con la aplicacién de grandes campos magnéticos sobre dichos
materiales, ha se logra alcanzar temperaturas tan bajas como 1 uK y el empleo de estos
refrigeradores ha cubierto practicamente todo el rango de temperaturas.

Las principales ventajas de esta técnica, radican en su alto rendimiento
termodindmico, su seguridad para el ambiente, su versatilidad y los bajos costos de
operacion. Debido a estas ventajas este sistema de refrigeracion ha sido empleado
exitosamente en procesos de licuefaccion de gases, refrigeracion criogénica y en sistemas
de refrigeracion con altos consumos energéticos. Actualmente, los esfuerzos se
concentran en la optimizacion de los ciclos de refrigeracion, con objeto de que se puedan
emplear en sistemas de refrigeracion de baja capacidad. El ciclo de refrigeracion
magnética consta de los siguientes pasos (ver figura 2.8):
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Figura 2.7 Carta psicométrica — El punto A representa aire a 30 2Cy 40 % de humedad que
al saturarse al 100 %, punto A", desciende su temperatura a 20 2C. El contenido de agua
de 10,7 gramos por kilo de aire seco pasa a contener 14,7 gramos de agua por el mismo
peso.
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Figura 2.8 Esquema de un ciclo de refrigeracion magnética.

Proceso 1->2: El material magnético se somete a un campo magnético fuerte,
produciéndose una liberacion de energia, la cual es absorbida por el fluido de intercambio,
manteniéndose la temperatura constante.

Proceso 2->3: Se reduce el campo magnético aplicado al material, produciéndose una
disminucion de la temperatura del material magnético, el cual se encuentra aislado
térmicamente.

Proceso 3->4: Se produce un intercambio de calor entre la fuente de calor y el material
magnético (refrigeracion). Ademads, simultaneamente, se elimina por completo el campo
magnético aplicado. La temperatura permanece constante durante el proceso.

Proceso 4->1: El material magnético se aisla térmicamente y el campo magnético se
incrementa, produciéndose un aumento en la temperatura del sistema.

La configuracidn tipica de los materiales en un sistema de refrigeracién magnética
es la rueda regeneradora, la cual consiste en la rotacién del material entre una zona de
alto campo magnético y otra de bajo campo, mientras un fluido de intercambio absorbe o
libera calor desde el material.
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Figura 2.9 Rueda magnética regeneradora.

A continuacién se procede a efectuar el andl isis de primera ley para cada uno de
los procesos que se presentan en el ciclo, sin embargo no se profundizard en las
deducciones, ya que el objetivo de este apartado no es un estudio detallado de esta
técnica sino mas bien presentar un nocién de en qué consiste esta técnica de la
refrigeracion magnética.

La aplicaciéon de la primera ley permite encontrar los flujos de calor y las
diferencias de temperatura para las diferentes etapas del ciclo, esta se puede expresar de
la siguiente manera:

8Q — 8W = dU + dE, + dEp (2.7)

Dénde:
Q:Calor [J].
W :Trabajo [J].
U:Energia interna [J].
Ec:Energia cinética [J].

Ep:Energia potencial [J].
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En el ciclo de refrigeracion, se asume que los cambios de energia cinética y potencial son
despreciables, asi que:

I
o

dE,

dEp

I
o

Asumiendo que todo el trabajo realizado en el sistema es reversible, se cumple que:

SW = Z Lidl;
i

Donde L; es el coeficiente de trabajo conjugado con caracter intensivo, como la presion
(negativa), la fuerza, la tensidn intersticial, la intensidad del campo eléctrico o magnético,
etc., mientras que |; es la coordenada de trabajo, como el volumen, la longitud, el area
superficial, la polarizacidn eléctrica o magnética, etc.

Para el caso del refrigerador magnético, se cumple que:
Li = —H

li: SV

Donde H es la intensidad de campo magnético y IV es el producto entre la polarizacién
magnética y el volumen. Mediante el empleo de estos conceptos la ecuacidn de la primera
ley puede expresarse de la siguiente manera:

5Q — SVdH = dU — d(HSV)

Mediante el empleo de algunas propiedades termodinamicas, la ecuacion de Gibbs
generalizada y las ecuaciones de Maxwell para la termodindmica se encuentra que:

50 = CydT +T (a(:TV))L dH (2.8)

Donde H se refiere a la Entalpia y Cy se puede interpretar como el calor requerido para
incrementar la temperatura del sistema en AT, mientras se mantiene H constante.
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Ademas para poder apreciar la dependencia de la susceptibilidad magnética con respecto
a la temperatura en materiales paramagnéticos se usé de la ley de Curie — Weiss, la cual al
combinarla con conceptos termodinamicos da lugar a:

6Q = CHdT‘l',LlO ZVHdH + Ho

CT
oy BVHAH (2.9)

T— 0
Dénde:

6 :Punto de Curie paramagnética.

B : Coeficiente de expansidn térmica a presién constante.

Uo - Permeabilidad en el vacio.

Mediante la correcta manipulacion de la ecuacién (2.8) y (2.9) y las apropiadas
aproximaciones y consideraciones se pueden obtener las ecuaciones que rigen cada uno
de los procesos descritos en el ciclo de refrigeracién magnético descrito anteriormente:

El proceso 1->2 es isotérmico, asi que dT = 0, en base a esta consideracion se llega a la
siguiente expresion:

1 cTv

= —uy——-(H,* — H,* 2.10
Q 2.“0(71_9)2(1 2) ( )
El proceso 2->3 Es un proceso adiabatico, por tanto dQ = 0 y de la ecuacién (2.8), se

obtiene que:

" pecv

2Cy,

TZ
<7— 20T + HzlnT>

(H3* — Hy?) (2.11)

El proceso 3->4 Es un proceso isotérmico, asi que dT = 0 y de esto se llega a:

1 CTV
Q= Eﬂom(h’sz) (2.12)
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El proceso 4->1 Es un proceso adiabatico, por tanto dQ = 0 y de esto se llega a:

B peCv

=5 (H,%) (2.13)

T2
<7 — 20T + 62 lnT)

Ty

A partir de las ecuaciones que van de la (2.10) a la (2.13), se nota que el proceso
termodindmico de un ciclo de refrigeracién magnético se puede describir completamente,
determinando la capacidad calorifica a intensidad de campo magnético constante y la
dependencia de la polarizacién magnética (o de la susceptibilidad magnética) con respecto
a la temperatura.

Con respecto al analisis de segunda ley, se omitirdn las demostraciones y se
procederd a presentar las ecuaciones de interés, estas son:

El cambio de entropia en el sistema 4S5el cual esta dado por la siguiente expresion:

1) 1 cv
= J-TQ= Eﬂoml‘lz (2.14)

Y el Coeficiente de performancia queda expresado de la siguiente manera:

Qcl _ Ts

cop = =
W T, — T

(2.15)
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Por ultimo cabe mencionar que los refrigeradores magnéticos normalmente
operan con una eficiencia entre el 50 y el 90% de la eficiencia de Carnot, lo cual refleja una
eficiencia bastante buena del sistema.

2.5. Refrigeracion por absorcion de Vapor

En los apartados anteriores se ha descrito algunas de las técnicas empleadas en la
refrigeracion, sin embargo ninguna de las técnicas ya presentadas es tan versatil como la
refrigeracion por absorcidn para combinarse con un método de aprovechamiento de
energia de fuente renovable. Es por eso que para el fin de lograr la caida te temperatura
en el condensador de las centrales Geotérmicas de El Salvador y obtener un verdadero
aumento en la eficiencia de dichas centrales es la técnica que se pretende implementar.
Para obtener un mejor comprension de cdmo se llevara a cabo el disefio de este sistema
es necesario sentar las bases tedricas por lo que a continuacién se procede a dar un
exposicion detallada de la técnica.

2.5.1. Los sistemas de compresion y de absorcion de vapor

Entre los sistemas de compresién de vapor y los sistemas de absorcién existen tanto
semejanzas como diferencias. La refrigeracion atil se logra de la misma manera en ambos
sistemas. Esto es, por la evaporaciéon de un liquido en un evaporador, utilizando el calor
latente de vaporizacién para obtener un efecto de enfriamiento. Ambos sistemas utilizan,
asimismo, un condensador para remover calor del vapor refrigerante a una alta presioén, y
regresarlo a su estado liquido original. Ambos utilizan un dispositivo de control de flujo o
de expansion.

Los sistemas difieren, sin embargo, en cuanto a los medios utilizados para
recuperar el refrigerante evaporado y aumentar su presién. En primer lugar, las formas de
energia utilizadas para operar el sistema, son diferentes. En el sistema de compresion de
vapor se utiliza la energia mecdnica para accionar el compresor. La Operacion del
compresor mantiene la baja presion del evaporador y eleva, asimismo, la presién en el
condensador.

En el sistema de absorcidn se utiliza la energia calorifica, para elevar la presion del
refrigerante. La baja presidon del evaporador se mantiene, mediante el uso de otra
sustancia llamada Absorbente. Dos componentes, el absorbedor y el generador, realizan
una funcidén semejante a la del compresor. En el sistema de absorcion se utilizan a
menudo componentes auxiliares como las bombas, cuyas funciones se explicaran mas
adelante.
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Una razon por la cual el sistema de absorcidn es popular y versatil, estriba en que
opera directamente con la energia calorifica. En cualquier lugar en donde se disponga de
vapor residual, agua caliente o gases de combustién, se toma en consideracién con
especial interés, a la refrigeracion por absorcién. Aunque en la actualidad con el creciente
interés en las técnicas relacionadas a las energias de origen renovable la fuente de calor
para esta técnica de refrigeracion, puede ser obtenida directamente de energia solar
térmica y en algunos paises del calor acumulado en el suelo también por efectos de la
radiacion solar.

Figura 2.10 Un enfriador de agua, de refrigeracidn por absorcién (de dos etapas). (The Trane,
Co., La Crosse, WI).

2.5.2. El proceso de absorcion

Es importante comprender el proceso de absorcion y algunos de los términos que se
relacionan con el mismo, ya que son esenciales para la comprensién del sistema que se va
a discutir.

El término "absorcién" se refiere a los procesos fisicos y quimicos que ocurren al
entrar en contacto gases y liquidos, gases y solidos 6 liquidos y sélidos, e incorporarse el
fluido a la otra sustancia, pudiéndose separar el fluido mediante el proceso inverso y
llegar a la condicidn inicial.

Faraday de sus experiencias en el laboratorio, conocia que el cloruro de plata tiene
la capacidad especial de absorber al amoniaco gaseoso. Expuso cierta cantidad de cloruro
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de plata pulverizado al amoniaco gaseoso hasta que hubo absorbido todo el que podia
retener. El polvo cargado de amoniaco se colocd posteriormente en un tubo de ensayo
sellado con forma de V invertida. Cuando se aplicé calor a la mezcla, se presentd el
desprendimiento de vapor de amoniaco. El vapor de amoniaco se enfrié sumergiendo el
otro extremo del tubo en un recipiente con agua fria. El agua sirvi6 como agente de
remocién de calor del amoniaco gaseoso. Conforme el vapor de amoniaco entré en el
extremo frio del tubo de ensayo, se formaron gotas de amoniaco liquido, segin muestra la
Figura 2.11.

Condensador

Vapor de Amoniaco

Amoniaco

Generador Liquido

Agua de

Polvo de cloruro St
Enfriamiento

de plata cargado
de amoniaco

Figura 2.11 Desorcién y condensacion de amoniaco a alta temperatura.

Esta fue la primera vez que el amoniaco habia cambiado del estado gaseoso al
liquido. Las caracteristicas del liquido producido comenzaron a ser estudiadas por
Faraday. Una vez que elimind la aplicacién de calor y el agua de enfriamiento, sucedio algo
curioso. Casi inmediatamente después, el amoniaco liquido comenzé a burbujear,
regresando de nuevo al estado de vapor, el cual fue absorbido nuevamente por el polvo
de cloruro de plata, como muestra la Figura 2.12.

Cuando Faraday tocd el extremo del tubo de ensayo que contenia amoniaco
liquido, encontré que estaba bastante frio. Sin embargo, ain mas sorprendente fue el
hecho de que se habia producido la ebulliciéon del liquido, aun sin la presencia de fuente
alguna de suministro visible de calor.
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Figura 2.12 Evaporacion y absorcién de amoniaco a baja temperatura.

Cada vez que Faraday repitio el proceso, observé el mismo cambio. Lo novedoso
consistido en el hecho de que fuera posible lograr temperaturas bajas en el laboratorio
cualquier nimero de veces, sin que se alteraran los ingredientes en el tubo de ensayo.

Los experimentos de Faraday sentaron las primeras bases cientifico — tedricas de la
refrigeracion por absorcidén, sin embargo fue hasta el afo de 1860 en que fue
implementado y patentado por el francés Ferdinand Carré en los Estados Unidos.

En la actualidad el absorbente es un liquido, y la otra sustancia, que sirve como el
refrigerante del sistema, se encuentra en un estado gaseoso (de vapor), cuando es
absorbida. Dos pares de sustancias se utilizan con buen éxito en los sistemas de absorcion.
Un par estd compuesto de agua y amoniaco. El agua es el absorbente, y el amoniaco el
refrigerante. El otro par es el bromuro de litio (cuyo simbolo quimico es LiBr) y el agua. En
este caso, el bromuro de litio es el absorbente y el agua es el refrigerante. Se observara
gue en uno de los casos el agua es el absorbente, y en el otro es el refrigerante.

En los sistemas de refrigeracion, la mezcla de las dos sustancias normalmente se
encuentra en estado liquido. Cuando la proporcién del absorbente en la mezcla es elevada
y la proporcién del refrigerante es baja, a la solucién se le llama solucién concentrada 6
fuerte; y cuando la proporcién del absorbente es baja y la del refrigerante es elevada, se le
llama solucién diluida 6 débil. La concentracién se expresa por lo general como el
porcentaje en peso del absorbente. Una solucion mas concentrada puede absorber una
mayor cantidad de refrigerante, con mayor rapidez. Una solucién puede absorber sélo una

43



cantidad maxima de refrigerante; cuando se diluye demasiado, ya no es capaz de absorber
mas refrigerante.

Para iniciar la explicacion del sistema de refrigeracién por absorcidn, se utilizara el
ciclo de bromuro de litio y agua. Cuando se haga referencia a un equipo especifico, se
describira la disposicion generalmente utilizada en las maquinas de gran capacidad para el
aire acondicionado. Mas adelante se discutiran otras disposiciones de los equipos que
funcionan con amoniaco y agua.

2.5.3. El absorbedor y el evaporador

Como ya es bien sabido la temperatura de evaporacion del refrigerante depende de sus
caracteristicas de presidon y temperatura de saturacion esto es, la temperatura a la cual el
refrigerante se evapora (hierve) varia con la presion del evaporador. La presion debe ser lo
suficientemente baja, para que la temperatura resultante de evaporacién se encuentre al
valor que se necesita para la aplicacion de la refrigeracion.

En los sistemas de compresidon de vapor, la baja presién en el evaporador se
mantiene mediante la accién de succidon del bombeo del compresor, como se observa en
la figura 2.13 (a), la cual remueve el refrigerante tan pronto como se evapora, evitando asi
gue se eleve la presidon. Se escogen refrigerantes adecuados, cuyas caracteristicas de
presiéon y temperatura correspondan al funcionamiento del compresor y demas
componentes. Por ejemplo, si se utiliza refrigerante R-12 y se desea una temperatura de
evaporacion de 40°F, la presidn en el evaporador se debe mantener a 51.7 lb/pulg? abs. Si
se utiliza refrigerante R-11, la presidon en el evaporador tendrd que mantenerse a
7.0 Ib/pulg? abs. (14.3 in Hg) la cual estd muy por debajo de la atmosférica.

Si se ha de utilizar el agua como refrigerante que se evapora a 40 °F, la presién
debe mantenerse extremadamente baja, a 0.12 psi abs. (0.25in Hg). La figura 2.13 (b)
muestra en forma esquematica, cdmo se utiliza el proceso de absorcion para mantener
esta baja presion. El evaporador contiene el refrigerante el absorbedor es un recipiente
adjunto que contiene una solucién fuerte (concentrada) de agua y bromuro de litio. Los
dos recipientes se hallan conectados de manera que el vapor pueda fluir libremente entre
los dos. A los recipientes se les vacia de todo aire hasta que se encuentran a una presiéon
extremadamente baja. El agua en el evaporador comenzard a vaporizarse subitamente;
esto es, hervira. El efecto refrigerante del calor latente de vaporizacion enfriara el agua no
evaporada, lograndose la refrigeracién.
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Figura 2.13 Comparacién de las maneras de obtener el flujo y la succidén de un refrigerante
desde el evaporador, en los sistemas de absorcién y de compresion de vapor. (a)
Obtencion del lado de baja en el sistema de compresion de vapor. (b) Obtencién del lado
de baja en el sistema de absorcion.

El vapor de agua producido llena el espacio evacuado de ambos recipientes. La
presiéon en el evaporador aumenta a medida que se evapora mas refrigerante.
Consecuentemente, la correspondiente temperatura de evaporaciéon también aumenta, y
se pierde la refrigeracidon a una temperatura aceptablemente baja. Sin embargo, esto se
evita por la accion del absorbente. El vapor de agua que llena los recipientes hace
contacto con la superficie de la solucién fuerte absorbente, y ésta lo absorbe. Esto reduce
la presién en el espacio, creandose un ligero gradiente de presién de la superficie del
refrigerante en evaporacidn hacia el absorbente, lo que estimula el flujo del vapor de
agua.

Esto es, el absorbedor retira el vapor de agua a medida que éste se produce,
manteniendo con ello la presién baja y la temperatura en el evaporador. Esta accion del
absorbedor reemplaza el efecto de succion creado por el compresor.

Puesto que el evaporador debe mantenerse a una presién muy baja, el equipo
debe estar herméticamente sellado. Esto seria fisicamente impractico si el agua
refrigerante se hiciera circular por el exterior entre tuberias y serpentines, hasta llegar a la
carga. Por lo tanto, el refrigerante se utiliza para enfriar es, el agua que circula a través de
un haz de tubos externos hasta el evaporador (figura 2.14). Entonces se hace circular el
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agua fria hasta la carga. Asimismo, el agua refrigerante se recircula continuamente
mediante una bomba del evaporador, a través de un cabezal equipado con boquillas de
aspersion, haciéndola pasar por fuera de la tuberia de agua fria. El calor procedente del
agua del sistema (a una temperatura ligeramente mas alta que el refrigerante) evapora el
agua refrigerante esto enfria el agua del sistema.

Una combinaciéon de bomba y boquilla de aspersion, se utiliza, asimismo, para
rociar la solucién concentrada del absorbedor en el espacio del absorbedor. Esto aumenta
el contacto en el area superficial entre la solucién y el vapor de agua, aumentando,
asimismo, la eficacia del proceso de absorcidén. El sistema que se muestra en la figura 2.13
(b) no puede operar de un modo satisfactorio durante mucho tiempo, debido a que la
solucion absorbente se diluye mas a medida que absorbe el vapor de agua, y pronto se
vuelve ineficaz. El régimen de absorcién del vapor de agua disminuye, elevando la presion
y la temperatura de evaporacion hasta un nivel inaceptable. En un cierto punto, la
solucidén cesa por completo de absorber el vapor de agua.

Flujo de vapor refrigerante (agua)

i

1 ] I 1

N L

( - * Agua

. 2 helada
* -
Solucidn Refrigerante
absorbente Absorbedor (agua) Evaporador
Bomba de refrigerante

Figura 2.14 La bomba del refrigerante y el serpentin de distribucién del agua helada,
agregados al evaporador.

2.5.4. Recuperacion del Refrigerante

Es obvio que se dispone de algunos medios para recuperar el refrigerante, si es que el
sistema se va a utilizar mas de una vez. Se necesitan dos etapas basicas. En primer lugar,
es necesario separar el refrigerante de la solucion. Esto se logra calentando la solucién
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débil, hasta alcanzar una temperatura a la cual el agua se separa por ebullicion, lo cual se
realiza en un componente llamado generador. En segundo lugar, el vapor de agua se debe
condensar hasta alcanzar el estado liquido, de manera que esté en condiciones para
usarse nuevamente en el evaporador.

La disposicion del equipo que se muestra en la figura 2.13 (b) no es adecuada para
efectuar la recuperacidon practica del refrigerante sobre una base continua, pero
constituye un interesante detalle histérico el hecho de que alguna vez se le utilizé6 como
unidad de refrigeracion doméstica, llamada "pesa de gimnasia". El evaporador solia
colocarse en una caja aislada utilizada para enfriar alimentos. Durante un tiempo, el
efecto de evaporacion era satisfactorio, en cuanto a que producia agua razonablemente
fria, la cual a su vez enfriaba el espacio circundante. Una vez que el proceso se hacia
ineficaz, se removia la unidad.

Entonces se aplicaba al absorbedor un calentador de gas para evaporar el agua,
aumentando la concentraciéon de la soluciéon. De esta manera, el absorbedor servia
también como generador. Simultdneamente, se colocaba el evaporador en un bafo de
agua, condensandose el vapor de agua refrigerante. Entonces la "pesa de gimnasia"
estaba lista para utilizarse nuevamente.

2.5.5. El generadory el condensador

En la figura 2.15 se muestra una disposiciéon practica utilizada para recuperar el
refrigerante, de modo que el sistema pueda operarse continuamente. La solucién débil se
bombea del absorbedor a un recipiente llamado generador o concentrador. Se aplica calor
a la solucién, de lo que resulta la ebullicion del agua. La solucién fuerte, ahora
reconcentrada, se retorna al absorbedor para luego rociarse de manera que penetre en el
vapor de agua refrigerante de los alrededores, en donde tiene lugar la absorcién. La
fuente de calor es, con frecuencia, vapor de agua o agua caliente que circula en un
serpentin, tal como se muestra en la figura 2.15. La aplicacion directa de los gases
calientes de la combustiéon o el agua evaporada por radiacién solar puede, asimismo
utilizarse, si bien, por supuesto, los aparatos son fisicamente diferentes.

El espacio del generador estd conectado a un cuarto componente que es el
condensador. El vapor de agua llena el espacio en los recipientes; a través de la tuberia del
condensador se hace circular agua de enfriamiento; la temperatura del agua es mas baja
gue la temperatura de condensacion del vapor de agua a la presién de condensacion. El
vapor de agua, por lo tanto cede su calor de condensacidn, y se condensa como liquido,
acumulandose en el fondo del condensador.
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El evaporador y el absorbedor se hallan a una presién extremadamente baja, y
pueden considerarse como el lado de baja del sistema. La presidon desarrollada en el
generador y el condensador por el proceso de calentamiento es mas elevada; estos dos
componentes pueden considerarse el lado de alta del sistema. (Si bien la presién es mas
elevada en el generador y el condensador, todavia esta muy por debajo de la presién
atmosférica).

A fin de mantener el diferencial de presion entre el lado de alta y el lado de baja, y
de causar un efecto de enfriamiento por vaporizacién subita en el refrigerante, se provee
un orificio entre el condensador y el evaporador. Esto sirve como un dispositivo de
expansiéon, semejante al que funciona en el sistema de compresion de vapor. Esto
completa el ciclo.

2.5.6. El cambiador de calory los circuitos de agua de enfriamiento

Un dispositivo que ahorra energia, el cual se incluye en el sistema real, es un cambiador
de calor, instalado entre las soluciones débil y fuerte (figura 2.15). La solucién fuerte que
sale caliente del generador precalienta la solucidon débil procedente del absorbedor. Esto
ahorra parte de la energia necesaria para elevar la temperatura de la solucién débil hasta
el punto de ebullicién, la cual, de otra manera, se tomaria de la fuente de calor. El
enfriamiento de la solucion fuerte en el cambiador de calor, reduce asimismo el
enfriamiento necesario en el absorbedor, a fin de reducir la temperatura de la solucién,
hasta obtener la temperatura apropiada de operacién.

Ademas de ser necesaria el agua de enfriamiento en el condensador, se debe
remover calor en el absorbedor. En el absorbedor se libera calor de tres fuentes. Primera:
cuando se absorbe vapor refrigerante, éste se transforma en liquido. El calor latente de
condensacién causado por este efecto debe removerse. Segunda: el mismo proceso de
absorcién genera calor debido a efectos quimicos, al cual se le llama calor de dilucién. Y
finalmente, a pesar del cambiador de calor, es necesario remover el calor sensible
adicional de la solucidn fuerte de retorno, para reducir su temperatura, hasta obtener la
temperatura apropiada de operacién.
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Figura 2.15 Disposicidn del sistema de absorcién de bromuro de litio y agua.

El circuito del agua de enfriamiento por lo general se conecta en serie, y va
primero al absorbedor y luego al condensador (figura 2.15). Puede utilizarse cualquier
fuente usual de agua de enfriamiento, tal como una torre de enfriamiento. La cantidad
total de calor que debe rechazarse del sistema es aproximadamente el doble, que en el
caso del sistema de compresiéon de vapor.

2.5.7. Caracteristicas del absorbedor y el refrigerante: cristalizacion

Tanto el absorbente como el refrigerante deben tener ciertas caracteristicas deseables. El
par constituido por el bromuro de litio y el agua, es del todo satisfactorio en muchos
aspectos. Su costo es bajo, es quimicamente estable, y no es téxico. El bromuro de litio
absorbe grandes cantidades de agua. Por lo tanto, sélo se debe bombear una cantidad
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relativamente pequefa de bromuro de litio entre el absorbedor y el generador. El punto
de ebullicién del agua es considerablemente mas bajo que el del bromuro de litio. Por lo
tanto, es facil separar uno del otro en el generador.

Las caracteristicas de presidon y temperatura del vapor de agua son tales, que las
presiones en los recipientes seran extremadamente bajas. Esto no es deseable, puesto
que el aire se filtrara por cualesquiera juntas deficientemente selladas. Esto elevaria la
presion, y la temperatura de evaporacion resultante seria inaceptable. En las primeras
maquinas de absorcidn, esto constituia con frecuencia un problema. Sin embargo, hoy en
dia, el equipo es muy confiable en cuanto a la manera hermética de sellar. Las
aplicaciones del sistema de bromuro de litio y agua se limitan a temperaturas
relativamente elevadas, puesto que el refrigerante se congela a 32°F. Cristalizacion. La
solucion de bromuro de litio y agua posee una propiedad que puede causar dificultades. Si
se enfria una solucién fuerte (concentrada) que se halla a una temperatura elevada, del
liquido se precipitan cristales solidos. A este proceso se le llama cristalizacién. La mezcla
resultante tiene una consistencia semejante a la del lodo. Si la cristalizacién tiene lugar en
una maquina de absorcion, la refrigeracion cesa, puesto que las bombas no pueden
operar con una mezcla semejante al lodo. Mas adelante se tratan las causas de la
cristalizacion, asi como las maneras de evitarla.

El par que forma el agua y el amoniaco es, asimismo, bajo en costo y quimicamente
estable. La elecciéon de la ubicacién del equipo resulta restringida, ya que el vapor de
amoniaco es una sustancia toxica. Las caracteristicas de presion y temperatura del
amoniaco dan por resultado que se tengan precios elevados en los recipientes (a 40 °F la
presién del evaporador es de 73.3 psi abs). La infiltracién de aire no constituye por lo
tanto, problema alguno durante la operacién. Las presiones elevadas, particularmente en
el equipo del lado de alta, pueden requerir un equipo de una resistencia mayor que la
maquina de Bromuro de Litio y agua. El sistema de agua y amoniaco puede, desde luego,
utilizarse para temperaturas bajas, ya que el refrigerante no se congela, excepto a
temperaturas extremadamente bajas. Un problema existente en el sistema de absorcién
de agua y amoniaco, consiste en que parte del agua se consume por ebullicién junto con
el amoniaco en el generador, debido a que la volatilidad del amoniaco no es muy
diferente a la temperatura del agua. Los fluidos entonces tienen que someterse a un
proceso de separacion, en un equipo llamado rectificador.

2.5.8. Las maquinas de absorcion de bromuro de litio, de gran capacidad
El ciclo de absorcion del bromuro de litio descrito en las secciones anteriores, en esencia
representa la manera en que operan la mayoria de las mdaquinas de refrigeracién por
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absorcién de gran capacidad. Estas maquinas se utilizan principalmente para enfriar agua
destinada a los sistemas de aire acondicionado, en capacidades que abarcan desde
aproximadamente 100 a 1500 toneladas de refrigeracion. La disposicidn fisica real del
equipo, es del todo diferente de la disposicion esquematica que se muestra en la figura
2.15. Los cuatro componentes se combinan por lo general, ya sea en dos o hasta en un
solo casco cilindrico. En la figura 2.16 se muestra la vista de la seccidn transversal de una
maquina de un solo casco. Este tipo de maquina se usard para describir el ciclo y su
operacion, asi como algunas caracteristicas fisicas del equipo. Las condiciones de la
temperatura que se muestran, son tipicas.
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Figura 2.16 Vista de la seccién transversal de un enfriador de agua por absorcion, de

bromuro de litio y agua, del tipo de un solo casco. Se muestran las presiones y
temperaturas tipicas de operacidn. (The Trane Co., La Crosse, W)
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El evaporador. En la figura 2.17 se muestran vistas de la seccion transversal y en
corte del evaporador. El refrigerante liquido (agua) fluye desde el condensador, a través
de la restriccidn del orificio, hasta el evaporador. Debido a la caida de presion, tiene lugar
un poco de vaporizacién subita, y el refrigerante se enfria hasta 40°F. El refrigerante no
evaporado cae al recipiente del evaporador. La bomba del evaporador hace circular
continuamente esta agua hasta las boquillas de aspersion, que la extiende sobre el haz de
tubos de agua fria del sistema. El calor procedente del agua del sistema evapora el
refrigerante, y a su vez el agua del sistema se enfria de 54 °F a 44 °F, en este caso.

LADO DE BAJA
PRESION
(EVAPORADOR)

} REFRIGERANTE :
SISTEMA DE AGUA

Figura 2.17 Operacion y construccion del evaporador. (The Trane Co., La Crosse, W)
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El absorbedor. En la figura 2.18 se muestra la vista de la seccidn transversal y en
corte de los componentes del absorbedor. Una solucién de concentracidn intermedia se
rocia en el espacio del absorbedor, por medio de la bomba del absorbedor. La solucién
absorbe el vapor del agua refrigerante circundante, el cual llena el espacio abierto del
evaporador y la parte de absorcién del casco. Se mantiene asi la baja presién requerida
(0.25 in Hg). Debido a la existencia de un pequefio gradiente de presién, el vapor
refrigerante fluye continuamente hacia el absorbedor.

DO DE BAJA
PRESION

31-':-.1

Figura 2.18 Operacion y construccién del absorbedor. (The Trane Co., La Crosse, Wi)

53



La solucion diluida (débil) se recoge en un colector ubicado en el fondo del casco.
La solucién débil se mezcla en la succiéon de la bomba del absorbedor con la solucién
fuerte que regresa del generador, para formar la solucién intermedia.

Hay dos motivos por los que se utiliza una solucidn de concentracién intermedia en
el absorbedor. La solucién fuerte puede cristalizarse a las temperaturas a que se enfria.
Asimismo, la cantidad de solucion fuerte, no seria suficiente para humedecer por
completo el haz de tubos de agua de enfriamiento.

En el absorbedor se genera calor, de la condensacion del refrigerante absorbido,
del calor de dilucién, y del calor sensible de la solucién fuerte. Este calor se remueve
mediante el agua de enfriamiento que circula, a través de un haz de tubos. La
temperatura del absorbedor se mantiene a 105°F. El agua de enfriamiento se calienta de
85 a 95°F.

El generador (concentrador). En la figura 2.19 se muestran vistas de la seccién
transversal y en corte de los componentes del generador. La solucién débil procedente del
absorbedor se bombea hasta el generador mediante la bomba de la solucién. Una fuente
de calor, en este caso un serpentin de vapor, calienta la soluciéon hasta alcanzar la
temperatura a la cual el agua se evapora (210°F), dejando una solucion fuerte. Mediante
un cambiador de calor, la solucién débil se precalienta (de 105 a 175°F) aprovechando la
solucién de retorno, la cual a su vez se enfria hasta llegar a 135°F. La solucidon fuerte se
mezcla con la solucién débil en la succion de la bomba del absorbedor.

El condensador. En la figura 2.20 se muestran vistas de la seccién transversal y en
corte del condensador. El vapor de agua del refrigerante, procedente del generador, pasa
al condensador. El haz de tubos del agua de enfriamiento en el condensador elimina el
sobrecalentamiento del refrigerante, y luego lo condensa (a 113°F).

El refrigerante se acumula en el depdsito del condensador, y fluye a través del
orificio hasta el evaporador, experimentando vaporizacién subita y enfridndose por si
mismo, conforme disminuye la presidon. El circuito de agua de enfriamiento esta
conectado en serie desde el absorbedor. El agua entra a 95°F y sale a 103°F, y enseguida
se envia a la torre de enfriamiento para que se enfrie nuevamente.
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Figura 2.19 Operacion y construccidn del concentrador. (The Trane Co., La Crosse, Wi)

2.5.9. Control de la capacidad

El control de la capacidad de los enfriadores de absorcion de bromuro de litio y agua se
logra variando la concentracién de la solucién en el absorbedor. Si se reduce la
concentracion, la solucién tiene menos afinidad para absorber el vapor de agua. Esto
eleva la presién y la temperatura en el evaporador. Por lo tanto, la diferencia de
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temperatura entre el agua enfriada en el sistema y el refrigerante disminuye, y disminuye
también la capacidad de enfriamiento.

R
R

O DE AL
PRESION

Figura 2.20 Operacion y construccion del condensador. (The Trane Co., La Crosse, Wi)

Las maquinas modernas de absorcion utilizan un control de estrangulacién de la
fuente de calor para regular la capacidad de refrigeracién. La valvula de estrangulacion de
dos vias situada en la linea de suministro del vapor o del agua caliente, se controla
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mediante la temperatura del agua fria que sale del sistema. Cuando la carga de
refrigeracion disminuye, cae la temperatura del agua. Esto estrangula la vdlvula de
control, y de esta manera se suministra menos calor al generador. Se evapora menos
refrigerante, y la solucion de retorno resulta menos concentrada. Esto reduce la
concentracion de la solucidon que se bombea al absorbedor, y la capacidad de
enfriamiento disminuye, como se acaba de explicar.

El control del agua del condensador se ha utilizado anteriormente, como un medio
de controlar la capacidad de la maquina de absorcidn. La estrangulacion del flujo del agua
del condensador eleva la presidn y la temperatura del condensador, y se evapora menos
refrigerante en el generador. La solucién de retorno estd, por lo tanto, menos
concentrada, y tiene lugar el mismo efecto que se explicéd previamente. Sin embargo, este
método ya no se utiliza. Un problema que se origina con el mismo consiste en que la
mayor temperatura de condensacién del agua, da por resultado el aumento de la
formacion de incrustaciones en los tubos.

2.5.10. Funcionamiento a carga parcial y la demanda de energia

En la figura 2.21 se muestran las demandas relativas del consumo de energia del enfriador
de absorcion, correspondientes a diferentes temperaturas del agua de entrada al
condensador. A 85 °F la demanda de energia disminuye aproximadamente en la misma
proporcién que la capacidad.

Anteriormente era necesario mantener la temperatura del agua del condensador
cerca del valor de disefio, a una carga parcial. Una ligera reduccion en la temperatura
podia ocasionar que la temperatura de la solucién disminuyera hasta el punto de
cristalizacién. Sin embargo, en las maquinas modernas, el disefio permite que la
temperatura del agua del condensador varie hasta aproximadamente 55°F. Esto tendra
lugar por lo comun, de manera natural, puesto que a cargas parciales, se rechaza menos
calor hacia la torre de enfriamiento, y la temperatura del agua de enfriamiento disminuye.
Las condiciones ambientales conducen, por lo general, al mismo resultado. Como se ve en
la figura 2.21, el uso de la energia a carga parcial, es considerablemente menor, cuando se
permite que disminuya la temperatura del agua del condensador.

Se cuenta con una disposicién de economizador para carga parcial (figura 2.22), la
cual reduce el consumo de energia a cualquier temperatura dada del agua del
condensador. Se instala una valvula de estrangulacion en la linea de la solucion débil, que
va del absorbedor al generador. Cuando la carga disminuye la valvula se estrangula, de
manera que se bombea menos solucién al generador. Esto reduce la entrada de calor
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requerido, y ahorra energia. Por ejemplo, con un agua en el condensador a 85°F, la
entrada de energia, a un 50 por ciento de la carga, es el 40 por ciento de la entrada de
energia a plena carga.
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Figura 2.21 Demanda de energia para el funcionamiento a carga parcial de un enfriador
por absorcidn, de una sola etapa. (The Trane Co., La Crosse, Wi).

2.5.11. La grafica de equilibrio

Las propiedades fisicas de las soluciones de absorbente y refrigerante, pueden mostrarse
graficamente en una grafica de equilibrio. En la figura 2.23 se muestra una de estas
graficas, la correspondiente al bromuro de litio y agua. La grafica de equilibrio es util para
entender cdmo funciona el ciclo, y para comprobar si son satisfactorias las condiciones de
operacion. También es util para verificar si puede tener lugar la cristalizacién.

En la grafica mostrada, la temperatura de la solucidén se traza a lo largo del eje
horizontal. La presién del vapor y la temperatura correspondiente a la saturacion del
refrigerante se trazan sobre el eje vertical. La concentracion de la solucidon se muestra por
las lineas inclinadas trazadas de la parte superior derecha a la parte inferior izquierda.
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Figura 2.22 Disposicién de un economizador para carga parcial. (The Trane Co., La Crosse, WI)

La linea de cristalizacidon es la linea con inclinacion acentuada a la derecha del
diagrama, e indica las condiciones restrictivas bajo las cuales tiene lugar la cristalizacion. A
la izquierda de esta linea, toda la solucidon permanece en estado liquido. Si su condicién
cambia hasta un punto a la derecha de la linea, tendra lugar la precipitacién como sélido
de un poco de bromuro de litio, fuera de la solucidn.

En la figura 2.23 se muestra el ciclo de la solucidn correspondiente a una
combinacidn de condiciones tipicas, mediante las lineas 1-2-3-4-5-6-1. Esto muestra los
cambios en la temperatura y concentracién de la solucién conforme circula entre el
absorbedor y el generador.

La temperatura de evaporacion en el ejemplo es de 40°F. Esto establece la presion
del vapor en el evaporador y en el absorbedor a 6 mm Hg abs. (0.25 in Hg). La solucién
débil, a un 59 por ciento de concentracién y 105°F, deja al absorbedor en el punto 1.
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Figura 2.23 Grafica de equilibrio de la solucién de LiBr y agua. Se muestra un ciclo tipico de una solucidn.
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La linea 1-2 es el aumento de la temperatura en el cambiador de calor, y la linea 2-
3 es el aumento adicional del calor sensible en el generador (sin cambio alguno en la
concentracion). El punto 3 esta determinado por las condiciones del condensador. En este
ejemplo se supone que el agua de enfriamiento da por resultado que el refrigerante se
condense a 112°F. La presion de saturacidon correspondiente es de 70 mm Hg abs. (6.0 in
Hg). Esta es la presién en el condensador y en el generador.

La linea 3 - 4 representa el aumento de la concentracion en el generador a medida
que el refrigerante se evapora. Respecto del ejemplo que se muestra, la solucidn se
calienta hasta 215°F y a una fuerte concentracién de un 64 por ciento. La linea 4 - 5
representa el enfriamiento de la solucién fuerte en el cambiador de calor, hasta 135°F

La linea 5 - 6 representa la mezcla de las soluciones fuerte y débil, para componer
la solucién intermedia a un 62 por ciento. La solucién intermedia se bombea hacia adentro
del absorbedor. La linea 6-1 representa la dilucion de la soluciéon a medida que absorbe el
vapor de agua refrigerante.

2.5.12. El sistema de absorcion de agua y amoniaco

En el ciclo de refrigeracién por absorcién, de agua y amoniaco, el amoniaco es el
refrigerante, y el agua es el absorbente. El sistema opera a presiones elevadas. Por
ejemplo, si la temperatura de evaporacion es de 38°F, la presién correspondiente de
saturacion del amoniaco es de 29 psi manométrica. Las presiones en el lado de alta son de
aproximadamente 300 psi manométricas.

En la figura 2.24 se muestra la disposicion esquematica de un sistema de absorcién
de agua y amoniaco. El amoniaco liquido procedente del condensador a una presién
elevada, se evapora en parte subitamente; hasta llegar a las bajas presiones y
temperaturas en el evaporador. El refrigerante se evapora a medida que gana calor de la
carga. La solucion en el absorbedor, absorbe el vapor de amoniaco, manteniendo la baja
presién del evaporador. Entre el absorbedor y el generador se instala un cambiador de
calor para precalentar la mezcla de agua y amoniaco antes de llegar al generador.

Hasta ahora, el sistema es idéntico al sistema de bromuro de litio y agua. Sin
embargo, cuando la solucién débil de agua y amoniaco se calienta en el generador, parte
del agua se evapora junto con el amoniaco, ya que ambos fluidos son volatiles. Es preciso
separar el agua, a fin de que no fluya junto con el refrigerante hasta el condensador y el
evaporador. Si esto ocurriera, la capacidad de refrigeracion se reduciria, puesto que el
agua no se evaporaria bajo las condiciones presentes en el evaporador.
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Figura 2.24 Disposicidén de un enfriador de agua de absorcidén, que utiliza una solucién de
aguay amoniaco. (Reimpreso con permido de Equipment ASHRAE Handbook & Product Directory del afio 1979)

El vapor de agua, que estd presente junto con el vapor de amoniaco que sale del
generador, se remueve en dos etapas, mediante dos dispositivos llamados analizador y
rectificador. El analizador consiste en un cambiador de calor instalado en el generador. La
solucion fria procedente del absorbedor fluye a través del analizador, enfriando asi la
mezcla de vapor de agua y vapor de amoniaco. De esta manera, se condensa una parte del
vapor de agua.

El vapor que sale del generador fluye entonces a otro cambiador de calor, que
constituye el rectificador. Aqui, la mezcla de vapor se enfria mediante el uso de agua fria,
la cual condensa cualquier cantidad remanente de vapor de agua. El agua regresa
entonces al generador, y el refrigerante fluye al condensador.

2.5.13. Caracteristicas de una mezcla binaria homogénea
En general, pueden mezclarse sustancias para formar mezclas heterogéneas u
homogéneas en fases sodlidas, liquidas o de vapor. Algunas mezclas son miscibles en
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ciertas condiciones pero en otras no lo son. La miscibilidad es afectada por la temperatura
y la presién. Una mezcla es miscible a una temperatura y presion dada, si en todo un
intervalo arbitrario de valores de concentracidn se forma una mezcla homogénea; una no
miscible es heterogénea.

El estado termodinamico de una mezcla saturada no puede determinarse sélo con
la presion o temperatura, como, puede hacerse con una sustancia pura. Para el
tratamiento general de las mezclas binarias considérese la composicion cuantitativa en
funcién de la concentracion "x", que es la masa de un constituyente arbitrario dividida por
la masa de la mezcla; el conocimiento de cualesquier par de valores de p, T, x, posibilita
establecer el estado termodinamico de la mezcla. Para estados no saturados de la mezcla
se requiere conocer las tres variables.

Las mezclas binarias convenientes para los sistemas de absorciéon deben ser
completamente solubles en las fases liquida y de vapor, en los rangos de operacién de
temperatura y presion. Puede haber un intervalo de valores de concentracién donde
pueda existir una mezcla heterogénea, en los cuales obviamente no se operara al sistema.

Ocurren dos fendmenos importantes al mezclar dos liquidos, que son el cambio de
volumen y de temperatura de los constituyentes durante y al final de la mezcla. La Figura
2.25 (a) muestra un recipiente dividido que contiene x kg del liquido A y (1 — x) kg del
liquido B. Cada liquido estd a la misma temperaturaT;. El volumen por kg de
constituyentes es:

vy =x04+ (1 —x)vg (2.16)

Supdngase que la pared divisoria se retira y que los dos liquidos se mezclan
completamente. Es comun observar que v, es diferente de v;. Si el experimento se repite
con diferentes liquidos y concentraciones, resulta que en algunos casos habra disminucién
del volumen y en otros aumentard. Halldndose que no hay una regla definida y sera
necesario buscar el resultado por experimentacion. Otra observacion importante en el
experimento de la Figura 2.25 es que, en general, T, es distinta de T;. En algunos casos
habra calentamiento y en otros una disminucidon de la temperatura. Este efecto puede
expresarse a partir del calor de disolucidon AH,. En el experimento podria cuantificarse el
calor que se debe quitar o suministrar para mantener la temperatura constante. Si la
mezcla se efectua a presidon constante, AH, estard relacionado estrictamente con la
entalpia de la mezcla. Para los componentes originales, se tiene:
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h1 = th + (1 - x)hB (2.17)

y después de la mezcla,

hy, = hy + AH, = xhy + (1 — x)hg + AH, (2.18)

La ecuacion 2.18 permite el calculo de la entalpia especifica en kJ/kg de mezcla
para una solucién de concentracién, presidon y temperatura conocidas, si se conocen las
entalpias de los componentes puros y el calor de disolucién isotérmico.

' N
7/ \\.i\ _ \\\\\\ ]

(@) (b)

/

Figura 2.25 Variacion del volumen y la temperatura en la mezcla de dos liquidos.

La Figura 2.26 muestra esquematicamente el experimento y los resultados
obtenidos en un diagrama T — x. Al principio se tiene una solucidn liquida (estado 1) la
cual se calienta con lentitud, conservando la presién constante. La solucién permanece
completamente liquida hasta que alcanza la temperatura T,. Sin embargo, al suministrar
mas calor, el piston se elevara sobre el liquido indicando que hay vaporizacién. Al detener

64



el experimento en la condicién mostrada en la Figura 2.26 (b) y al analizar quimicamente
el liquido y el vapor, se encontrara un resultado interesante. Las concentraciones del
liquido y del vapor son diferentes, y aun mas, ambas son distintas de la concentracién
original x;. Se encuentra que la concentracidon del liquido x3 < x;, mientras que la
concentraciéon del vapor x, > x;. Al reiniciar el suministro de calor, el liquido va
desapareciendo gradualmente y las concentraciones del liquido y del vapor van
disminuyendo; cuando se alcanza el punto (5) sélo habra vapor y se tendra que xs = x;.
De calentarse mas, el vapor se recalentara a concentracién constante.

Puede repetirse el experimento con diferentes valores iniciales de concentracion,
pero a la misma presion, con lo que se obtendran las lineas de equilibrio de evaporacién y
de condensacion mostradas en la Figura 2.26 (c), donde los niumeros encerrados en
circulos indican componentes puros y sus respectivas posiciones en el eje de las
concentraciones. Si los experimentos se repiten a diferentes presiones se obtendran los
resultados mostrados en la Figura 2.26 (d). En caso de invertir el experimento y empezar
con un vapor recalentado, con eliminacién de calor se tendran los resultados mostrados
en la Figura 2.26 (e).

O sea que, las mezclas binarias en contraste con las sustancias puras, no tienen una
sola temperatura de ebullicién o condensacién a presién constante. La temperatura de
equilibrio o de saturacidn es también dependiente de la concentracidon. Estas relaciones
deben determinarse experimentalmente.

El diagrama entalpia-concentracién (coordenadas h — x) es la presentacién mas util
de propiedades de una mezcla binaria. La Figura 2.27 muestra un diagrama esquematico
h — x con las regiones de liquido y vapor saturados, para una mezcla binaria homogénea.
Se presentan en las Figuras 2.23 y 2.28 las propiedades de las soluciones agua-bromuro de
litio. En la Figura 2.23 no estan representadas las propiedades del vapor de refrigerante
(agua), las cuales se obtienen de tablas.

Ahora se examinara la construccién de la Figura 2.27 con algun detalle. La figura se
ha dibujado para soluciones amoniaco-agua saturadas o en equilibrio. La regidn liquida es
la parte inferior del diagrama. Se ilustran lineas de liquido en equilibrio (lineas de
ebullicidon) para varias presiones; se ilustran también lineas isotérmicas en la regién
liquida. Si se sabe que una solucidon liquida estd saturada, puede localizarse el punto de
estado en la Figura 2.27, en la interseccién de las lineas de temperatura y presion
correspondiente. Si la solucién liquida estd subenfriada, puede localizarse
aproximadamente su estado, si se conocen su temperatura y concentracion.
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Figura 2.26 Evaporacion y condensacion de una mezcla binaria homogénea.

No se muestran en la Figura 2.27, las lineas de temperatura en la regién de vapor.
Sin embargo, puede localizarse el estado de un vapor saturado que estd en equilibrio con
un liquido (también saturado) de estado conocido, mediante el uso de las lineas auxiliares
de equilibrio. El procedimiento se ilustra con un ejemplo para las condiciones de
saturacion de 6.9 bar y 126.79C de una mezcla amoniaco-agua. Se traza una linea vertical
desde el punto de liquido saturado hasta la linea auxiliar de 6.9 bar. De esta interseccién
se traza una linea horizontal, hasta la linea de presién para vapor saturado de 6.9 bar. Esta
interseccion es el punto de estado del vapor. Ahora se conocen las propiedades del vapor
saturado (T =126.7°C, p=69bar, h = 2111kJ/kg, x = 0.63 kg de amoniaco/
kg de mezcla). Aln m3s, la linea recta que une los puntos de liquido saturado con vapor
saturado, es una isoterma para la regién liquido-vapor, y sobre ella pueden evaluarse las
propiedades y proporciones de una mezcla de ellos.
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Vapor recalentado

Entolpic h en KJ/Kg de mezcla
i‘“hfg para () a P, --»f

l-e"‘fgparu@ a9 P,-’{

Kg de ma‘lerial@

@ ** Kg de mezcia @

Figura 2.27 Diagrama h — x para las fases liquido y vapor de la mezcla amoniaco-agua.

Todos los procesos que se llevan a cabo en un sistema de absorcidn se pueden

graficar en un diagrama h — x, a excepcidn de los procesos en que exista el refrigerante
puro.
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Figura 2.28 Diagrama h — x para la mezcla agua-bromuro de litio.

2.5.14. Coeficiente de performance para un SRA.

El coeficiente de performance o funcionamiento, como lo definimos en la ecuacién (2.2),
no se aplica a estos ciclos porque la energia significativa que se suministra al ciclo para
mantenerlo en marcha es Q,, en el generador. De esta manera, un factor de
funcionamiento adecuado para tales ciclos es la relacion de refrigeracion (u otro resultado
util) y el calor transferido en el generador (entrada), o si tomamos en cuenta la energia
para impulsar las bombas, el denominador se incrementa por la magnitud de tal trabajo,
es decir, el factor de funcionamiento es:
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_ Qa L Q4
CopP = o 6 bien COP = P (2.19)

Donde Y W incluye el trabajo de las bombas de circulacién, de acuerdo con la
precision deseada. En ocasiones, en la practica, los factores de funcionamiento u
operacion se expresan segun el consumo de vapor de agua en el sistema, por tonelada de
refrigeracion.

Entada Q1
de agua

Q G q Entada del
R enerador

Entadai Salida T ipor agua
de agua TOT de agua Rectificador W

NGNS

Salidad del

Condensador G Vapor agua
B
Valvula de = AVAVAY
Expansioén Wp A
Cambiador
C de Calor
Te
Evaporador .
P Salida
T Entada de agua
deagua ' To' Qr2
Qa

Figura 2.29 Sistema de refrigeracién por absorcién, del tipo amoniaco-agua. Como es
usual, cada uno de sus elementos puede ser analizado individualmente como un
dispositivo de flujo constante cuando se tiene la operacidn a régimen permanente. No se
indica el reflujo desde el condensador.

El mayor valor posible del factor de performancia se obtiene mediante el empleo
de ciclos reversibles. Consideremos que el calor Q,, transferido a T, sin disminucion de
temperatura en el generador es utilizado en una maquina de Carnot. Si esta maquina
reversible cede su calor al sumidero a una temperatura T,, figura 2.30, su eficiencia
térmica es:
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n= = — (a)

O sea,

Qq = (b)

Si el trabajo W, area abcT,, figura 2.30; realizado por la maquina de Carnot, se
emplea sin pérdida para impulsar una maquina de Carnot inversa, area efcT,, entonces el
trabajo de esta ultima es el mismo que en la ecuacion (a) y (b), y la relacion de las areas
efcT, y efgh (refrigeracion) es

w To — T,
A 0 e (C)
QA Te
O sea,
T,W
=77 (d)

De esta manera, el maximo factor de funcionamiento obtenible QA/Q , en el caso
a

de los limites de temperaturas especificados serd (W se cancela)

QA Te(Ta - TO)
cop= == 220 2> 2.20
Qa (TO - Te)Ta ( )

donde T, es la temperatura constante a la cual se suministra el calor en el generador y T,
es la temperatura constante en el evaporador. Una comparacion del factor de
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funcionamiento real con el valor obtenido de la ecuacién (20), indican cuan cerca de (o
lejos de) la perfeccién se encuentra el ciclo real.

T. f;‘l/ -
\

k- f

e
Refrig.
/ ; Q‘ \\.
h g s
Figura 2.30

2.5.15. Conservacion de la energia en los sistemas da absorcion

La maquina de absorcién utiliza considerablemente mads energia por unidad de
refrigeracion producida, que las unidades accionadas con un compresor. El rendimiento se
puede mejorar considerablemente con el uso de maquinas de absorcién de dos etapas,
pero por lo general la ventaja queda todavia a favor de la unidad que utiliza el compresor.
Sin embargo cuando se dispone de calor de escape, la maquina de absorcién resulta muy
practica, puesto que no se usa cantidad alguna de energia nueva. Por la misma razén, se
debe considerar el uso de la energia solar, como una fuente alternativa de calor, para las
maquinas de absorcion.

El consumo de energia se reduce cuando se trabaja a cargas parciales, permitiendo
gue disminuya la temperatura del agua de enfriamiento, pero se debe tener cuidado de
gue no baje excesivamente, dando lugar a la cristalizacién.

La disposicién de un economizador de carga parcial, el cual reduce el flujo de la
solucién, mejorarda de manera significativa la eficiencia de la energia. A fin de evitar la
pérdida de capacidad, es necesario efectuar a intervalos regulares, la purga del aire
presente en la maquina.
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2.6. Seleccion del refrigerante
En cada uno de los diferentes métodos de produccién de frio existen para determinadas
condiciones de funcionamiento uno o varios refrigerantes apropiados, que garantizan un
Optimo de eficiencia y seguridad, en relacion con sus propiedades quimicas vy fisicas,
existiendo ciertas condiciones minimas y propiedades que deben satisfacer, tales como:

v' Comportamiento indiferente frente a los materiales utilizados.

El refrigerante no debe combinarse o reaccionar con los materiales utilizados para la
construccion de la maquina frigorifica.

v’ Estabilidad quimica.

El refrigerante no debe de sufrir ningln tipo de transformacién quimica, dentro del
dominio de temperaturas y presiones de operacién.

v" Ausencia de toxicidad.

Es importante que el refrigerante no tenga efectos nocivos sobre la salud, ni sobre el
medio (No todos los refrigerantes satisfacen esta condicion).

v" No debe ser explosivo ni inflamable.

Por motivos de seguridad se exige que el refrigerante esté operando fuera de los dominios
de peligrosidad, en lo referente a los riesgos de explosion e inflamabilidad.

v' Facil deteccion de fugas.

Por aspectos de seguridad, operacién y economia, es necesario que la circulacion del
refrigerante se realice en conductos herméticos y que las fugas en caso de ocurrir deben
ser inmediatamente detectadas, prefiriéndose aquellos refrigerantes que tengan un olor
penetrante.
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v Ningun efecto sobre el lubricante.

Si en el circuito del ciclo de refrigeracién se utiliza algln tipo de lubricante, el refrigerante
no le debe ocasionar ningiin cambio quimico, ni influir en sus propiedades lubricantes.

v La presion de evaporacion debe ser superior a la presion atmosférica.

En el caso de la refrigeracidén por vaporizacion, la presidon de evaporacion del refrigerante,
debe ser dentro de lo posible, algo superior a la presiéon atmosférica. De esta manera se
evita la introduccion de aire al interior del sistema.

v Baja presion de condensacién.

La generacién de altas presiones de condensacién, requiere de estructuras que soporten
esta presion, aumentando el costo. Se sugiere trabajar el refrigerante a condiciones de
operacion no muy prdoximas del punto critico, con el objeto de realizar mas facilmente la
condensacion.

v’ Gran potencia frigorifica especifica.

Entre mayor sea su capacidad o potencia de enfriamiento, se requerird una menor
cantidad de refrigerante en circulacién para una potencia de enfriamiento determinada.

v Costo y disponibilidad.

El refrigerante no debe ser muy costoso y debe estar disponible en el mercado, sobre todo
si se requiere de un abastecimiento continuo, como en el caso de los ciclos de
refrigeracion abiertos.

2.7. Bombas de calor
Las bombas de calor transfieren el calor desde un medio de baja temperatura a otro de
alta esquematicamente se muestra este proceso en el la Figura 2.31, como se puede
observar en el esquema los refrigeradores y las bombas operan en el mismo ciclo, pero
difieren en sus objetivos. El propdsito de un refrigerador es mantener el espacio
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refrigerado a una temperatura baja eliminando calor de éste. Descargar este calor hacia
un medio que estd a temperatura mayor es solamente una parte necesaria de la
operacion, no el propdsito. El objetivo de una bomba de calor, sin embargo, es mantener
un espacio calentado a una temperatura alta. Esto se logra absorbiendo calor desde una
fuente que se encuentra a temperatura baja. Por ejemplo agua de pozo o aire frio
exterior y suministrando este calor a un medio de temperatura alta como una casa.

Espacio Caliente Tibio
aTu>TL

[ Entrada requerida

Salida de deseada

Bomba de
X Calor ()

Wheto de entrada

Ambiente frio
aT.

Figura 2.31 Se muestra el objetivo de una bomba de calor que es suministrar calor QH
hacia el espacio mas caliente.

2.7.1. Coeficiente de desempeifio
La medida de desempefio de una bomba de calor también se expresa en términos del
coeficiente de desempefo COPyp definido como:
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Salida deseada Qy

COPyp = = _
HP ™ Etrada Requerida Wheto entrada (2.21)
Que también se puede expresar:
Qu 1
COPyp = =
P Qn—0, 1— QL/ (2.22)

Dénde:
Qy: Calor suministrado.
Q,.: Calor extraido del ambiente frio.
COPyp: Coeficiente de desempeiio de sistemas de bombas de calor.

COPg: Coeficiente de desempefio de sistemas de refrigeracion.

Una comparacién de las ecuaciones 2.21y 2.22 revela que:

COPHP=COPR+1

Para valores fijos de Q; y Qy, esta relacion indica que el coeficiente de desempeiio
de una bomba de calor siempre es mayor que la unidad puesto que COP; es una cantidad
positiva. Es decir, una bomba de calor funcionard, en el peor de los casos, como un
calentador de resistencia al suministrar tanta energia como requiera la casa. Sin embargo,
en realidad parte de Qy se va al exterior a través de la tuberia y otros dispositivos, por lo
que el COPyp podria ser menor que la unidad cuando la temperatura del aire exterior es
demasiado baja. Cuando esto sucede, el sistema cambia cominmente a un modo de
calentamiento de resistencia. La mayor parte de las bombas de calor que operan en la
actualidad tienen un COP promedio de entre 2 y 3.
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2.7.2. Bombas de calor de fuente de aire:

La mayor parte de las bombas de calor utilizan el aire frio exterior como fuente de calor. El
COP de esta clase de bombas de calor es de alrededor de 3.0 en las condiciones
especificadas por el disefio. Las bombas de calor de fuente de aire no son apropiadas para
climas frios porque su eficacia disminuye en forma considerable cuando las temperaturas
estdn por debajo del punto de congelacion.

AN

Casa
CALIENTE

QH (Salida
deseada)

Bombad
e b

(Entrada
Ambiente
FRIO

requerida)
Figura 2.32 Se extrae calor del ambiente y se suministra al medio caliente.

QL

2.7.3. Bombas de calor geotérmicas:

Estas son conocidas también como bombas de calor de fuente de tierra, que usan el suelo
como fuente de calor. Estas bombas requieren tuberias enterradas a una profundidad de
entre 1 o 2 metros, y su instalacién es mas cara, pero también son mas eficientes (hasta
un 45% mas que las bombas de calor de fuente de aire). El COP de las bombas de calor de
fuente de tierra es de alrededor de 4.0.
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Figura 2.33 Esquema de una bomba de calor geotérmica instalada en un hogar.

2.7.4 sistema propuesto.
La figura 2.34 muestra un esquema del sistema de refrigeracion del cudl se hard el disefio

termodinamico y el disefio mecanico de los siguientes componentes:

1.

Generador. Elemento que separa de la solucidn débil el refrigerante por medio de un
aporte de calor que se obtendrd de uno 6 varios pozos geotérmicos.

Condensador. Este elemento funciona de igual manera que en un sistema de refrigeracion
convencional por compresidon de vapor, aqui se da un rechazo de calor hacia el medio
ambiente que provoca la condensacién del refrigerante puro.

Evaporador. En este componente se da el intercambio de calor entre el refrigerante y la
corriente de agua de condensado de la planta geotérmica que se desea enfriar.
Absorbedor. Aqui el refrigerante es absorbido por el bromuro de litio y enviado luego
hacia el generador.

Intercambiador de calor de solucién. Este elemento intercambia calor entre la corriente de
solucién débil que va hacia el generador y la de solucién fuerte que regresa hacia el
absorbedor reduciendo asi la demanda de calor en el generador.
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V

Figura 2.34 Sistema de refrigeracién propuesto.

78



CAPITULO III

3.0. INTERCAMBIADORES DE CALOR

3.1. Tipos basicos de intercambiadores de calor
Un intercambiador de calor es un dispositivo que transfiere calor entre un medio caliente
y uno frio, que por regla general se trata de fluidos. Existen tres tipos basicos de
intercambiadores de calor:

v" Recuperadores: En este tipo de intercambiador de calor los fluidos caliente y frio
estan separados por una pared y el calor se transmite mediante una combinacién
de conveccidn hacia y desde la pared y de conduccidn a través de ella. La pared
puede incluir superficies extendidas, tales como aletas, u otros dispositivos que
favorezcan la transferencia de calor.

v' Regeneradores: En un regenerador, los fluidos caliente y frio ocupan el mismo
espacio en el nucleo del intercambiador. El nicleo del intercambiador, o "matriz",
funciona como un almacén de calor que es calentado periddicamente por el de
mayor temperatura de los dos fluidos y luego transmite ese calor al fluido de
menor temperatura. En una configuracidon de matriz fija, los fluidos caliente y frio
pasan a través de un intercambiador estacionario de forma alternada, y para tener
una operacion continua se requieren dos o mas matrices, como se muestra en la
figura 3.1(a). Otro procedimiento es el regenerador rotatorio, donde una matriz
circular gira y expone de manera alterna una parte de su superficie al fluido
caliente y luego al frio, como se muestra en la figura 3.1 (b).

v Intercambiadores de calor de contacto directo: En este tipo de intercambiador de
calor los fluidos caliente y frio se ponen en contacto entre si de manera directa. Un
ejemplo de esta clase de dispositivo es una torre de enfriamiento en la que un
rocio de agua que cae de la parte superior de la torre entra en contacto directo
con y es enfriado por una corriente de aire que fluye hacia arriba. Otros sistemas
de contacto directo utilizan liquidos inmiscibles o un intercambio de sélido a gas.

En este apartado se tratara principalmente del primer tipo de intercambiador de
calor, describiendo sus pardmetros de funcionamiento seleccidon y disefio, en especial del
llamado disefio de "carcasa y tubos". La configuracion mas simple de este tipo de
intercambiador de calor consiste en un tubo dentro de otro, como se muestra en la figura
3.2(a). Una configuracién como esa puede operarse en contracorriente o en flujo paralelo,
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con el fluido caliente o el frio circulando a través del espacio anular y el otro por dentro
del tubo interno.

Salida de gas frio Entrada de gas caliente

Regenerador B

Regenerador A o ‘
(periodo caliente)

(periodo frio)
— vilvula de 3 vias '
T
om X
1'i
Entrada de gas frio

Salida de gas caliente

(a)

Matriz giratoria Gabinete

(periodo caliente)

Maza

Entrada de gas

Matriz giratoria

Sell (periodo frio)

(b

Figura 3.1 (a) Regenerador o sistema de lecho doble fijo. (b) Regenerador giratorio.
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Un tipo mas complejo de intercambiador de calor muy utilizado en la industria
guimica y de procesos es la configuracion de carcasa y tubos que se muestra en la figura
3.2 (b). En este tipo de intercambiador de calor. Un fluido circula por el interior de los
tubos mientras que el otro es forzado a través de la carcasa y sobre la superficie externa
de los tubos, se hace que el fluido circule sobre los tubos y no a lo largo de ellos porque
con flujo transversal se logra un coeficiente de transferencia de calor mayor que con un
flujo paralelo a los tubos. Para lograr un flujo transversal en la carcasa, se colocan
deflectores en su interior como se muestra en la figura 3.2 (b). Estos deflectores
garantizan que el flujo pase a través de los tubos en cada seccion al fluir hacia abajo en la
primera, hacia arriba en la segunda, y asi sucesivamente.

Th. salida

Tr:. entrada
(a)

Salida de fluido por el lado de los rubos Salida de fluido e ¢l lado de la carcasa

i +j Deflector
Entrada de fluido por  Entrada de fluidopor ~ _ ____ Trayectoria del flujo en el lado de la carcasa
l lado de los tbos el lado de 1a carcasa === Trayectoria del flujo en el lado de los tubos

(b)

Figura 3.2 (a) Intercambiador de calor simple a contracorriente de un tubo dentro de otro.
(b) Intercambiador de calor de carcasa y tubos con deflectores segméntales; con dos
pasos por los tubos y uno por la carcasa.
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La clase mds comun de deflector es el de disco y dona este tipo de deflectores son
mostrados en la figura 3.3 (b)

4 Tubo
Area libre en el deflector
(a)
Disco Disco Carcasa Dona
\ Y
T
L#
= = 90000
==t 11
G )
: - 9000
o W
Area libre en el disco Area libre en la dona
(b)
: ) - 3
L ol
£ {
\k - - \‘ £5
=
o ; ‘;fj‘) —_ 3

Area libre en el deflector
(¢)

Figura 3.3 Tres tipos de deflectores utilizados en los intercambiadores de calor de carcasa
y tubos: (a) deflector con orificios; (b) deflector de disco y dona; (c) deflector segmental.
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Existen también intercambiadores de calor para calentar o enfriar gases, suele
resultar conveniente en este caso utilizar un intercambiador de calor de flujo transversal
como el que se presenta en la figura 3.4. En un intercambiador de calor como ése, uno de
los fluidos pasa a través de los tubos mientras el fluido gaseoso es forzado a pasar a través
del haz de tubos. El flujo del fluido exterior puede ser por conveccidn forzada o natural. En
este tipo de intercambiador se considera que el gas que fluye a través del haz de tubos
estd mezclado, mientras que al fluido dentro del tubo se le considera sin mezcla. El flujo
exterior de gas estd mezclado porgque puede moverse casi libremente entre los tubos
mientras intercambia calor, en tanto que el fluido en el interior de los tubos esta
confinado y no se puede mezclar con cualquier otro fluido durante el proceso de
intercambio de calor.

—_—
: —_—
I . >
{ N » ’
Eairada de | # —> Sdidadl
flupo de gas | | ——p flujo de gas
—_— : L3 ) ! N
— ; . a N
: " o
! ///
| s /‘4/
P il I
Fluido de caieatamiento o eafriamiento

Figura 3.4 Calentador de gas en flujo transversal que ilustra el flujo transversal de un
fluido (gas) mezclado, con el otro sin mezcla.

Una variante del intercambiador de calor de flujo transversal muy utilizado en la
industria de la calefaccién, ventilacién y aire acondicionado, se muestra en la figura 3.5. En
esta configuracion el gas fluye a través de un haz de tubos aleteados y no se mezcla
porque esta confinado para separar los pasajes donde se establece el flujo.
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Figura 3.5 Intercambiador de calor de flujo transversal, muy utilizado en la industria de la
calefaccion ventilacién y de aire acondicionado. En esta configuracién ambos fluidos estan
sin mezclar.

3.2. Consideraciones previas al disefio

v En el disefio de intercambiadores de calor, es importante especificar si los fluidos
estdn mezclados o sin mezclar, y cual de ellos es el que esta mezclado.

v/ También es importante balancear la caida de temperatura obteniendo coeficientes
de transferencia de calor aproximadamente iguales en el exterior e interior de los
tubos. Si esto no se hace; una de las resistencias térmicas pueden ser
inconvenientemente grande y provocar una alta caida de la temperatura general
para una velocidad dada de transferencia de calor, lo que a su vez demanda un
equipo mas grande y por lo tanto un mayor costo.

v' Se deben tomar en cuenta los esfuerzos térmicos generados en los tubos y carcasa.
Por ejemplo el intercambiador de calor de carcasa y tubos ilustrado en la figura 3.2
(b) tiene placas tubulares fijas en cada extremo, y los tubos estdn soldados o
prolongados hacia las placas. Este tipo de construccidn tiene un costo inicial bajo,
pero solo es posible utilizarla para diferencias de temperatura pequenas entre los
fluidos caliente y frio. Debido a que no se toman las medidas necesarias para evitar
los esfuerzos térmicos generados por la dilatacién diferencial entre los tubos y la
carcasa, ademads de que el haz de tubos no puede retirarse para su limpieza.
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El problema de la expansion térmica se puede superar si se modifica el disefio
basico; como se muestra en la figura 3.6. En esta configuracidn se fija una placa
tubular, mientras la otra se atornilla en una tapa del cabezal flotante que permite
que el haz de tubos se mueva con respecto a la carcasa, la placa tubular flotante se
sujeta entre el cabezal flotante y una brida, de modo que es posible remover el haz
de tubos para su limpieza.

Para disefiar y elegir un intercambiador de calor de carcasa y tubos, deben
considerarse la demanda de potencia y el costo inicial de la unidad.

La Tubular Exchanger Manufacturer Association (Asociaciéon de Fabricantes de
Intercambiadores Tubulares) recomienda que los tubos se instalen con una
distancia minima de centro a centro de 1.25 veces el didmetro externo del tubo y
que, cuando los tubos se instalen en una disposicién cuadrada, la separaciéon
minima entre tubos sea de 0.65 cm.

En los intercambiadores de calor con deflectores el flujo en el lado de la carcasa es
en parte perpendicular y en parte paralelo a los tubos.

El coeficiente de transferencia de calor en el lado de la carcasa en este tipo de
unidad; depende no sélo del tamafio y separacién de los tubos, sino también de la
velocidad y propiedades fisicas del fluido, y de la separacién y forma de los
deflectores.

Siempre hay filtraciones a través de los orificios de los tubos hacia los deflectores,
y entre éstos y el interior de la carcasa, hay también un desvio entre el haz de
tubos y la carcasa. Debido a estas complicaciones, el coeficiente de transferencia
de calor puede calcularse sélo mediante métodos aproximados o en base a la
experiencia con unidades similares. De acuerdo con un método aproximado, el
cual es muy utilizado en calculos de disefo, el coeficiente de transferencia de calor
calculado para la disposicién de tubos correspondiente expuesta a flujo transversal
simple se multiplica por 0.6 para tener en cuenta las filtraciones y otras
desviaciones del modelo simplificado.
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Figura 3.6 Intercambiador de carcasa y tubos con cabezal flotante.

Nomenclatura

. Tapa de la carcasa

. Cabezal flotante

. Conexién de ventilacién

. Dispositivo de respaldo de cabezal flotante
. Tapa de carcaza brida-extrema

. Deflectores transversales o placas de apoyo
. Carcasa

. Tirantes y espaciadores

. Tobera de carcaza

10. Deflector de choque

11. Placa estacionaria de tubos

12. Tobera de canal

OO NOOTULLE, WN -

13.
14.
15.
16.
17.
18.
19.
20.
21.

22

Canal

Anillo elevador

Division de recorrido

Tapa de canal

Canal de la carcas-brida extrema
Silla de apoyo

Tubo de trasferencia de calor
Conexién de prueba

Brida de cabezal flotante

. Conexion de drenaje
23.

Placa de tubo flotante

3.3. Coeficiente global de transferencia de calor
Una de las primeras tareas en que debe emprenderse el andlisis térmico de un

intercambiador de calor es evaluar el coeficiente global de transferencia de calor entre las

dos corrientes de fluido. Se sabe que el coeficiente global de transferencia de calor entre

un fluido caliente con una temperatura T}, y un fluido frio con temperatura T, separados

por una pared solida plana se define mediante:

Q=UA(T, —T)

Dénde:

(3.1)
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1

VA= Snap = A hay + L/KAY + (1/hady)

Para un intercambiador de calor con un tubo dentro de otro, como el que se muestra en la
figura 3.2(a), el area de la superficie interna para transferencia de calor es 2nr;L y el area
en la superficie externa es 2mtryL. Por lo tanto, si el coeficiente de transferencia de calor se
basa en el drea externa, 4, tenemos que:

1
U, = 3.2
0 = Wy /A + [AgInGry /1) 1/27K D] + (1/hy) 3.2)
mientras que con base en el drea interna, Aj, se obtiene:
1
U; (3.3)

" (1/hy) + [ALn(ro/ry) 1/2nKL)] + (A;/Aoho)

para los calculos preliminares con frecuencia es util contar con un valor aproximado de
U que sea tipico de las condiciones encontradas en la practica. En la tabla 3.1 se muestran
algunos valores tipicos de U para varias aplicaciones. Cabe observar que, en muchos
casos, el valor de U estd determinado casi totalmente por la resistencia térmica en una de
las interfaces fluido/sélido, como cuando uno de los fluidos es gaseoso y el otro liquido, o
cuando uno de los fluidos es un liquido hirviente con un coeficiente de transferencia de
calor muy grande.

3.4. Factores de deposito o suciedad
A menudo no es posible pronosticar el coeficiente global de transferencia de calor de un
intercambiador de calor en condiciones de operacién, se sabe también que durante la
operacion con la mayoria de los liquidos y algunos gases, en la superficie por la que se
transfiere calor se va acumulando gradualmente un depdsito. Esto que se conoce como
ensuciamiento, tiene un efecto de incrementar la resistencia térmica.
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Tabla 3.1 Coeficientes globales de transferencia de calor para varias aplicaciones (W /m?K)

Flujo de calor hacia o
desde

Gas (en reposo)
h. =5-15

Gas (que fluye)
h. =10-100

Liquido (en reposo)
h. =50-1

Liquido (que fluye)
agua
h.=1-3
Otros liquidos
h. =500-2

Liquido en ebulliciéon agua
h. =3.5-60
Otros liquidos
h.=1-20

Gas conveccion natural
h.=5-15

Gas (que fluye)
h. = 10-100

Liquido (conveccidn
natural) h. =50-10

Liquido (que fluye)
h. = 3.0-10.0

Otros liquidos
h,=500-3.0

Vapor que se condensa
(agua) h, =5.0-30.0

Otros liquidos
h, =1.0-4.0

Aire habitacién/
externo a un cristal
u=1-2

Calentador central
de radiador
U=5-15

Radiadores de
vapor
U=5-20

Supercalenta
Dores

U=3-10
Intercambiadore
s de calor para
gases U=10-30

Enfriadores de
gas
U=10-50

Calentadores de
aire
U=10-50

Caldera de gas
U=10-50

Bafio de aceite para
calentamiento
U=25-500

Serpentin de
calentamiento en un
recipiente agua/agua sin
agitacidon U=500-250
Con agitacién

U=500-2

Camisa de carbon
alrededor de recipientes
con agitadores de agua
U=300-1

Otros liquidos
U=150-500

Camara de combustién
U=10-40 +radiacién

Serpentin de enfriamiento
U=500-1.5

Con agitacién
Intercambiador de calor
agua/agua

U=900-2.5

Agua/otros liquidos
U=200-1

Condensadores de vapor de
agua/agua

u=1-4

Otro vapor/agua

U=3-1

Caldera de vapor
U=10-40 +radiacion

Evaporadores de
recalentadores

Evaporadores de vapor de

agua/agua

U=1.5-6

Vapor de agua/otros liquidos

U=300-2
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Si se realizan pruebas de desempefo en un intercambiador de calor limpio y se
repiten posteriormente una vez que la unidad ha estado en servicio durante algun tiempo,
la resistencia térmica del depdsito (o factor de suciedad) R; puede determinarse con la
relacion:

Ry =——— (3.4 a)

Dénde:
U: Coeficiente global de transferencia de calor de un intercambiador limpio.

U,: Coeficiente global de transferencia de calor después de que se ha presentado
el ensuciamiento.

R,: Factor de suciedad (o resistencia térmica unitaria) del depdsito.

Una forma de trabajo conveniente de la ecuacion es (3.4a) es:

1
Ud =

= m (3.4 b)

Los factores de suciedad deben aplicarse como se indica en la siguiente ecuacién
para el coeficiente global de transferencia de calor para disefio, U; de tubos sin aletas y
con residuos en ellos:

1

U, =
' (1/h0) + Ry + Ry + (RiA"/Ai) + (A"/hl.Ai)

(3.5)

Dénde:

U,: Coeficiente global de transferencia de calor para disefio, W/m? K basado en el
area unitaria de la superficie externa del tubo.

hy: Coeficiente promedio de transferencia de calor del tluido en el exterior del
tubo, W/m? K

h;: Coeficiente promedio de transferencia de calor del fluido en el interior del tubo,
W/m? K
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R,: Resistencia unitaria al ensuciamiento en la parte externa del tubo, W/m? K
R;: Resistencia unitaria al ensuciamiento en el interior del tubo, W /m? K

R,: Resistencia unitaria térmica del tubo, W/m? K basada en el 4rea externa del
tubo.

Ay /A;: Relacion de la superficie externa con la superficie interna del tubo.

Tabla 3.2 Factores de suciedad tipicos.

Tipo de fluido Factor de suciedad. R4 (m?K/W)
Agua de mar 0.00009
Por debajo de 325 K 0.0002
Por encima de 325 K 0.0002
Agua tratada para calderas por encima de 325 K 0.0009
Aceite combustible 0.0007
Aceite de temple 0.00009
Vapores de alcohol 0.00009
Vapor de agua que no contiene aceite 0.00004
Aire industrial 0.0002
Liquido refrigerante 0.00009

3.5. Diferencialogaritmica media de temperatura.
Las temperaturas de los fluidos en un intercambiador de calor en general no suelen ser
constantes sino que varian de un punto a otro, conforme el calor fluye del fluido mas
caliente al mas frio. Por lo tanto, incluso en el caso de una resistencia térmica constante,
el flujo de calor variara a lo largo de la trayectoria de los intercambiadores porque su valor
depende de la diferencia de temperaturas entre el fluido caliente y el frio en esa seccién.

La figura 3.7 (a) ilustra un caso en el que el vapor se esta condensando a una
temperatura constante mientras que el otro se esta calentando. La figura 3.7 (b)
representa un caso en que un liquido se evapora a temperatura constante mientras el
calor fluye de un fluido mas caliente cuya temperatura disminuye cuando pasa a través del
intercambiador de calor.
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Figura 3.7 (a) Distribucién de temperaturas en un condensador de recorrido simple, (b)
Distribucion de temperaturas en un evaporador de recorrido simple.

La figura 3.8 representa las condiciones en un intercambiador de flujo paralelo, y la
figura 3.9 es valida para contracorriente. En los dos ultimos casos, no hay cambio de fase.

En la figura 3.8 se observa que, sin importar la longitud del intercambiador, la
temperatura final del fluido mads frio nunca puede alcanzar la temperatura de salida del
fluido mas caliente en flujo paralelo.

Por su parte, en contracorriente la temperatura final del fluido mas frio puede
exceder la temperatura de salida del fluido mas caliente; puesto que existe un gradiente
de temperatura favorable a todo lo largo del intercambiador de calor. Una ventaja
adicional de la configuracién en contracorriente es que, para un flujo de calor dado, se
requiere menos superficie que en un flujo paralelo. De hecho, la configuracién en
contracorriente es la mas eficaz de todas las configuraciones para los intercambiadores de
calor.

Para determinar la velocidad de transferencia de calor en cuales quiera de los
casos antes mencionados, se debe integrar la ecuacién:

dQ = UdAAT (3.6)

sobre el drea A por la que se transfiere el calor a todo lo largo del intercambiador. El
coeficiente global de transferencia de calor U es constante, si se desprecian los cambios
de energia cinética, y si la carcasa del intercambiador de calor esta perfectamente aislada,
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la ecuacidn (3.6) puede integrarse de manera analitica con facilidad para flujo paralelo o
contracorriente.

a7,
_ 1 4
AT, h '\FK o T}, saiida
et |
—

AT AT,
ﬂ‘lc —L f Tc salida
7;. entrada 1 /
drT,
(0] T A
Area total

Figura 3.8 Distribucidon de temperaturas en un intercambiador de calor de flujo paralelo
de recorrido simple.

a b
""h dTh
AT‘ TTK

T, salida —L

et J A — e
Tc. entrad;
—_— v
0 Area Aroul

Figura 3.9 Distribucidon de temperatura en un intercambiador de calor en contracorriente
de recorrido simple.
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Un balance de energia en un area diferencial dA da:

dQ = —m ththh = iThCCpCdTC = UdA(Th - TC) (3.7)

donde m es la velocidad de flujo masico en kg/s, C, es el calor especifico a presion
constante en J/kgK, y T es la temperatura del volumen masico promedio del fluido en K.
Los subindices h y c se refieren al fluido caliente y frio, respectivamente; el signo positivo
en el tercer término se aplica al flujo paralelo y el signo negativo a flujo en contracorriente
o cruzado. Si los calores especificos de los fluidos no varian con la temperatura, es posible
elaborar un balance de calor desde la entrada hasta una seccidn transversal arbitraria del
intercambiador:

—Cy = (Th - Th,entrada) = Cc(Tc - Tc,entrada) (3-8)
Dénde:
Cp = My Cpp: Coeficiente de capacidad calorifica del fluido caliente, W /K.

C. = m.Cy: Coeficiente de capacidad calorifico del fluido frio, W/K.

Despejando T}, en la ecuacidn (3.8), se obtiene:

Ty, = Th,entrada - C_:z (Tc - Tc,entrada) (3-9)

Con la cual se obtiene:

C C
Th - Tc = - (1 + C_icz> Tc + C_;Tc,entrada + Th,entrada (3'10)

Substituyendo la ecuacion (3.10) para Tj, - T, en la ecuacion (3.7) y reordenando se tiene:

drT. _ Udy

- [1 + (CC/Ch)] TC + (CC/Ch) TC,entrada + Th,entrada B CC (3.11)

Integrando la ecuacién (3.11) a todo lo largo del intercambiador (es decir, desde A = 0
hasta A = A;otq;) S€ Obtiene:
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C C
; - ll + ( C/Ch)J Tc,salida + ( C/Ch) Tc,entrada + Th,entrada ( 1 1 ) UA
n — —

+
C C
- ll + ( C/Ch)J Tc,entrada + ( C/Ch) Tc,entrada + Th,entrada CC Ch

la que puede simplificarse hasta:

C
1+ ( C/Ch) (Tc,entrada + Tc,salida) + Th,entrada - Tc,entrada 1 1
In _ (— + —) vA  (3.12)

Th,entrada - Tc,entrada

Con la ecuacion (3.8) se obtiene:

& _ Th,salida - Th,entrada (3 13)
Ch Tc,salida - Tc,entrada

que puede emplearse para eliminar los coeficientes de capacidad calorifica en la ecuacién
(3.12). Después de reordenarla se obtiene:

Th,satida = Tc,satia UA
l?’l< = R = [(Th,salida - c,salida) - (Th,entrada - c,entrada)] ? (3-14)

Th,entrada - Tc,entrada

puesto que:

Q=C (Tc,salida - Tc,entrada) = Cy (Th,entrada - Th,salida)

Con Ty, - T, = AT, la ecuacion (3.14) puede reescribirse como:

AT, — AT, (3.15)

Q=UA
in(ATe

/ AT,)
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donde los subindices a y b se refieren a los extremos respectivos del intercambiador y AT,
es la diferencia de temperaturas entre las corrientes en el extremo de entrada y AT}, flujo
frio y caliente en el extremo de salida, como se muestra en las figuras 3.11 y 3.12. En la
practica, es conveniente utilizar una diferencia de temperatura promedio efectiva AT en
todo el intercambiador de calor definida por:

Q = UAAT (3.16)

Comparando las ecuaciones (3.15) y (3.16), se encuentra que para flujo paralelo o
contracorriente:

AT, — AT,

AT = ———
ln(ATa/ATb) (3:17)

Esta es la diferencia de temperatura promedio AT, se denomina diferencia
logaritmica media de Temperatura, a menudo designada como LMTD (logaritmic mean
temperature difference).

Para los intercambiadores de calor mas complejos como las disposiciones de tubos
y carcasas con varios recorridos por los tubos o la carcasa, y los intercambiadores de calor
de flujo transversal con flujo mezclado y no mezclado, la deduccién matematica de una
expresién para la diferencia de temperatura media se vuelve bastante compleja. El
procedimiento mas comun consiste en modificar la diferencia logaritmica media de
temperatura mediante factores de correccidén, para ello se hace uso de las graficas
mostradas en las figuras que van de la 3.10 a la 3.13.

La ordenada de cada una es el factor de correccién F. Para obtener la temperatura
media verdadera de cualquiera de estas configuraciones, la diferencia logaritmica media
de temperatura calculada para contracorriente debe multiplicarse por el factor de
correccion apropiado, es decir:

ATmedia = (LMTD)(Fy) (3.18)
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Figura 3.10 Factor de correccidon de la diferencia logaritmica media de temperatura a
contracorriente para un intercambiador de calor con un recorrido por la carcasa y dos (o
un multiplo de dos) recorridos por los tubos.
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Figura 3.11 Factor de correccidon de la diferencia logaritmica media de temperatura a
contracorriente para un intercambiador de calor con dos recorridos por la carcasa y un
multiplo de dos recorridos por los tubos.
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Figura 3.12 Factor de correccidon de la diferencia logaritmica media de temperatura a

contracorriente para un intercambiador de calor de flujo transversal con el fluido del lado

de la carcasa mezclado, el otro fluido sin mezcla, y un recorrido por los tubos.
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T, salida = T enwrada
B e—
T, enrada = T enarada

Figura 3.13 Factor de correccidon de la diferencia logaritmica media de temperatura a

contracorriente para un intercambiador de calor de flujo transversal con los dos fluidos sin
mezcla y un recorrido por los tubos.

Los valores que se encuentran en la abscisa son para la relacién de diferencia de
temperatura a dimensional:
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p= Tt,salida - Tt,entrada

(3.19)

Ts,entrada - Tt,entrada

donde los subindices t y s se refieren a la tuberia y la carcasa, respectivamente, y los
subindices "entrada" y "salida" se refieren a las condiciones de entrada y salida,
respectivamente. La relacién P es una medida de la eficacia de calentamiento o
enfriamiento y puede variar desde cero con la temperatura constante de uno de los
fluidos hasta la unidad en el caso en que la temperatura de entrada del fluido caliente sea
igual a la temperatura de salida del fluido frio. El parametro para cada una de las curvas Z,
es igual a la relacién de los productos de los flujos masicos por la capacidad calorifica de
ambos fluidos, m.C,; = mC,s. Esta relacion también es igual al cambio de temperatura
del fluido dentro de la carcasa dividido por el cambio de temperatura del fluido que esta
en los tubos:

MGy Tsentrada — Tssatida

=- = (8.20)
MsCps  Ttsatida — Ttentrada

Para aplicar los factores de correccién no importa si el fluido caliente circula por la
carcasa o los tubos. Si la temperatura de cualquiera de los fluidos permanece constante, la
direccién del flujo tampoco tiene importancia, puesto que F es igual a 1 y se aplica
directamente la diferencia logaritmica media de temperaturas.

3.6. Eficiencia de un intercambiador de calor
La ecuacidn Q = UA ATp,eqiq  resulta conveniente cuando se conocen todas las
temperaturas terminales necesarias para la evaluacién de la temperatura media
apropiada, también esta ecuacién se emplea mucho en el disefio de intercambiadores de
calor con especificaciones dadas.

Sin embargo, hay numerosas ocasiones en las que se conoce o por lo menos puede
calcularse, el desempeiio de un intercambiador de calor (es decir. U), pero no se conocen
las temperaturas de los fluidos que salen del intercambiador.

Este tipo de problema se presenta en la selecciéon de un intercambiador de calor o
cuando la unidad se ha sometido a prueba con una velocidad de flujo, pero las
condiciones de servicio requieren de diferentes velocidades de flujo de uno o ambos
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fluidos. Si se utilizan las graficas presentadas en la seccidén precedente, sélo es posible
determinar las temperaturas de salida y la velocidad de flujo mediante un tedioso
procedimiento de pruebay error.

En estos casos, resulta conveniente evitar por completo cualquier referencia a la
diferencia media logaritmica o cualquier otra diferencia media.

Para obtener una ecuacién para la velocidad de transferencia de calor que no
incluya cualquiera de las temperaturas de salida, se introduce la eficiencia del
intercambiador de calor ¢, que se define como la relacién entre la transferencia de calor
real en un intercambiador de calor dado y la maxima posible del mismo.

Ch (Th,entrada - Th,salida)

3.21a
Cmin (Th,salida - Tc,entrada) ( )

e = Cc(Tc,salida - c,entrada) (3_21b)

Cmin (Th,entrada - c,entrada)

donde G, €s la mas pequefia de las magnitudes mpCyy = M. Cp, UNa VeZ que se conoce
la eficiencia de un intercambiador de calor, es posible determinar la velocidad de
transferencia de calor directamente con la ecuacion:

q= ngin (Th,entrada - Tc,entrada) (3'22)

Puesto que:

ngin(Th,entrada - c,entrada) = Ch (Th,entrada - Th,salida) = Cc (Tc,salida - c,entrada)

La ecuacidn (3.22) es la relacidn basica en este analisis porque expresa la velocidad
de transferencia de calor en funcién de la eficiencia, la capacidad calorifica mas pequefia,
y la diferencia entre las temperaturas de entrada, ademas de ser adecuada para
propésitos de disefio.

A continuacién se ilustrard como deducir una expresion para la eficiencia de un
intercambiador de calor aplicandola a una configuracion de flujo paralelo. La eficiencia
puede introducirse en la ecuacion (3.12) reemplazando (T;entrada — Tesatida)/ Thentrada —
T, entraaa) €ON la relacion de eficiencia de la ecuacion (3.21b). Con ello se obtiene:

C,: C,: 1 1
l [1— =+ mm]=—(—+—)UA
i RS o) I Voo

O-
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1— ¢ (@ N @) _ oMo gpva
Ch CC

Despejando ¢ se obtiene:

1- e_[1+(Ch/Cc)]UA/Ch
£= (3.23)

(Cmin/Ch) + (Cmin/CC)

Cuando C,, es menor que C, la eficiencia llega a ser:

1 = a4,

£ = (3.243)
Ch
1+( /Cc)
y cuando C,, < C, se obtiene:
_[(1+(Cc/ )]UA/
1—e Ch Ce
€= (3.24a)
Ce
1+( /Ch)
Por tanto, la eficiencia en ambos casos puede escribirse de la forma:
1= e larminse, Ol (3.25)

€= 1+ (Cmin/cmax)

La deduccidon anterior ilustra como es posible expresar la eficiencia de una
configuracion de flujo dada en funcidén de dos parametros adimensionales, la relacién de

capacidades calorificas ("””/C ) y la relacién de la conductancia total con el
max

coeficiente de capacidad calorifica mas pequefio. UA/C ~ El dltimo de los dos parametros
min

se denomina numero de unidades de transferencia de calor o NTU (por number of heat
transfer units). Este nimero es una medida de la magnitud que tiene la transferencia de
calor en el intercambiador. Cuanto mayor sea el valor de NTU mas se aproxima el
intercambiador a su limite termodinamico. Es posible determinar las eficiencias de la
mayoria de las configuraciones de flujo de interés practico a través de graficas, con las

cuales se hace uso de valores de NTU y (Cmin/c )
max
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Desempefio de un mtercambiador
de fujo paralelo
Fhlaidn calente (6e), = O,
e el

™ Fluido frie (hcy, = C.
!

Superficic con transferencia de celor

Im e T IS R————— S |

o CasafC -/u,r_i’_—- _____ |
Y] S 0.35. |

&

. m .....

=

N

£
M ——— -
oL

Numero de unidades de transferensia,
NTU = AL Cgn

Figura 3.14 Eficiencia de un intercambiador de calor con flujo paralelo.

| Desempedo de un insercambiader
l de calor a contracerriente
Fluido caliente (nie), = C,
AN N —
T R
1 | el—
' /‘" Fluido ftlo (e, = C,
i Seperficic con transferencia de color
100 }-—=—- —

Coun/ ot =0
$0——:

D]

LEficioncia,
E

0 L 2 3 + s
Nuimero de unitades Je ramsferencia
NTU = AU Co

Figura 3.15 Eficiencia de un intercambiador de calor a contracorriente.
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Desempefio de un inercanbiador de
waler a contracomenle parmbaie 1-2

lﬂyudnwhumml&'h =,
M|
[

G =
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Un recoride por la carcase, 2. <, 6, 1.,

Fluido poor los wabos (fcy = ©,

I 1 3 - 5

Mibmero de unidades de transferencia
NTU = ALY Coin

Figura 3.16 Eficiencia de un intercambiador de calor de carcasa y tubos con un recorrido

desviado por la carcasa y dos (o un multiplo de dos)

Flicicnicia, « (%)

Intercambiador de flupe transversal
con los Muidos sin mezcla
m't'l.rLFtuidn fric

-

(D,
T Fluido caliente

Numero de unidades de transferencia,
NTU = AL/ Caue

Figura 3.17 Eficiencia de un intercambiador de calor de flujo transversal con ambos fluidos

sin mezcla.
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Intercambiador de calor de fujo
transversal con un Muido mezclaudo

Fluido

% miezciado

= === 133
= 1,00-
£ i
é Cresziam
g l-lﬂ ‘-‘..n me ol - |

wHf—— -

0

0 1 2 3 4 3

Nimeno de unidades de transferencia.
NTU = AL Cru

Figura 3.18 Eficiencia de intercambiador de calor de flujo transversal con un fluido
mezclado y el otro sin mezcla, Cuando Cpezciado/Csin mezcia > 1, NTU esta basado en

Csin mezcla*
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CAPITULO IV

4.0. TORRES DE ENFRIAMIENTO

4.1. Propdsito y definicion.
Cuando el condensador de un sistema de refrigeraciéon se enfria con agua hay que
disponer de una fuente de agua fria. El agua puede tomarse de las cafierias de suministro
de agua, de un lago, un rio o pozo, y después de pasar por el condensador se puede dejar
que se pierda en las alcantarillas. En casi todas las grandes ciudades las ordenanzas
municipales exigen que se utilicen instalaciones de conservacion del agua, si la unidad de
condensacidn es de un tamafio superior a, por ejemplo, 5 toneladas de refrigeracion.

Aun cuando no se impongan restricciones legales, el costo del agua puede justificar
econdmicamente una instalacion de conservacion, tal como una torre de enfriamiento o
un condensador evaporativo. En las torres de enfriamiento y condensadores evaporativos
solamente se consume el agua necesaria para compensar la evaporacién, y las perdidas
por gotitas y por el purgado para reducir la formaciéon de incrustaciones.

Un condensador evaporativo es un dispositivo que tiene el mismo fin que una torre
de enfriamiento, es decir, el ahorro de agua. Un condensador evaporativo realiza
simultdneamente las funciones de un condensador y de una torre de enfriamiento. El gas
de escape de un compresor se condensa dentro de una bateria de tubos sobre los cuales
se pulveriza agua, es importante colocar laminas entre el agua pulverizada y el ventilador
para evitar que el aire se lleve las gotas de agua.

. Ventilador.
= /Condensador evaporativo

i

e

—

Refrigerante

Tubos del
condensador
. <-_Aire
Aire —3=
N
t_x Agua — Agua de repuesto

Figura 4.1 Condensador evaporativo en un sistema de refrigeracion.
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Las Torres de enfriamiento enfrian el agua por contacto con el aire y por
evaporacion de una parte del agua. El aire puede circular por circulacién natural o por
ventiladores que soplan o aspiran el aire a través de la torre. Se dispone entonces de una
gran superficie de agua porque se pulveriza mediante toberas o se hace salpicar al caer en
la torre de una bandeja a otra.

El funcionamiento de una torre de enfriamiento se expresa cominmente por los
valores de:

v’ La escala: Es la reduccién de temperatura del agua en la torre de enfriamiento.

v’ La aproximacién: Es la diferencia de la temperatura de bulbo hiumedo del aire a la
entrada y la temperatura del agua a la salida, esto representa el limite
termodinamico de enfriamiento al que puede llegar el agua.

v Caudal de disefio: Caudal de agua por unidad de tiempo, para el cual se disefia el
equipo; se expresa en l/h, m3/h.

v Capacidad de refrigeracion: Es la cantidad de calor que una torre puede disipar, se
mide en Kcal/h.

v’ Factor de refrigeraciéon: () Parametro sin dimensiones que relaciona el flujo de
agua con el flujo de aire seco referidos a la superficie de la torre.

L: caudal de agua por unidad de drea kg/h m?
G: Caudal de aire por unida de drea kg/h m?.

v' Perdidas por arrastre: Es la cantidad de agua que sale de la torre en forma de
llovizna, arrastrada por el flujo de aire. Se expresa en tanto por ciento de caudal
recircularte. La Normativa actual determina que tiene que ser inferior al 0.05% del
caudal de agua circulante, actualmente hay productos con 0.002%.

v Pérdidas por evaporacion: Es la cantidad de agua que se pierde por evaporacion
en el proceso de enfriamiento.

v Recirculacién: Es el fendmeno que se produce cuando el aire saturado de vapor
gue sale de la torre vuelve a entrar en ella mezclado con el aire ambiente.

v/ Caudal de aporte: Es la cantidad de agua que se ha de reponer dentro del circuito
para compensar las pérdidas por arrastre y evaporacién y asi mantener el caudal
de disefio de manera constante.

v' Purga: Es la cantidad de agua que se extrae de la torre para evitar una excesiva
concentracion de sales, sélidos disueltos e impurezas arrastradas y que podrian dar
problemas de operacion.

(Vpur) = Vevap/(N -1 (4.1)

N: Concentracion de sales deseada/ concentracion de sales de agua de aporte.
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4.2.1.

4.2. Fundamentos de funcionamiento.

Psicrometria.

A continuacidn se presenta una lista de conceptos usados en Psicrometria.

v

Aire seco: Es un caso ideal en el que el aire no tiene ningln contenido de vapor de
agua.

Aire atmosférico: Es la mezcla del aire seco con cierto contenido de humedad.
Aire saturado: A una temperatura y presion determinadas el aire contiene la
mayor cantidad posible de vapor de agua. Cualquier exceso de vapor de agua
condensaria instantdneamente o si se produce un enfriamiento del aire saturado el
vapor en exceso se condensa.

Punto de rocio: Temperatura a la que una mezcla de aire seco y vapor de agua
produce niebla, el aire no puede contener mds vapor de agua, de modo que una
disminucion en la temperatura reduce la capacidad del aire para contener
humedad condensandose.

Temperatura seca o de bulbo seco T, (°C): La temperatura del ambiente medida
con un termémetro normal.

Temperatura humeda o de bulbo humedo T}, (2C): Temperatura de equilibrio que
alcanza una superficie de agua cuando esta expuesta a una corriente de aire. Esta
medida es la que tiene un bulbo recubierto de un algodén o tela empapado de
agua, sobre el que se hace pasar una corriente de aire a una velocidad
suficientemente elevada (3 —5m/s). Si el aire no esta saturado, se produce un
descenso de temperatura respecto a la indicada en el termdmetro normal debido a
la evaporacion producida por el agua que bafia el algoddn o tela. Esta temperatura
coincide sensiblemente con la de saturacion adiabdatica correspondiente al
equilibrio térmico agua-aire sin canje de calor. En realidad, para que la
temperatura himeda coincida con la de saturacion adiabatica seria preciso que el
aire en contacto con el algoddn, llegara a un equilibrio térmico total con el agua, se
desprecian estas pequefas diferencias, el equilibrio no se alcanza, solo el de
evaporacion.

Este concepto es muy importante para el disefio de equipos de enfriamiento
evaporativo como las torres de enfriamiento.

Humedad absoluta: Expresa la masa de vapor de agua por unidad de masa de aire
seco.

Humedad relativa: Expresa la cantidad de humedad que el aire atmosférico
contiene; respecto a la maxima humedad que el aire puede contener a la misma
temperatura.
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v' Entalpia del aire humedo: Es una funcién de estado que representa
termodinamicamente su contenido energético, es la suma de las entalpias de sus
componentes (aire seco y vapor de agua).

v Carta Psicométrica: El estado del aire atmosférico a una presion especifica, se
establece por completo mediante dos propiedades intensivas independientes, el
resto de las propiedades se calcula mediante ecuaciones especializadas para tal
fin; sin embargo existen graficas que presentan todas estas propiedades y que son
faciles de leer lamadas Cartas Psicométricas.

Humedad especifica, @

Temperatura de bulbo seco

Figura 4.2 Esquema de una carta Psicométrica.

4.2.2. Enfriamiento evaporativo.

El enfriamiento sufrido por el agua en una torre de refrigeracidn se basa en la transmisidn
combinada de masa y calor al aire que circula por el interior de la torre. En el seno de las
torres segun el relleno se produce una fina pulverizacion o una delgada pelicula. Se
pretende que el contacto aire-agua se los mas intimo posible aumentando la superficie de
contacto.

En condiciones normales de funcionamiento, este contacto produce una
evaporacion de parte del agua. Como el agua debe absorber calor para pasar de liquido a
vapor a presion constante, este calor lo toma del liquido restante. El resto del calor
corresponde a la diferencia de temperatura entre ambos fluidos.
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s AGUA CALIENTE

RELLENO

\PULVERIADOR DEAGUA

AIRE CALIENTE Y HUMEDO I

IREENTRANTE

ssssssmmvefiie- AGUA FRIA

Figura 4.3 Esquema de funcionamiento de una torre de enfriamiento.

Procesos en una gota de agua:

Q,: Calor perdido por radiacidn, casi despreciable.

Q.. Calor perdido por evaporacion, es el mas importante.

Q.: Calor perdido por conduccién puede llegar como maximo a un tercio del calor

total.
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Figura 4.4 Enfriamiento de una gota de agua.

4.3. Clasificacion de las torres de enfriamiento.
La forma mas simple y usual de clasificar las torres de enfriamiento es segun la forma en
que se mueve el aire a través de éstas. Segln este criterio, existen torres de circulacién
natural y torres de tiro mecanico; posteriormente se revisardn otros criterios de
clasificacién.

4.3.1. Clasificacion segin el método para inducir el flujo de aire.

v" Torres de circulaciéon natural.

En las torres de circulacién natural, el movimiento del aire sélo depende de las
condiciones climaticas y ambientales. Se clasifican, a su vez, en torres atmosféricas y en
torres de tiro natural.

Las torres atmosféricas utilizan las corrientes de aire debidas al viento. El aire se
mueve de forma horizontal y el agua cae verticalmente (flujo cruzado). Son torres de gran
altura y pequefia seccion transversal comparada con su altura. Deben instalarse en lugares
muy despejados, de forma que ningln obstaculo pueda impedir la libre circulacién de aire
a través de la torre. Tienen un costo inicial alto debido a su gran tamano, pero el costo de
mantenimiento es reducido, al no existir partes mecdnicas moéviles. Una torre de este tipo
puede ser una solucién muy econémica para determinadas necesidades de refrigeracion si
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se puede garantizar que funcionara habitualmente expuesta a vientos de velocidades
iguales o superiores a los 8 km/h. Si la velocidad promedio del viento es baja, los costos
fijos y de bombeo aumentan mucho en relacién a una torre de tiro mecdnico y no
compensan el ahorro del costo de ventilacion.

ENTRADA DE
AeuA CHAROLA
ENTRADA DE
AIRE N
N SALIDA
@ § DE AIRE
N Z
B el Crr—
N 7
SALIDA DE

AGUA = | = o o o o

Figura 4.5 Torre de enfriamiento atmosférica.

Una torre de tiro natural es aquella en la que el aire es inducido por una gran
chimenea situada sobre el relleno (Figura.4.6). La diferencia de densidades entre el aire
himedo caliente y el aire atmosférico es el principal motivo por el cual se crea el tiro de
aire a través de la torre. Estas torres tienen bajos costos de mantenimiento y son muy
indicadas para enfriar grandes caudales de agua. Al igual que las torres atmosféricas, no
tienen partes mecanicas. La velocidad media del aire a través de la torre suele estar
comprendida entre 7y 2m/s. En las torres de tiro natural no se pueden utilizar rellenos
de gran compacidad, debido a que la resistencia al flujo de aire debe ser lo mas pequefia
posible.

Alre y vapor de agua

Eliminadores de roclo

Entrada de
aguo callente

Entrada de aire —> ¥

Entrada de
agua callente

g« Entrada de aire

* . / Empaque
Selida de aguatria Estanque colector

(agua enfriada)

Figura 4.6 Torre de enfriamiento de tiro natural.
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v" Torres de tiro mecdnico.

Las torres de tiro mecdnico utilizan ventiladores para mover el aire a través del relleno;
estas torres proporcionan un control total sobre el caudal de aire suministrado. Se trata
de torres compactas, con una seccion transversal y una altura de bombeo pequeiias en
comparacion con las torres de tiro natural. En estas torres se puede controlar de forma
precisa la temperatura del agua de salida, y se pueden lograr valores de aproximacién
muy pequefios (hasta de 1 o 2 °C, aunque en la practica acostumbra a ser de 3 o 4 2C).
Estas torres pueden tener varios cuerpos llamados celdas, cada uno con su ventilador.

En las Torres de tiro forzado el aire se descarga a baja velocidad por la parte
superior de la torre (Figura 4.7). Estas torres son, casi siempre, de flujo a contracorriente.
Son mas eficientes que las torres de tiro inducido, puesto que la presién dinamica
convertida a estatica realiza un trabajo util. El aire que se mueve es aire frio de mayor
densidad que en el caso de tiro inducido. Esto también significa que el equipo mecdanico
tendrd una duracidon mayor que en el caso de tiro inducido, ya que el ventilador trabaja
con aire frio y no saturado, menos corrosivo que el aire caliente y saturado de la salida.

ENTRADA ))))))))))))
DE AGUA K Bl
R SR S T
L
R A =
CHAROLA _L _L
] &
o " it N — | VEBTILADOR
b 8
— — —— ENTRADA
SR 4 4 S @ DE AIRE
— R el

Figura 4.7 Torre de enfriamiento de tiro forzado.

Las Torres de tiro inducido pueden ser de flujo a contracorriente o de flujo cruzado.
El flujo a contracorriente significa que el aire se mueve verticalmente a través del relleno,
de manera que los flujos de agua y de aire tienen la misma direccidén pero sentido opuesto
(Figura 4.8). En éstas, el aire puede entrar a través de una o mas paredes de la torre, con
lo cual se consigue reducir en gran medida la altura de la entrada de aire. Ademas, la
elevada velocidad con la que entra el aire hace que exista el riesgo de arrastre de suciedad

y cuerpos extrainos dentro de la torre.
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Figura 4.8 Torre de enfriamiento de tiro inducido.

En las Torres de flujo cruzado, el aire circula en direccion perpendicular respecto al
agua que desciende (Figura 4.9). Estas torres tienen una altura menor que las torres de
flujo a contracorriente, ya que la altura total de la torre es practicamente igual a la del
relleno. El mantenimiento de estas torres es menos complicado que en el caso de las
torres a contracorriente, debido a la facilidad con la que se pueden inspeccionar los
distintos componentes internos de la torre. La principal desventaja de estas torres es que
no son recomendables para aquellos casos en los que se requiera un gran salto térmico y
un valor de acercamiento pequefio, puesto que ello significara mas superficie transversal y
mas potencia de ventilacion, que en el caso de una torre de flujo a contracorriente.

Salida de aire caliente y
vapor de agua

?

Agua caliente
procedente del

s Toberas
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Figura 4.9 Torre de enfriamiento de tiro cruzado.
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4.3.2. Clasificacion segun el tipo de proceso.

v" Torres de enfriamiento directo

En las Torres de enfriamiento directo (figura 4.10) el agua fria, va directamente al proceso
y regresa como agua caliente a la parte superior de la torre de refrigeracion.

AIRE

' "
"'::'.\ o el
\g:amﬂ.mﬁm/ ’
7 PROCESO

£ INDUSTRIAL

AGUA DE
REPOSICION

B-1

Figura 4.10 Torre de enfriamiento directo.

v" Torre de enfriamiento indirecto

Dentro de una Torre de enfriamiento indirecto (figura 4.11) el agua fria intercambia calor
con un equipo (Intercambiador de calor) y regresa como agua caliente a la parte superior
de la torre de refrigeracion.

4.3.3. Clasificacion segun la direccion del flujo de aire.

En la clasificacion de Flujo a contracorriente como su nombre lo indica la direccién del
flujo de aire es en direccidn contraria al rocié de agua. (Figuras 4.5-4.8, y 4.10-4.11). En
Flujo transversal o cruzado la corriente de agua ingresa a la torre de enfriamiento
perpendicularmente a la caida de agua. (Figura 4.9)

4.3.4. Clasificacion segun el circuito de circulacion.
En un Circuito de recirculacién cerrado el agua circula dentro del sistema y no hay
contacto con la atmosfera, en este tipo de sistemas no hay perdidas por evaporacion ni
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por purgado. En los Circuitos de recirculacién abierto existe contacto con la atmosfera,
por lo que existe perdidas por evaporacion y purgado.

Figura 4.11 Torre de enfriamiento indirecto.

4.4. Partes de una torre de enfriamiento.

DIFUSOR

VENTILADOR -
BARANDILLA

REDUCTOR Sl
TRANSMISION

SUPERFICIE

DE PISO

MOTOR

SEPARADOR
DE GOTAS

CANALES DE
DISTRIBUCION

CERRAMENTO CSCRIERA
ENTRADA DE

AGUA CALIENTE =1 PLATOS DE
————— SALPICADURA
CANAL :

DEFLECTORES

ESTRUCTURA

s RELLENO

Figura 4.12 Componentes de una torre de enfriamiento.
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4.4.1. Estructurasy cerramiento.

La estructura es el elemento principal de la torre desde el punto de vista de su
comportamiento mecdnico, resistencia, y constituye el armazén donde se soportan todos
los componentes. La estructura de la torre debe ser estanca, opaca y tiene que tener
resistencia mecdanica y quimica.

Los requisitos que debemos exigir a los materiales desde el punto de vista de
mantenimiento y sanitario, es su resistencia a la accién de biocidas y que eviten el
crecimiento de la biocapa.

Actualmente se emplean diferentes materiales en funcion del costo de la inversién
y la vida util del equipo.

MATERIALES EMPLEADOS Y SUS CARACTERISTICAS

v' Materiales plasticos:
— Bajo precio comparandolo con otros materiales.
— Adaptacion a cualquier forma de disefio.
— Comportamiento mecanico aceptable.
— Inconvenientes con temperaturas elevadas, algunos materiales son fragiles.
v" Hormigén:
— Costos elevados, solo en estructuras de gran tamano compensa el coste.
— Ideal para resistir largos ciclos de vida.
v Acero galvanizado:
— Se degrada rapidamente en funcién de la composicion quimica del agua.
— Perdida de carga cuando se producen incrustaciones o corrosion.
— Desinfeccion quimica es poco eficaz si hay corrosién.
— Los productos de corrosién favorecen el crecimiento microbiano.
v’ Acero Inoxidable:
— Adaptacién a aguas corrosivas y agresivas.
— Soporta desinfeccidn quimica.
— Coste muy elevado.
v' Madera:
— Actualmente la normativa no las recomienda, en EEUU se sigue empleando.
— Relativo bajo costo y buena duracidn bajo muchas condiciones de trabajo.

— Se emplea madera tratada por procesos quimicos y de presion para asegurarse
su duracién y cualidades.
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4.4.2. Sistemas de distribucion de agua.

v Sistemas por gravedad.
— Su principal ventaja es la poca altura que necesitan para el bombeo lo que se
traduce en bajo costo de operacién.
— El mantenimiento se puede hacer con la torre en operacioén.
— Raravez se emplean en torres de flujo a contracorriente.

!

ENTRADA DE AGUA

Figura 4.13 Sistema de distribucién por gravedad.

v’ Sistemas por presién.
— Se emplea en la mayor parte de torres a contracorriente.
— Contribuye directamente al rendimiento de la torre.
— Problemas de regulacidon y mantenimiento.

— Dependiendo del sistema a veces es dificil la limpieza de la suciedad acumulada.

COLECTOR PRIMCIPAL

Figura 4.14 Sistema de distribucidon con tuberia a presion.
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4.4.3. Relleno.

El relleno de las torres tiene como misidn acelerar la disipacién del calor. Es el
componente principal de las torres, en el que se consigue un aumento del tiempo de
contacto entre el agua y el aire, favoreciendo la presencia de una amplia superficie
himeda mediante la creacion de gotas o una fina pelicula.

Figura 4.15 Relleno de una torre de enfriamiento.

v’ Caracteristicas que deben cumplir los rellenos
— Material de bajo coste y facilmente instalable.
— Tener mucha superficie y poco peso por unidad de volumen.
— Inalterables y estables desde el punto de vista quimico.
— Inatacables por los microorganismos y las sustancias organicas en general.
— Poca resistencia al paso del aire.

— Debe mantener una distribucién uniforme del agua y del aire a lo largo de la
vida util de la torre.

v Rellenos de goteo.

Estos rellenos tienen como objeto la formacién de gotas de pequeno tamano, a través de
cuya superficie se lleva a cabo el proceso de evaporacién. Suele consistir en una serie de
pisos superpuestos de listones o rejillas sobre los que el agua al caer en cascada desde las
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boquillas se fracciona en gotas cada vez mas pequeias, rompiendo ademas aquellas de
mayor didmetro que se hayan formado por unién de otras mas pequenas.

Inconvenientes de los Rellenos de goteo:

— La altura de relleno necesaria es superior a los sistemas laminares, para las mismas
condiciones de operacion.

— Para el caudal de arrastre se necesitan separadores de gotas de alto rendimiento.

— La correcta nivelacion de los listones o parrillas es muy importante para evitar un
desequilibrio en la distribucién de la cortina de agua y no perjudicar el
rendimiento.

Figura 4.16 Sistema de relleno por goteo.

v Rellenos de pelicula o laminares.

En estos sistemas se pretende crear una lamina de agua extensa y delgada de tal manera
gue cuanto mayor sea su area mas evaporacion se lograra, para ello estos rellenos deben
tener una buena adherencia permitiendo que su superficie se “moje” de manera uniforme
y con un espesor constante. La superficie de transferencia estad perfectamente definida
por la propia geometria del tipo de relleno, con lo que tenemos definida claramente la
superficie total de intercambio.
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Su principal ventaja es que al no existir gotas, las perdidas por arrastre son
menores, por lo que permite velocidades mayores y disminuir la altura de relleno y con
ello la altura de bombeo. Esto nos indica que a igualdad de condiciones de disefio
tendremos una torre mds compacta y pequefia que si fuese de goteo, reduciendo costos

de operacidn e inversion.

En estos rellenos una de las especificaciones mas importantes es el area de
contacto por metro cubico de volumen del material (m?/m3). Un valor tipico es de

240 m?/m3.

Figura 4.17 Sistema de relleno por pelicula.

v" Rellenos mixtos.

Estos rellenos emplean ambos principios, salpicadura y pelicula. Se pulveriza el agua por
goteo pero en partes del relleno se produce formaciones de |ldminas aumentando el
efecto de intercambio, estos rellenos se pueden disponer en parrillas o en tubos segun el

fabricante.

Figura 4.18 Sistema de relleno mixto.
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v"  Materiales de relleno.

Pldstico: Este es el mas adecuado por sus caracteristicas, debido a que puede
adaptarse a cualquier forma geométrica, es ligero, inertes en cualquier medio, no
favorecen la aparicion ni proliferacién de materia orgdnica ni microorganismos, no sufren
corrosién y su costo es muy competitivo. Por su comportamiento mecanico en funcion de
la temperatura del agua se emplean plasticos como el polietileno, polipropileno y PVC.
Actualmente existen en el mercado productos pldsticos tratados para favorecer los
tratamientos bioldgicos.

Fibrocemento: Todavia se encuentra en muchas torres, especialmente en las de
tiro natural. Se empleaban por su buena resistencia mecdnica, no es inflamable ni es
atacado por la materia orgdnica. Su desventaja radica en que tiene un elevado peso
respecto a su volumen y necesita de unos costosos anclajes.

Madera: Es el material tradicional para sistemas de goteo.

Metdlicos: Solo se utilizan cuando se requiere una relacion alta entre el 4rea de
contacto y el volumen. Son muy costosos. Se emplea aluminio, acero inoxidable, en casos
excepcionales o acero galvanizado protegido con pinturas anticorrosivas.

4.4.4. Separadores de gotas.

La misién principal consiste en evitar que las pequefias gotas de agua arrastradas por el
aire salgan fuera de la torre. Su funcionamiento consiste en provocar bruscos cambios de
direccién a la corriente de aire, esto provoca que las gotas se depositen sobre la ldmina de
separador de gotas haciéndolas volver al interior. Este efecto provoca que disminuyan las
pérdidas de agua, evita posibles dafos a equipos adyacentes y ademds homogenizan el
flujo de aire a la salida del relleno manteniendo practicamente constante y uniforme el
flujo de aire a través del mismo. Los materiales empleados actualmente son los mismos
gue para los rellenos, aunque los mas usados en la actualidad son los materiales plasticos.

4.5. Normativa y mantenimiento.
Las torres de refrigeracidn necesitan de una serie de operaciones de mantenimiento
tanto preventivo como correctivo para conservar su funcionamiento eficaz y prolongar su
vida util. Estos equipos al estar a la intemperie resultan muy vulnerables a la actuacion de
agentes externos. La implantacion y seguimiento del mantenimiento preventivo,
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conservando los equipos limpios y en buen estado supone una enorme repercusion en el

ahorro energético y en la vida util.

{/T{A?A’ ///4/

a) DE PASO SENCILLO b) DE PASO DOBLE

(&L« ;/(/\j/\/;/ 7S

c) DE PASO TRIPLE (UNIDOS) d) DE PASO TRIPLE (SOLAPADOS) €) ONDULADOS

Figura 4.20 Tipos de eliminadores de gotas.
Ademas de las operaciones habituales de mantenimiento mecanico de cualquier
maquinaria estos equipos llevan asociadas otras de tipo higiénico sanitario debido a la

posible aparicidn de Legionella en ellas. Estas operaciones vienen reguladas por normativa
nacional y comunitaria. El resultado de la aplicacién de un mantenimiento correcto del
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equipo repercute en una buena higiene del equipo y por tanto en el cumplimiento de la
normativa y el funcionamiento del equipo en condiciones de disefio aceptables.

4.5.1. Mantenimiento preventivo.

Es necesario concienciarse de la importancia de un mantenimiento preventivo integral de
los equipos, incluyendo el mantenimiento mecanico, eléctrico y el control de los
pardmetros de funcionamiento como medio de conseguir y mantener un funcionamiento
eficiente y seguro, también evitar o minimizar paradas imprevistas. Los protocolos
basicos de mantenimiento indicados por el fabricante se deben cumplir con la
periodicidad indicada e intervenir cuando se deba resolver una incidencia.

4.5.2. Mantenimiento de la calidad de agua de refrigeracion.

Un punto muy importante cuando se disefia la implantacién de una torre de refrigeracion
en una instalacidn es conocer la calidad de agua de aporte y su disponibilidad, por lo que
seria conveniente hacerse con un analisis fisicoquimico del agua. Este indicard una serie
de parametros fundamentales para saber el comportamiento del agua de enfriamiento en
la torre y determinard cual serd el tratamiento mas indicado para nuestro proceso de
enfriamiento.

La naturaleza basica o acida del agua en niveles excesivos acarrea fendmenos de
incrustacion o de corrosidén, asi como su turbidez o ensuciamiento repercuten con
facilidad en la formacion de deposiciones (lodos, biocapa y/o costras), que afectan
negativamente al rendimiento de los equipos y favorecen los procesos de corrosién.

Los tratamientos de agua se dirigen hacia el control de los parametros
fisicoquimicos y bioldgicos del agua de aporte y del de refrigeracidon. Para ello es necesario
disefiar programas de control de los mismos mediante productos quimicos y procesos
fisicos. En la actualidad existen multiples maneras de hacer estos programas de
tratamiento de agua, lo normal es recurrir a una empresa experta en este sector.

v" Tratamiento de aguas.
Parametros fisicoquimicos fundamentales a estudiar en el agua:
Temperatura: Magnitud escalar relacionada con la energia interna de un sistema

termodinamico.
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PH: Valor analitico que indica la acidez o alcalinidad del agua. Los valores
superiores a 7.0 corresponden a aguas basicas o alcalinas y los inferiores a aguas acidas.

Conductividad: Es la capacidad de un agua para conducir electricidad; Se expresa

en microsiemens /cm (uS/cm).

Dureza: Se define como la suma de las concentraciones de calcio y magnesio
expresadas ambas en miligramos por litro de carbonato célcico (mg/I).

Alcalinidad: La alcalinidad es la medida de las concentraciones de iones en el agua
gue reaccionaran para neutralizar un acido.

Sdlidos _en suspension: Comprenden todas aquellas sustancias que estdn

suspendidas en el seno de un agua y no decantan de forma natural. Se componen de
restos minerales y organicos de diversa procedencia.

Turbidez: Propiedad de un liquido para dejar pasar la luz debido a la presencia de
sélidos en suspension.

Tabla 4.1 Conductividad eléctrica del agua en funcién del grado de mineralizacion.

Conductividad eléctrica (uS/cm) Mineralizacién
Menor de 100 Muy débil
100-200 Débil
200-700 Media
700 -1000 Importante
Mas de 1000 Excesiva

Es necesario mantener la calidad fisicoquimica y microbioldgica del agua en las
condiciones recomendadas tanto por los fabricantes como por la normativa. Hay que
controlar entonces los siguientes aspectos:

Incrustacion: Evitar la formacién de cristales de sales insolubles en la superficie de
la torre. La aparicion de estas sales reduce el rendimiento y la vida del equipo. Se pueden
emplear tratamientos tanto externos por procesos fisicos o internos mediante la adicion
de productos quimicos.
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Crecimiento de Algas: Se debe evitar la entrada de luz solar y evitar la proliferaciéon

mediante limpiezas. Se emplean biocidas quimicos con efecto algicida. Aunque solo son
efectivos en la zona de contacto con el agua.

Crecimiento de microorganismos: En este aspecto hay que incidir con firmeza para

evitar su crecimiento sobre todo de bacterias aerobias y Legionella. En el mercado existen
multitud de sistemas desde procedimientos fisicos hasta productos quimicos. Los biocidas
quimicos utilizados en la desinfeccion de torres de refrigeracidn tienen que estar
registrados en el Ministerio de Sanidad y Consumo.

Control de la corrosion: Es el desgaste de la superficie metdlica por procesos

fisicos, quimicos o electroquimicos. Para evitar esto en la fase de disefio del equipo se
opta por materiales no oxidables o cuando se trabaja se emplean productos que crean
una capa protectora sobre la superficie.

Control de sdlidos disueltos: Las sales disueltas por la evaporacién de agua

aumenta la conductividad de esta, debemos tener un valor maximo admisible y regularlo
mediante una purga que renueve el agua del circuito y evite la aparicion de depdsitos o
corrosion.

Control de sdlidos en suspension: La corriente de aire ascendente provoca que el

agua de refrigeracion se ensucie por el arrastre de particulas del ambiente exterior. Para
eliminar estas particulas se emplean filtros ya que se debe evitar la formacién de fangos.

4.5.3. Normativay legionelosis.

La presencia de microorganismos y algas en el agua de la torre de refrigeraciéon es otro
aspecto muy importante a controlar. Las algas verdes se ven favorecidas por la incidencia
de la luz del sol, por lo que hay que evitar la incidencia de esta. Es recomendable la
ausencia de algas y protozoos por que facilitan cobijo y proteccion a la Legionella. Esta
bacteria tiene como medio natural las aguas superficiales como lagos, rios, estanques,
formando parte de la flora bacteriana.

Desde estos reservorios puede colonizar los sistemas de abastecimiento de agua y
a través de la red incorporarse a los sistemas humanos que la requieran para su
funcionamiento, entre ellos los equipos de enfriamiento evaporativo. Una de las
caracteristicas de la Legionella es que solo una de las especies de las 48 descritas, la
Legionella pneumophilla y en tres de los serotipos, de 70, son con las que se pueden
asociar a casos de neumonia.
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Figura 4.21 Legionella pneumophilla

Tabla 4.2 Condiciones favorables para la Legionella.

Con rango entre 25 y 459C y una temperatura
Temperatura . o
optima de crecimiento 35 a 37 °C.

. Existencia de zonas muertas, baja velocidad de
Estancamiento agua . .,
circulacién.

Presencia de nutrientes, depdsitos de sélidos en
Calidad del agua suspension, conductividad, productos de corrosion,
turbidez, etc.

. . Tipo de material (celulosa, madera, fibrocemento,
Tipo superficie de contacto agua ) . . .
etc.), Rugosidad, depdsitos calcareos, corrosion.

Biocapa Protozoos, algas, bacterias.

Esta bacteria es capaz de sobrevivir en un amplio intervalo de condiciones
fisicoquimicas. Prolifera cuando la temperatura estd comprendida entre 24 y 45 °C,
destruyéndose a 70 °C y sus condiciones éptimas de crecimiento es en un intervalo de 35
a 37 °C. Esta bacteria es capaz de crecer intracelularmente en protozoos y macréfagos
humanos, lo que hace complicado su eliminacién.
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Figura 4.22 Comportamiento de la Legionella a diferentes temperaturas.

v Limpieza y desinfeccion.

La desinfeccidn consiste en controlar el crecimiento de bacterias dentro de la instalacion y
su circuito. La normativa obliga a realizar una desinfeccién cada seis meses en las torres
de funcionamiento anual, al inicio de las operaciones ya sea de puesta en marcha o de
temporada.

Protocolo de limpieza y desinfeccion:

— Cloracion del agua del sistema, al menos 5 ppm. de cloro libre residual. Aiadir
biodispersantes / anticorrosivos. pH entre 7 y 8.

— Recirculacion del sistema durante 3 horas. Medicién del cloro libre residual
cada hora reponiendo la cantidad perdida.

— Neutralizacion del cloro, vaciado y aclarado con agua a presion.

— Realizacién de las operaciones de mantenimiento mecdnico del equipo vy
reparacion de averias.
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— Limpiar a fondo las superficies del equipo con detergentes y agua a presion y
aclarar.

— Adicionar cloro para alcanzar 15 ppm de cloro residual libre, con anticorrosivos
compatibles y en cantidad adecuada.

— Recircular el sistema durante dos horas: Medicion de cloro libre cada media
hora.

— Neutralizacién de cloro nuevamente, vaciar y aclarar.

— Llenar de agua y afadir el desinfectante de mantenimiento.

Esta operacion tiene que ser realizada por personal que tenga un curso oficial de
aplicador de Legionelosis, ya sea propio o de una empresa externa. Hay que recordar que
una desinfeccidn sin limpieza exhaustiva no sera efectiva.
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CAPITULOV

5.0. GEOTERMIA

5.1. Historia

El aprovechamiento de la geotermia es tan antiguo como el humano ya que se sabe del
uso de agua termal para bafios desde el principio de la humanidad. Dejando de lado el
aprovechamiento de los bafios termales, la geotermia como fuente energética nace en el
siglo XVIII. En 1777, F.U. Hoefer, director de la farmacia del Ducado de Toscana (ltalia),
descubriod la presencia de acido bédrico en los condensados del vapor geotérmico que se
desprendian de forma natural en una zona de la regién toscana, cerca de Monterotondo.
En 1818, Francesco Larderell comenzd la actividad extractiva del acido bdérico con una
pequefia fabrica que evaporaba el agua termal bdrica quemando leiia, con el fin de
recuperar el concentrado bdrico.

En 1827 se comenzd a utilizar el propio fluido caliente que brotaba para evaporar
el agua bodrica. El paso siguiente fue perforar pozos de unas decenas de metros para
recuperar directamente el vapor enddgeno. Este incremento de la produccién dio lugar a
que en 1835 fuesen ya nueve las fabricas existentes en la zona: Castelnuevo, Sasso,
Serrazzano, Lago, Monterotondo, etc, donde hoy en dia existen grandes centrales
eléctricas geotérmicas. A principios del siglo XX ya se habia desarrollado en la zona una
activa industria quimica de derivados bdéricos y amoniacales. La colonia principal se llama
Larderello, en homenaje al fundador.

Figura 5.1 Extraccion del acido bérico contenido en el vapor geotérmico en el siglo XIX.
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En 1904, el principe Piero GinoriConti impulsd la construccién en Larderello de la
primera central eléctrica geotérmica. Tenia 250 kW y entré en funcionamiento en 1913.
En 1920, el ferrocaril de la Toscana dejé de lado el carbén y comenzé a utilizar electricidad
geotérmica. En 1940 se habia instalado 35 MW. A finales de la Segunda Guerra Mundial, el
ejército aleman destruyé la central durante su retirada. Actualmente, la potencia instalada
es de 390 MW en Larderello y 483 MW en la Toscana en general.

Figura 5.2 Primera "central" geotérmica. El principe Piero Ginori pone en marcha la
dinamo accionada por el calor geotérmico.

Estados Unidos e Indonesia también han seguido el ejemplo de los italianos.
Durante 1925-1930, en California, en un lugar donde se habia descubierto vapor a pocos
metros de profundidad, se instalé una pequena maquina de vapor que, conectada a un
dinamo, daba electricidad a un pequeiio establecimiento termal. En 1960 se construyo
encima la que hoy en dia es la central geotermoeléctrica mds grande del mundo, con una
potencia instalada de 1792 MW de vapor seco.

Siguiendo también el ejemplo de los italianos, el servicio vulcanolégico de
Indonesia (entonces Indias Holandesas), comenzé en 1926 un programa de investigacion
geotérmica en la isla de Java perforando una serie de pequefios pozos de varias decenas
de metros en la zona de KawahKamodjang. En 1978, el gobierno indonesio comenzé la
explotacién del campo geotérmico con una central de 0,25 MW, construyendo una
segunda de 30 MW en 1982.

Nueva Zelanda y México iniciaron la produccidon de energia geotérmica en 1958.
Desde esta fecha, Nueva Zelanda tiene una potencia geotérmoeléctrica instalada de 167

130



MW entre Wairakei y Kawerau. México construyd su primera plante de 3,5 MW en
Hidalgo en 1958. En estos momentos, su central mas importante es la de Cerro Prieto, en
la Baja California, de 325 MW, inaugurada en 1973, donde actualmente se esta
construyendo un segundo grupo de 220 MW adicionales. Los estados de Baja California,
Michoacdn y Jalisco tienen gran potencial geotérmico. México tiene en la actualidad una
potencia geotermoeléctrica aproximada de 1 GW.

Japon se incorporé en la lista de paises productores de electricidad geotérmica en
1966 con la central de vapor seco de Matsukawa, de 22 MW, construyendo a continuacién
las de Otake (1967, con 13 MW), Onuma (1973, con 10 MW), Onikobe (1975 con 13 MW),
Hatchobaru (1977, con 55 MW), Kakkonda (1978, con 50 MW) y Mori (1982, con 50 MW).

Durante los afos 70 fueron numerosos los paises que se han incorporado a la
produccién de electricidad geotérmica, principalmente en América Central (Nicaragua, El
Salvador, Costa Rica...), con un balance energético muy positivo ya que cubren una buena
parte de la demanda eléctrica del pais.

El caso mds espectacular es el de Filipinas. La "UnionOilCompany of California", con
la colaboracion de la Compaiiia Nacional Filipina de Energia Eléctrica han conseguido que
un pais que en 1976 no disponia de electricidad geotérmica, tuviese diez afios después
una potencia instalada de 894 MW, colocandola en los afios 80 como el segundo pais
productor de electricidad geotérmica del mundo, y desbancando a la histérica Italia, la
pionera.

5.2. Transferencia de energia térmica a través de la corteza
terrestre

El globo terraqueo estd formado, a partir del centro, por un nucleo sélido de 3470 km de
radio a 4200°C y rodeando a éste por un nucleo liquido compuesto exclusivamente de
Fey Ni (NiFe), de un didmetro del orden de 5200 Km; ambos nucleos tienen la misma
composicién, siendo su densidad del orden de 13 Tm/m3 y su presién del orden de
3.7x10° bar. Fig. 5.3; rodeando al nucleo liquido se extiende el manto de 2900 Km de
espesor y 30002C y a éste le envuelve la astendsfera que es una zona de débil resistencia
Fig5.4ayb.

La envoltura mas externa de la Tierra es la litosfera que corresponde a la corteza y
al nivel superior del manto; su espesor varia de menos 80 km en las zonas ocednicas hasta
mas de 200 km en dreas continentales, comportdndose como un cuerpo rigido. Bajo la
litosfera estd la zona conocida como astendsfera, de 200 a 300 km de espesor, que tiene
un comportamiento menos rigido o mas plastico que la litosfera, de forma que, a escala
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geoldgica en la que el tiempo se mide en millones de afios, esta porcion dela Tierra se
comporta, en ciertos procesos, como un fluido. La capa mas externa de la litosfera es la
corteza terrestre que alcanza un espesor de 10 a 17 Km y de 5 a 6 km en los océanos; bajo
los continentes la corteza se conoce como SIAL (Si-Al) y bajo los océanos como SIMA (Si-
Mn); la litosfera estd compuesta por placas que conservan una gran rigidez cuando se
desplazan, lo que origina grandes divisiones en la tectdnica terrestre. La corteza esta
separada del manto por la discontinuidad de Mohorovivich. La energia del magma se
encuentra en enormes regiones de roca fundida, o en la roca seca caliente que se forma
cuando se enfria el magma. El magma puede generar energia térmica a temperaturas
cercanas a los 1.100°C. No se conocen métodos ni materiales para llegar al magma.

Densidad
Hidrosfera Atmosfera 1,025 Océano
(liquido) (Gas) 2,7 Corteza

Astenosfera
Solido, ductil

Corteza (Baja densidad)

Litosfera  #F 7 (8 a 70 km de espesor)

(Solido, quebradizo)._, 4 . .. .~ ..o

100 km de espesor 7. .. . Mesosfera © 77 00 T

...... (Selido) - . . ...

(Roca d(_e alt_a densid_ad)

o e, GG

.......... \\\\;\h /(Hierro + Niguel)

SESERERE 16///////
Nucleo interior .

Figura 5.3 Densidad de la corteza, manto, y nucleo de la tierra.

Cuando se profundiza en el suelo, la radiacién solar deja de influir a partir de los
70 m en donde la temperatura viene a ser del orden de 12 °C. A partir de ahi, la
temperatura aumenta con la profundidad, definiéndose el grado geotérmico como el
numero de metros a profundizar en el interior de la corteza terrestre, a razén de 1 °C por
cada 33 m por término medio, que es un valor medio tedrico para las capas superficiales,
que se corresponde con una evacuacién térmica de 60 mW/m?; varia de unas zonas a
otras de la corteza terrestre, con valores tan dispares como los 19 m de Australia 6 los
111 m de Johannesburgo. El grado geotérmico se obtiene dividiendo la diferencia de
profundidad entre la diferencia de temperatura.

132



- Nlicleo interno
Corteza terrestre

= Manto

4

=,

\ Niicleo externo

(a)
Camara magn:&l:ca Vucanisno de
Penacho convectivo . s
Células convectivas 2 - ‘ Zom de
N subduccion

— ——a
» « . [ »
| ) 7/

~

Figura 5.4 Corteza, manto y nucleo de la tierra
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5.3. Gradiente geotérmico
Es el niumero de grados centigrados que aumenta la temperatura al profundizar 100
metros en el interior de la corteza terrestre; tanto el grado como el gradiente geotérmico
varian con:

v’ La conductividad térmica de las rocas (a mayor conductividad térmica de las rocas
menor gradiente geotérmico, y mayor grado geotérmico).

v' El tipo de reacciones quimicas que predominen en la zona (endotérmica y
exotérmica). Si predominan las reacciones endotérmicas o de absorcién de calor,
el gradiente geotérmico sera menor que en zonas en que predominen las
reacciones exotérmicas.

v La presencia y concentracion de elementos radiactivos, que desprenden calor en
su desintegracién, elevando el gradiente geotérmico y disminuyendo el grado
geotérmico.

v’ La proximidad de rocas eruptivas aun no consolidadas, que aportan calor en forma
considerable.

Otros factores que pueden influir son:

v’ La existencia de aguas termales en la zona considerada
v’ El alejamiento o proximidad de éstas a los océanos
v la tectdnica de la zona, etc.

En zonas normales, para obtener 150 °C es preciso alcanzar profundidades de
4000 m. En zonas de flujo andmalo se alcanzan temperaturas entre 200 °C y 300 °C a
profundidades entre 1500 m y 2500 m. En zonas donde las rocas del basamento han
sufrido un rapido hundimiento y la cuenca resultante se ha rellenado con sedimentos
geoldégicamente muy jévenes, el gradiente geotérmico puede ser menor que 1°C/km. El
flujo caldrico terrestre promedio en los continentes y en los océanos es de 65 vy
101 mW /m? respectivamente.

El flujo de energia interna es debido, en gran medida, a la desintegracidn radiactiva
de los isétopos 2‘:‘SU, 238U, 232Th, 40K, 8Rb que estan presentes en todas las rocas

metamarficas e igneas conocidas, asi como al movimiento de las placas continentales.

En el interior de la Tierra existen otras fuentes de energia menos conocidas tales
como:

v’ El calor latente de solidificaciéon y de fusién de las partes interna y externa del
nucleo.

134



v' La energia potencial almacenada por la Tierra que no estd todavia en una
configuracidn de equilibrio de minima energia puede ser debido a restos del calor
primitivo almacenado desde cuando se formé el planeta.

Zona de subduccién Grieta

Doarsal mesoocednica continental

— N

Zona de fractura\\“ i\

Figura 5.5 Perfil esquematico mostrando los procesos de tectdnica de placas.

Figura 5.6 a) flujo andmalo para grafito caliente. b) flujo anémalo para un cuerpo radio
génico

En la década de 1980 se comprobd que no existia equilibrio entre el calor
radiogénico generado en el interior de la Tierra y el calor disipado al espacio, de lo que se
dedujo que nuestro planeta se esta enfriando lentamente; la temperatura del manto ha
disminuido del orden de 350 °C en tres mil millones de afios; se ha estimado que el calor
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almacenado en la Tierra, calculado a partir de una temperatura ambiente media de 15 °C,
es del orden de 12.6x10%* M] siendo el calor de la corteza de unos 5.4x102! MJ. Se ha

considerado un calor radiogénico de 4.2x107 GW, del que:

v' 8x10° GW provienen de la corteza, la cual representa el 2% del volumen total de
la Tierra, pero que es rica en isétopos radioactivos

v 3.23x107 GW provienen del manto, el cual representa el 82% del volumen total
de la Tierra

v' 1.7x10° GW provienen del nicleo, el cual corresponden al 16% del volumen total
y no contiene isétopos radiactivos.

Considerando que el calor radiogénico del manto se estima en 22x10'2 W, el
enfriamiento de esta parte de la Tierra se estima en 10.3x1012 W.

5.4. Naturaleza de los recursos geotérmicos

Debido a la diferencia de temperaturas entre los distintos niveles de la astendsfera, se
originan movimientos convectivos extremadamente lentos (unos pocos centimetros por
afio), que se mantienen mediante el calor producido por la desintegracidon de elementos
radiactivos y por el calor proveniente de las partes mas profundas de la Tierra. Enormes
rocas calientes profundas, menos densas y mads ligeras que el material circundante,
ascienden con estos movimientos hacia la superficie, mientras que rocas superficiales mas
pesadas, densas y frias tienden a hundirse, recalentandose y ascendiendo a la superficie
una y otra vez. En las zonas donde la litosfera es mas delgada, especialmente en las areas
oceanicas, es empujada hacia arriba y quebrada por el material parcialmente fundido muy
caliente, que asciende desde la astendsfera.

Este es el mecanismo que origind y origina las dorsales oceanicas, que se extienden
por mas de 60,000 Km debajo de los océanos, emergiendo en algunos lugares (Azores,
Islandia) e incluso desplegandose entre continentes, como en el Mar Rojo. Una pequefa
fraccién de rocas fundidas que asciende desde la astendsfera emerge en la cumbre de
estas dorsales, y en contacto con el agua del mar se solidifica para formar nueva corteza
oceanica. La mayor parte del material que asciende desde la astendsfera se divide en dos
ramas que fluyen en direccién opuesta debajo de la litosfera. La continua generacién de
ueva corteza y el empuje en direcciones opuestas de estas dos ramas provoca que cada
lado de la dorsal se separe a una velocidad de unos pocos centimetros por afio, por lo que
la litosfera ocednica tiende a incrementarse. Las dorsales estan cortadas
perpendicularmente por enormes fracturas que en algunos casos alcanzan unos pocos
miles de kildmetros de longitud, denominadas fallas transcurrentes.
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Estos fendmenos conducen a la conclusion de que dado que no existe un
incremento de la superficie de la Tierra a través del tiempo, la formacién de nueva
litosfera a lo largo de las dorsales y la expansidon de la corteza ocednica, debe estar
acompafiada por una comparable merma de la litosfera en otras partes del globo, lo que
sucede en las zonas de subduccién, la mayoria de las cuales estan representadas por
inmensas fosas ocednicas, como las que se extienden a lo largo de la margen occidental
del Océano Pacifico y de la costa occidental de Sudamérica. En las zonas de subduccidn la
litosfera se pliega y sumerge bajo la litosfera adyacente hasta zonas profundas muy
calientes, donde es absorbida por el manto y el ciclo se reinicia nuevamente. Parte del
material de la litosfera vuelve al estado liquido y puede ascender hacia la superficie a
través de fracturas en la corteza.

Consecuentemente, se forman arcos magmaticos con numerosos volcanes
paralelos a las fosas, en el lado opuesto al de las dorsales; en las fosas localizadas en el
océano, como en el Pacifico Occidental estos arcos magmaticos corresponden a cadenas
de islas volcdnicas; en las fosas ubicadas a lo largo de bordes continentales los arcos
magmaticos consisten en cadenas de montafias con numerosos volcanes, como en los
Andes.

Nivel del mar

Fosa ocednica

Litosfera ""’Ji \I\\h

-— Magma

Corrientes convectivas
en la astenosfera ‘\ /1

Corrientes frias
descendentes
Corrientes térmicas
ascendentes

(a)
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Figura 5.7 Desplazamiento de placas que conforman la litosfera.

Las dorsales ocednicas, fallas transcurrentes y zonas de subduccién constituyen

una vasta red que divide nuestro planeta en seis placas o dareas litosféricas de grandes

dimensiones ademds de otras placas mas pequefias, Figura 5.8. Debido a las enormes

tensiones generadas por el calor de la Tierra y la asimetria de las zonas que generan y

consumen materia de la litosfera, estas placas derivan lentamente unas respecto de otras,

cambiando continuamente de posicidn. Los bordes de las placas corresponden a zonas de

la corteza débiles densamente fracturadas, caracterizadas por una intensa sismicidad, por

un gran numero de volcanes y por un alto flujo térmico terrestre, debido al ascenso de

materiales muy calientes hacia la superficie. Las 4dreas geotérmicas mds importantes se

ubican alrededor de los bordes de placas.
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Figura 5.8 Placas litosféricas, dorsales oceanicas, fosas ocednicas, zonas de subduccién y
campos geotérmicos.

5.5. Mecanismos de transmision de calor

Los mecanismos de transferencia de calor geotérmico que intervienen en estos procesos
son, por un lado, la conveccion, que es el mecanismo predominante de transferencia
térmica desde el centro de la Tierra hasta profundidades del orden de 50 km (formacién
de volcanes) interviniendo en menor medida la conduccidon térmica. Las transferencias
convectivas originadas por la inclinacién de las soluciones acuosas son muy comunes en la
corteza terrestre; estos procesos son los responsables de la conformacién de yacimientos
y depdsitos minerales, asi como de los géiseres y fumarolas, Figura 5.9.

Cuando los silicatos fundidos calientan una roca sélida (intrusién), se producen en
las rocas encajonadas, contracciones mecanicas propias o inducidas por los efectos
térmicos que pueden causar una fractura importante. El agua fria de la superficie de
origen metedrico (lluvia), se infiltra en estas fracturas y se calienta a su paso por la
proximidad de la intrusién, elevandose de nuevo y saliendo asi al exterior. Tales procesos
se ponen en evidencia mediante métodos geoquimicos indirectos, en los que la relacién
isotdpica 180/160 es muy diferente en las aguas de superficie y en las rocas igneas.

En la actualidad se admite que la mayor parte del vapor geotérmico proviene del
agua que se infiltra desde la superficie, la cual progresivamente se recalienta y vaporiza en
contacto con las rocas calientes del yacimiento geotérmico.
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Figura 5.9 Formacion de fuentes termales, fumarolas, géyseres, etc.

v Flujo y gradiente térmico

La energia geotérmica se evacla en forma de calor hacia el exterior de la Tierra,
lentamente, debido a la baja conductividad térmica de los materiales que componen la
corteza terrestre.
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El flujo térmico convectivo viene representado por la ecuacién:

Qeonv = Py TV (%) (5.1)

En donde:
p: Es la densidad del fluido
cp: Calor especifico
T: Temperatura absoluta y

v: Su velocidad.

Superficie de la tierra

Om;
-70m 12°C
L N il Skl tons o oo toornr oot milals Ta
z
2 T2
S=1m?
2000mb - 70°C

Figura 5.10 El gradiente geotérmico

Supongamos un cilindro vertical de seccién transversal S = 1m? y altura Az Fig.
5.10, que es atravesado de abajo hacia arriba por un flujo de calor Q, que es por definicion
el flujo geotérmico. Si la roca es impermeable, sélo interviene la transferencia de calor por
conduccién. Admitiendo que el gradiente geotérmico se mantiene constante a una gran
profundidad, se puede deducir el flujo geotérmico normal (media mundial para todas las
tierras emergidas).El flujo geotérmico conductivo viene dado por la ley de Fourier en la
forma:
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AT 1 °C
AT Gradiente geotérmico: — = ——— (5.2)

Az 33m| _ -3 w
i =60,6.107° —
Az w m2

Qcona =
Conductividad térmica: k = 2

m°C

Y que aunque no representa el flujo geotérmico total, ya que no se ha tenido en
cuenta el flujo térmico por conveccidn, es un indicativo de su orden de magnitud.

Desgraciadamente no se dispone en la actualidad de técnicas que permitan medir
el flujo de calor de origen convectivo en la corteza terrestre, sin modificar el régimen
convectivo del mismo. En las rocas sdlidas, la conduccién térmica es débil, ya que en
primera aproximacion, las rocas se pueden considerar como buenos aislantes térmicos;
cuando esté presente la conveccidn, ésta predominard casi siempre sobre la conduccidn.
La transferencia de calor por conduccién es un proceso disipativo, mientras que la
transferencia de calor por conveccién puede conducir a acumulaciones anormales de
calor, por lo que las camaras magmaticas forman en la corteza terrestre concentraciones
muy importantes, antes de ser refrigeradas hasta la temperatura ambiente.

Una cdmara magmadtica de 10 Km de radio y 1 Km de espesor que contiene
aproximadamente 1.5x10'° kg de magma a 1200°C, a una profundidad de 10 Km en la
corteza (donde la temperatura es del orden de los 300°C), representa una reserva de
energia del orden de 6x10%° cal 6 7x10%° kW. La disipacidn de esta energia se efectuard a
lo largo de algunas decenas de miles de afios. Esto explica las anomalias del flujo
geotérmico en las regiones de origen volcanico, en donde el gradiente geotérmico puede
alcanzar un valor doble del valor normal indicado anteriormente. Es interesante comparar
el flujo geotérmico con el flujo solar correspondiente al Sol en su cenit y un cielo brillante;
se encuentra:

Flujo geotérmico  60,6.107° 1
Flujosolar 103 16500

Resultado que indica que el flujo geotérmico es muy débil comparado con el flujo
solar, lo que condiciona fuertemente la utilizacién de las fuentes geotérmicas. La
diferencia con la energia solar radica en que aparte de ser ésta inagotable a la escala de la
humanidad, el flujo geotérmico es mucho mas débil con relacidon al flujo solar. Las zonas
de gradiente térmico andmalo, Figura 5.6, suelen presentar unas manifestaciones
superficiales que facilitan su localizacién, como:

v Vulcanismo reciente

v Alteraciones hidrotermales

v' Emanacioén de gases y vapores
v" Fuentes termales y minerales
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v' Anomalias térmicas superficiales, etc.

En la figura 5.11 la curva 1 es la curva de referencia para el punto de ebullicion del
agua pura. La curva 2 muestra el perfil de temperatura a lo largo de una tipica ruta de
circulacién desde la recarga en el punto A hasta la descarga en el punto E.
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Figura 5.11 Modelo de un sistema geotérmico

5.6. Sistemas geotérmicos.
Un sistema geotérmico es agua convectiva en la corteza superior de la Tierra que, en un
espacio confinado, transfiere calor desde una fuente térmica hasta la superficie libre.

Los sistemas geotérmicos se pueden encontrar:

a) En regiones con un gradiente geotérmico normal o ligeramente superior que se
caracterizan por bajas temperaturas, normalmente inferiores a 100°C, a
profundidades de (2-3 km)

b) Enlas regiones que rodean los bordes de las placas, donde el gradiente geotérmico
puede ser significativamente mas alto que el valor promedio, de forma que las
temperaturas cubran un amplio rango desde las mas bajas hasta los 400°C.

Un yacimiento geotérmico estd constituido por tres elementos principales:

v Una fuente de calor que puede ser una intrusibn magmadtica a muy alta
temperatura superior a 600°C, emplazada a profundidades de 5 a 10 km.
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v" Un volumen de rocas calientes permeables del que el agua circundante extrae el
calor, que estd cubierto por rocas impermeables y conectado a una zona de
recarga superficial a través de la cual el agua metedrica reemplaza al agua
geotérmica que escapa a través de las fuentes termales o que es extraida
mediante pozos.

v" Un fluido geotérmico que es el medio que transfiere el calor; en la mayoria de los
casos es agua de origen metedrico, en fase liquida o en fase vapor, dependiendo
esto de su temperatura y presién, que a menudo contiene sustancias quimicas y
gases disueltos.

Por lo tanto, un yacimiento geotérmico se puede considerar como un volumen de
roca con temperatura anormalmente elevada para la profundidad a que se encuentra,
susceptible de ser recorrido por una corriente de agua que puede absorber y transportar
calor a la superficie.

5.7. Rentabilidad de la energia geotérmica
Para decidir si un yacimiento geotérmico es rentable hay que analizar lo siguiente:

La profundidad y espesor del acuifero
La calidad del fluido, el caudal y la temperatura
La permeabilidad y porosidad de las rocas

AN NN

La conductividad térmica y capacidad calorifica del acuifero y de las rocas
circundantes.

La explotacion del yacimiento se realiza mediante sondeos similares a los de la
industria petrolifera. El caudal del fluido tiene que ser constante, para lo cual es
conveniente reinyectar el fluido extraido después de haberlo utilizado. Los fluidos
geotérmicos suelen presentar problemas de corrosidn debido a la agresividad de las aguas
y a la presencia de sales disueltas, lo que implica el tener que utilizar materiales
resistentes a la corrosion y/o tratar el fluido geotérmico.

5.8. Clasificacion de los sistemas hidrotérmicos.
Los sistemas hidrotérmicos se pueden clasificar en la siguiente forma:

a) Sequn su entalpia: Es el criterio mads comun utilizado para clasificar los recursos

geotérmicos, por cuanto la entalpia de los fluidos geotérmicos que actian como
medio de transporte desde las rocas calientes en profundidad hasta la superficie, se
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puede considerar mds o menos proporcional a la temperatura; el concepto de
entalpia se utiliza para dar una idea del contenido de energia térmica de los fluidos
proporcionando datos sobre su calidad. Los recursos geotérmicos se dividen en
yacimientos de baja, media y alta entalpia (o temperatura):

v Yacimientos de baja entalpia: T < 100°C
v" Yacimientos de media entalpia: 100°C < T < 150°C
v Yacimientos de alta entalpia: T> 150°C

b)

d)

e)

Sequn el estado fisico del agua. Agua liquida con temperaturas comprendidas entre

40°C y 400°C y presiones entre 3y 10 kg/cm? y sistemas con predominio de vapor,
que son los mas interesantes y escasos que son de alta entalpia y poseen un
contenido energético del orden de 600 Kcal/kg.

Sistemas con predominio de agua. Contienen muchas impurezas; su entalpia es del

orden de 200 a 400 Kcal/kg. Las investigaciones actuales se ocupan, entre otros
aspectos, de los métodos de perforacion, y de las técnicas de fractura y circulacién
del agua.

Sistemas geopresurizados. El fluido soporta parte del peso de las rocas superiores,

estando por lo tanto, a gran presién. Contienen energia almacenada en forma de
calor, presion hidrostatica y metano. En épocas geoldgicas anteriores se depositaron
agua y materias organicas bajo mantos de pizarra y estas materias orgdnicas se han
transformado en gas natural o metano; estas fuentes geopresurizadas tienen
temperaturas del orden de 100°C a 180°C a profundidades de 2 a 6 km. La presién
en estos depdsitos es mucho mayor que la originada por el efecto hidrostatico a esa
profundidad, que llega a ser del orden de 700atm; aunque se realizan
investigaciones en este campo, no se espera que en un futuro cercano se utilice la
energia geopresurizada a gran escala.

Sistemas de roca caliente. En este caso, se bombea agua a alta presién a través de

pozos hasta un sistema de rocas calientes y compactas, causando asi su
fracturamiento hidraulico. El agua circula en estas fracturas artificiales, extrayendo
el calor de la roca circundante que actia como una reserva natural que,
posteriormente, es alcanzada por un segundo pozo que se emplea para extraer el
agua calentada. El sistema consiste en un pozo de inyeccién que se utiliza para el
fracturamiento hidraulico a través del cual se inyecta el agua fria, la reserva artificial
y el pozo de extraccién de agua caliente. Todo el sistema, junto con la planta de
utilizacion en la superficie del terreno conforma un circuito cerrado. También
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pueden tener un intercambiador de calor en el fondo del pozo, de forma que el
fluido de trabajo recibe calor de la roca caliente y lo envia al exterior.

Para clasificar los diferentes usos de energia geotérmica se considerara el método ya
expuesto anteriormente que es el mas utilizado el método segun su entalpia:

5.8.1. Yacimientos de alta entalpia:

El agua que se encuentra a mas de 150°C, se dice que es de calidad eléctrica (alta
entalpia); para las fuentes que tienen una temperatura superior a este limite inferior, se
usan dos tecnologias diferentes para producir energia eléctrica con potencias minimas de
1 entre 2 MW, como son los sistemas de conversidon directa y los sistemas de expansién
subita (evaporacion flash). Su coste por kWh viene a ser del orden del 50% al 65% del
obtenido en una central térmica clasica.

a) Sistemas de conversion directa (direct-steam).

Se utilizan para generar electricidad en yacimientos de vapor, siendo el mas
eficiente de todos, Figs.5.12 a y b, en las que se presentan esquemas simplificados de
este tipo de plantas; el vapor puede ser himedo o seco, y lleva una cierta cantidad de
gases no condensables de composiciéon y concentracién variable. El vapor se conduce
desde varios pozos, a través de una tuberia, a la sala de maquinas donde se utiliza
directamente en las turbinas. Entre la boca del yacimiento y la planta generadora se
instalan separadores centrifugos situados cerca del yacimiento para remover las particulas
de polvo y otros sdélidos como trozos de roca. A lo largo de la tuberia se instalan puntos de
drenaje para remover el condensado procedente del vapor que se forma durante la
transmisidn, y asi remover la humedad a la entrada de la sala de maquinas. En el vapor
geotérmico se encuentran gases no condensables, (2 entre 10) %, lo cual hace que sea
necesario un sistema de extraccién de gases. En unos casos se utilizan eyectores de dos
etapas, con condensadores tanto dentro como al final de los mismos, y en otros es
necesario colocar bombas de vacio o turbocompresores.

Se pueden utilizar condensadores de superficie y de contacto directo (mezcla); el
de superficie se prefiere siempre que el vapor que porte gases no condensables se deba
tratar o procesar antes de descargarlo a la atmdsfera, por ejemplo, cuando existe la
posibilidad de que el acido sulfidrico exceda de un determinado limite; en esta situacién
se puede instalar una planta quimica para procesar dicho componente, situacién que no
procede para una planta geotérmica pequefia. El condensado no recircula a una caldera,
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tal como sucede en una planta de generacidén convencional sino que se lleva a la torre de
enfriamiento, de forma que el exceso de condensado del orden de un (10+ 20) % en peso
del vapor, se reinyecta al yacimiento.

Torre de refrigeracion

Valvulas de control y parada

Vapor
4;Pa( l
Separador
u
raYaYal
Vapor Bomba
+ Eyector Condensador refrigeracién
agua Agua| .,ndensador L de mezcla @
l de vapor Bomba
reinyeccién J
‘ ~
e N
Pozo de produccidén de Reinyeccién >/ ) »
alta entalpia Reinyeccién

Figura 5.12 Procesos de conversion directa de vapor humedo

A largo plazo, la produccién podria agotar las reservas por lo que se estdn
explorando técnicas para aumentar la cantidad de fluido reinyectado. El uso de
condensadores de aire permitiria reinyectar el 100% pero hasta ahora han sido
antiecondémicos.

Las torres de enfriamiento de tiro forzado, ya sean de flujo continuo o cruzado son
las mas utilizadas para sistemas de enfriamiento himedo; sin embargo, en otras plantas
se utilizan torres de tiro natural. En la actualidad las plantas tienen unos rangos de 20 a
60 MW por unidad, y tienen un disefio modular para su répida instalacion, que permite su
adaptacion a un amplio rango de condiciones del vapor.
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Figura 5.13 Procesos de conversion directa de vapor humedo y seco.

b) Sistemas de expansion subita evaporacion flash.

Los yacimientos de vapor seco, son poco frecuentes. Los mas conocidos son
aquellos donde predomina la fase liquida. En los pozos artesianos, el fluido extraido es
una mezcla de dos fases, liquido y vapor. La calidad o titulo de la mezcla es funcién de las
condiciones del fluido en el yacimiento, las dimensiones del pozo, y la presién en la cabeza
del mismo, que se controla mediante una valvula. A pesar de que algunas maquinas
experimentales han generado energia impulsadas por un fluido que cuenta con las dos
fases (liquido y vapor), lo normal es separar las fases, utilizando el vapor para impulsar la
turbina.

La presidon en la cabeza del pozo es baja, del orden de 0.5 a 1 MPa; las fases liquida

y gaseosa difieren significativamente en su densidad Piig _ 175/350 por lo que se puede

Pgas
efectuar su separacién mediante separadores centrifugos produciendo vapor con un titulo
del orden del 99,99%.

El liquido proveniente del separador se puede reinyectar, una vez se ha utilizado
para aprovechar su energia térmica por medio de intercambiadores de calor en gran
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variedad de aplicaciones directas, o en aplicaciones a baja presidn. Las plantas que utilizan
vapor a alta presion para generar energia se conocen como single flash o flash de una
etapa, y las que usan el vapor a alta y a baja presién se denominan double flash o flash de
dos etapas.

Plantas tipo single-flash: Si el agua geotérmica estd a mdas de 210°C y se
expansiona bruscamente en una etapa de evaporacion flash, parte de la misma se
vaporiza instantaneamente, de forma que mediante un separador de vapor, éste se lleva a
la turbina y el agua restante se reinyecta en el acuifero, Figuras. 5.13 ay b.

El fluido en dos fases proveniente del pozo se mueve en el separador ciclénico, de
forma que el liquido tiende a fluir circularmente por las paredes, mientras que el vapor
sube y es recogido en un tubo vertical; el disefo es simple, ya que no tiene partes moéviles,
y se conoce como separador de salida en el fondo. En ocasiones, para mejorar la
separacion de las dos fases, se utilizan bafles junto con una valvula de bola que
proporciona seguridad ante la presencia de impurezas del liquido que pueden entrar en la
linea de vapor y llegar a la turbina. Las lineas de transmision de vapor son del mismo tipo
que las usadas en las plantas de vapor seco, siendo el balance de las plantas
practicamente idéntico. La diferencia principal radica en la cantidad de liquido a manejar;
comparando plantas de 55 MW, una tipo single-flash produce cerca de 630kg/s de
liqguido, mientras que otra tipo direct-steam produce 20 kg/s, es decir, estan en una
relacion de 30-1; si todo este liquido se reinyecta, la planta single-flash podria devolver al
yacimiento cerca del 85% del agua condensada, en comparaciéon con el 15% de la planta
tipo direct-steam.

Plantas tipo double-flash: El rendimiento aumenta si se afiade una segunda etapa
de vaporizacién mediante la cual vaporiza parte del liquido que abandona la primera
etapa, Figura 5.15. Esta etapa aumenta el rendimiento en mas de un 35% respecto a la
primera. Una tercera etapa no seria rentable, ya que produciria sélo un aumento del
rendimiento no superior al 5%. En estas plantas generadoras de evaporacidon por
expansién directa (flash), el condensado de la turbina pasa por una torre de refrigeracién
por evaporacion y luego se introduce en el condensador, segun un ciclo Rankine
convencional. Mediante esta tecnologia se puede obtener entre un 20% a 25% de
potencia adicional a partir del mismo fluido geotérmico.

El vapor de baja presién producido al laminar el liquido a baja presidn se envia a
una turbina de baja presion o a una etapa adecuada de la turbina principal (en el caso de
una turbina de admisidon dual). Los principios operativos de este tipo de planta son
similares a los de la planta tipo single-flash, aunque es mucho mas costosa debido a que
requiere mayor equipamiento.
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Figura 5.14 (a) ~ (b) Proceso de expansion subita (1 etapa de flash) con condensador de
mezcla, sin y con elementos auxiliares.
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Figura 5.15 Proceso de expansion subita (2 etapas de flash)

5.8.2. Yacimientos de media entalpia (Ciclos binarios):

Cuando la temperatura del fluido sea menor de 210°C, la diferencia de temperatura
disponible entre la entrada y la salida de la turbina es demasiado pequefa para que el
método anterior resulte econdmico; en estos casos de temperaturas moderadas se utiliza
un ciclo binario, de forma que en el sistema de conversién de energia participan,
mediante un intercambiador de calor, dos fluidos, uno responsable del ciclo de generacién
de energia, mientras que el otro actia como fuente térmica.

En las plantas de ciclo binario, la energia térmica del fluido geotérmico se
transfiere por medio de un intercambiador de calor a un fluido de trabajo secundario para
su uso en un ciclo convencional; el geo-fluido no estd en contacto con las partes moviles
de la planta, minimizando los efectos de la erosién. Las plantas binarias pueden manejar
geo-fluidos a baja temperatura (menos de 150 °C), con alto contenido de gases disueltos y
corrosivos. Estos ciclos constan de precalentador, evaporador, valvulas de control,
turbina, alternador, condensador y bomba de alimentacion.

El agua y el aire se pueden usar para la refrigeraciéon, dependiendo de las
condiciones del lugar. Si se usa refrigeracién hiumeda se debe disponer de agua de
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reposicidn; debido a las impurezas quimicas de la salmuera residual, en general no es
adecuada para su utilizacién en torres de enfriamiento. Existe un amplio campo de fluidos
de trabajo para el ciclo de potencia; su seleccién se efectia en base a lograr el mejor
aprovechamiento termodinamico a partir de las caracteristicas del geofluido, en especial
su temperatura. Los ciclos binarios se disefian para utilizar como fluido secundario que
recorre un ciclo Rankine, un hidrocarburo de peso molecular bajo (de 3 a 6 atomos de
carbono) o un hidrocarburo fluorado, siendo el isobutano, isopentano y propano
apropiados para su empleo como fluidos de trabajo, al igual que ciertos refrigerantes; el
fluido de trabajo éptimo serd el que proporcione una mayor eficiencia y condiciones de
operacion seguras y econdmicas.

Las plantas de flujos binarios son particularmente adecuadas para conformar
modulos de 1 MW por unidad, para su rapida instalacion. El disefio de este tipo de plantas
permite que se puedan interconectar varias en el lugar del yacimiento y ajustarse al
potencial del recurso geotérmico. Si como fluido de trabajo se utiliza una mezcla tipo
(isobutano e isopentano) 6 (agua y amoniaco), el proceso de evaporacién y condensaciéon
puede ocurrir a una temperatura variable, caracteristica que permite aumentar la
compatibilidad entre la salmuera y el fluido de trabajo (evaporacién) y el agua de
refrigeracion y el fluido de trabajo (condensacién), generando una alta eficiencia en el
intercambiador de calor y un pequefio aumento de la misma en todo la instalacién.
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Figura 5.16 a y b Sistemas de flujo binario sin precalentador.

Si la cdmara de escape lleva una cantidad importante de vapor sobrecalentado, el
calor recuperado se puede utilizar para precalentar el fluido de trabajo; en base a estas
caracteristicas se desarrollo la planta Kalina, Figura 5.17.
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Figura 5.17 Sistema de planta binaria tipo Kalina
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Una planta de demostracion, en California, utiliza agua geopresurizada de baja
salinidad a 180°C, y genera 45 MW de electricidad. Mediante un ciclo binario, el agua
geotérmica, fluido primario, transfiere energia térmica a través de un intercambiador de
calor de superficie a un fluido motor (fluido secundario), que se evapora a una cierta
presion, a temperatura mucho mas baja que la del agua geotérmica primaria. Ambos
fluidos recorren circuitos cerrados independientes: El fluido evaporado pasa por una
turbina que acciona un generador eléctrico y después a un condensador cerrando su ciclo
mediante un sistema de bombeo que lo lleva al intercambiador-evaporador.

El agua geotérmica que sale del intercambiador se reinyecta en el acuifero
mediante pozos inyectores a 70°C aproximadamente. Es importante hacer notar que para
generar la misma cantidad de energia mediante un ciclo de evaporacidn flash directo, el
ciclo binario necesita sélo alrededor de 2-3 partes del flujo de agua geotérmica.

. . e
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CICLO DEL AGUA GEOTERMICA
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Figura 5.18 Ciclo binario (Vapor geotérmico-Hidrocarburo)
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Algunos problemas técnicos que se suelen presentar en el disefio de los ciclos
geotérmicos binarios son:

v El dimensionamiento de las turbinas para trabajar con hidrocarburos

v’ Las incrustaciones y la corrosion, especialmente relacionadas con la operacion del
intercambio de calor, por cuanto el fluido geotérmico suele llevar un alto
contenido en sales.

v El proceso de disipacion de calor, ya que la eficiencia térmica de las plantas
geotérmicas es baja, y hay que eliminar una mayor fraccién de la energia entrante
gue en el caso de las plantas de potencia comunes, que usan combustibles fésiles.

Tabla 5.1 Ventajas y desventajas de Yacimientos de media entalpia

Ventajas e Menos problemas de incrustaciones, corrosion y
desgaste por erosion
e Se puede elegir un fluido de mejores
caracteristicas termodindmicas que el agua

Desventajas e Los fluidos secundarios son caros, y pueden ser
toxicos y/o inflamables
e Dan lugar a instalaciones mas complejas y caras

Sistemas de proceso de flujo total: Estan basados en tecnologias aun no

desarrolladas totalmente; se inyectan las dos fases del fluido geotérmico a una turbina
especialmente disenada al efecto. Tienen un mayor rendimiento, pero presentan
problemas debidos a las incrustaciones y a los gases no condensables que el fluido
geotérmico lleva disueltos.

Plantas hibridas: Los fluidos geotérmicos tienen un amplio rango de propiedades

fisicas tales como temperatura, presion, presencia de gases no condensables, solidos
disueltos, pH, potencial de corrosion, etc. En consecuencia existen una gran variedad de
sistemas de conversidén de energia que se han ido desarrollando para adaptarse a estas
condiciones particulares. Los sistemas descritos anteriormente se pueden combinar para
lograr sistemas mas efectivos, dando lugar a diversos tipos de plantas hibridas:
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Figura 5.19 Sistema de proceso de flujo total.

5.8.3. Yacimientos de baja entalpia, (uso directo).

No se utilizan para generacidén de electricidad, por ser su temperatura inferior a 852C, sino
para sistemas en los que el calor generado, a partir del agua caliente geotérmica, se
emplea en:

v Calefaccion urbana (locales destinados a viviendas y locales industriales) y
produccién de agua caliente sanitaria.
v' Como aporte complementario a determinados procesos industriales.

<

Para calefaccion agricola (invernaderos).
v’ Para sistemas de refrigeracion por absorcidon como fuente de calor.

En la mayoria de los proyectos de uso directo se utiliza un equipo estandar que
depende de la naturaleza del agua geotérmica y del vapor. Otros factores importantes a
tener en cuenta son la temperatura del agua y la corrosidn e incrustaciones causadas por
la quimica de los fluidos geotérmicos, que pueden conducir a problemas en el
funcionamiento de los componentes del equipo expuestos al flujo de agua y al vapor.
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Figura 5.20 Yacimiento de baja entalpia para calefaccién, con varios pozos de extraccion.

5.9. Rendimiento:

A lo largo del siglo XX, las técnicas que se han ido introduciendo para mejorar el

rendimiento de las instalaciones, han evolucionado en las siguientes fases:

v Corrosién de los dlabes de las turbinas, lo que implicé una mejora en la calidad de

los materiales utilizados en su construccion, observandose que este fendmeno de
corrosion iba asociado directamente a la excesiva velocidad que alcanzaban estas
maquinas en determinadas circunstancias.

Para hacer funcionar las maquinas térmicas se comenzaron a utilizar
intercambiadores de calor, con el fluido geotérmico en el circuito primario, y
utilizando agua pura en el circuito secundario; posteriormente se volvié a la
utilizacidon directa del vapor geotérmico natural en las turbinas, lo que obligd a
mejorar la calidad de los materiales de los alabes de las turbinas.

Se introdujo el condensador, pero en algunas instalaciones se ha prescindido de él,
compensando su costo con una ligera pérdida en el rendimiento.

Para evaluar el funcionamiento de los sistemas de energia en plantas energéticas

convencionales se utiliza el Segundo Principio de la Termodinamica, que hace uso de los

conceptos de trabajo y energia disponible. Como las plantas geotérmicas no operan con

un solo ciclo, sino con una serie de procesos, la eficiencia del ciclo térmico utilizado en

plantas convencionales no se aplica, salvo en el caso de las plantas binarias, aunque sélo
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sirve para evaluar el ciclo cerrado recorrido por el fluido de trabajo, pero no para la
operacion global en la cual se tenga en cuenta el geofluido, desde los pozos de produccién
hasta la salida de la planta.

Existen tres indicadores adimensionales que describen el rendimiento de una
planta geotérmica:

MW generados en el periodo
*
Capacidad instalada (MWe) x Periodo (horas)

Factor de capacidad (%) = 100 (5.3)

MW generados en el periodo
%
Carga maxima (MWe) * Periodo (horas)

Factor de carga (%) = 100 (5.4)

Factor de disponibilidad (%)

_ N2 de horas de funcionamiento de la planta durante el periodo (5.5)
B Duracion total del periodo (horas) )

* 100

El factor de disponibilidad (%) se divide en dos categorias:

v/ Parada programada, en la que a la planta se le ha programado un mantenimiento
con al menos dos semanas de anticipacion.

v' Parada forzada, en la que la planta queda fuera de servicio inmediatamente o
antes de la siguiente parada programada.

La capacidad y el factor de carga son necesarios para describir el rendimiento global de la
planta.
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CAPITULO VI

6.0. ENERGIA SOLAR TERMICA Y COLECTORES SOLARES

6.1. Energia solar térmica

Se entiende por energia solar térmica, a la transformacién de la energia radiante solar que
equivale a 1.7x10* kW en la superficie de la tierra, lo que representa la potencia
correspondiente a 170 millones de reactores nucleares de 1,000 MW de potencia eléctrica
unitaria, o lo que es lo mismo, 10,000 veces el consumo energético mundial, en calor o
energia térmica con el fin de utilizarla para calentamiento de agua sanitaria, usos
industriales, calefaccién de espacio, calentamiento de piscinas, secaderos, refrigeracion y
generacion de energia eléctrica.

Como se ha explicado en el capitulo 2 un sistema de refrigeracién por absorcidén necesita
una fuente de calor para operar su ciclo y debido a esto la utilizacién de la energia solar
térmica se convierte en una opcién para proporcionarle al sistema el calor que este
demanda en el generador.

La energia solar térmica, segun su utilizacién, se puede clasificar en baja
temperatura (hasta los 900 °C), media (hasta 2000 °C) o alta temperatura (arriba de los
2000 °C), solo ésta ultima es valida para la produccién de energia eléctrica.

v/ Baja temperatura

La energia solar denominada de baja temperatura es la que acostumbramos a utilizar en el
ambito doméstico y suele instalarse en azoteas de vivienda o edificios comerciales. El
procedimiento en el que se basan estos sistemas de captacién solar es muy simple, pero a
la vez de gran utilidad para el hombre por los servicios que ofrece en multitud de
aplicaciones.

Por aprovechamiento de baja temperatura se entiende todos aquellos sistemas de
energia solar en los que el fluido calentado no sobrepasa los 100 °C. Estas instalaciones se
caracterizan por emplear como elemento receptor de energia un captador fijo de placa
plana o un captador solar de vacio. Entre las utilizaciones mas extendidas basadas en esta
fuente de energia de baja temperatura figuran la produccion de agua caliente sanitaria, la
calefaccion de edificios, la climatizacion de piscinas, etc.
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v' Tecnologias de media y alta temperatura

La tecnologia de media temperatura va destinada a aquellas aplicaciones que requieren
temperaturas mas elevadas de trabajo. A partir de los 80°C los captadores planos
convencionales presentan rendimientos bajos y cuando se pretende generar vapor entre
100 °C y 250 °C debe acudirse a otro tipo de elementos de captacion.

Para llegar a estos niveles de temperatura resulta indispensable utilizar sistemas
que concentren la radiacién solar mediante lentes o espejos parabdlicos. Los mads
desarrollados en la actualidad son los captadores cilindro-parabdlicos, que se valen de
espejos para calentar un fluido hasta producir el vapor que nos permita mover una
turbina. De esta forma, la energia térmica se convierte en energia mecanica.

En este tipo de instalaciones el fluido que se utiliza, principalmente, es aceite o
soluciones salinas porque nos permite trabajar a temperaturas mas elevadas. Ademas,
estos sistemas de concentracidn requieren un seguimiento continuo del Sol, ya que sélo
aprovechan la radiacién directa. Por ello, en las tecnologias de media temperatura son
muy comunes los equipos de seguimiento en el eje Norte-Sur o Este-Oeste. También
existen ejemplos con seguimiento en todas las direcciones, aunque los mecanismos
correspondientes se complican en exceso, por lo que no suele ser una solucién demasiado
adecuada para este tipo de sistemas de captacion.

Las aplicaciones mas usuales en las instalaciones de media temperatura que se han
realizado hasta la fecha, han sido la produccion de vapor para procesos industriales y la
generacién de energia eléctrica en pequeiias centrales de 30 a 2,000 kW. También
existen ejemplos de otras aplicaciones tales como la desalinizacién o la refrigeracion
mediante energia solar.

En las tecnologias de alta temperatura, la radiacion solar puede servir para la
generacion de electricidad a gran escala. Mediante un proceso que convierte el calor en
energia mecanica y posteriormente en energia eléctrica, se consiguen altas capacidades
en la produccion de electricidad.

Las instalaciones solares de alta temperatura, también conocidas como
termoeléctricas, se basan en procesos tecnoldgicos parecidos a los utilizados en
instalaciones de media temperatura, pero eso si, con una mayor capacidad para
concentrar los rayos del Sol, asi como para alcanzar temperaturas mas elevadas.
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v’ Sistemas de captacién.

Un colector es un dispositivo capaz de absorber el calor proporcionado por el sol con un
minimo de pérdidas para comunicdrselo a un fluido para su posterior aprovechamiento.
Con respecto al almacenamiento tenemos que distinguir dos tipos de sistemas:

Sistemas de almacenamiento en medio unico. El medio utilizado para almacenar la

energia térmica es el mismo fluido que circula por los colectores solares. La eficacia de
este tipo de sistemas es superior al 90%.

Sistemas de almacenamiento en medio dual. El almacenamiento de calor tiene

lugar en un medio diferente al fluido de trabajo que se calienta en los colectores solares.
La eficacia que demuestran sistemas es aproximadamente un 70%.

6.2. Colectores solares sin concentracion.
Son aquellos que mantienen la temperatura del fluido por debajo de los 900 °C el
principio de funcionamiento del captador plano se basa en una “trampa de calor” que
conjuga el efecto de cuerpo negro con el efecto invernadero. Gracias a este sistema de
captacidn se consigue absorber la mayor parte de la radiacion solar que llega hasta la
superficie y devolver la menos posible.

Los captadores planos, destinados por lo general a la produccién de agua caliente
sanitaria, estan recubiertos de una caja herméticamente cerrada. En la cara superior de
esta caja se coloca una superficie acristalada que deja atravesar la radiacién solar e
impide que se pierda la ganancia térmica obtenida. Generalmente la carcasa que envuelve
al equipo de captacion es metalica, aunque en algunos casos puede ser de plastico
especial o de algun otro material.
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Figura 6.1 Disposicion de tubos en forma de serpentin.

En el interior del sistema captador se encuentra la placa absorbedora, que es el
lugar donde se realiza la captacion de la radiacidn solar propiamente dicha. Fabricada con
materiales que conducen bien el calor (aluminio, cobre, planchas metadlicas...), esta placa
tiene un funcionamiento parecido al de un radiador: con una disposicion de tubos que
cuentan con una toma por donde entra el fluido a calentar y otra de salida.

Juntas Estancas

Cubierta Protectora

Placa Absorbedora

Lamina Reflectante

Aislamiento Térmico

Carcasa

Figura 6.2 Disposicion de tubos en paralelo.

En lineas generales, la eficiencia de los captadores solares vendra definida por su
curva de rendimiento, que permite saber cual es la cantidad de energia que podremos
aprovechar en cada situacién. Al respecto, existe una normativa oficial para la
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homologacién de estos equipos en la que se evalla la curva caracteristica de los
diferentes modelos. Esta valoracion se realiza sobre captadores nuevos, y de forma
puntual, no siendo representativa del comportamiento del captador a lo largo de su vida
atil, ya que su eficacia podra evolucionar de diferente manera con el paso del tiempo, en
funcidn de su mantenimiento, etc.

La curva de la figura 4.3, responde al comportamiento de la siguiente ecuacién:

r=a—b-T (4.1)

Dénde:

r: Rendimiento o eficiencia del captador. Un mayor valor de r supone un captador

de mejores prestaciones.

a: Pardmetro caracteristico del captador (eficiencia éptica) (punto de corte con el

eje Y). Valores mayores suponen una mayor ganancia solar del captador.

b: Pardmetro caracteristico del captador (pérdidas por radiaciéon y conveccién)

(pendiente de la recta). Valores menores suponen menores pérdidas de la
energia captada.

T: Pardmetro variable que representa las condiciones ambientales y de trabajo del

captador. Se define como proporcional a la diferencia entre la temperatura de
entrada del fluido y la temperatura ambiente, dividido entre la irradiancia.
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Figura 6.3 Curva de rendimiento de captadores solares planos.

Similares a los captadores planos, los captadores solares de vacio pueden llegar a
ser mas eficientes en unos determinados rangos de temperatura, aunque también mas
costosos. Estos captadores consiguen sacar el maximo provecho a las instalaciones
térmicas, que trabajan a temperaturas por encima de los 60 °C.

La principal diferencia respecto a los planos reside en los conductos que absorben
la energia del sol estos estan recubiertos de un tubo al vacio que deja pasar la radiacién
solar, a la vez que evita las pérdidas de energia con mayor precisidon que otros sistemas de
captacioén.

6.3. Ecuacion basica del balance energético en colectores de placa
plana
Mediante un balance energético se puede hallar la distribucion de la energia solar
incidente sobre un colector de placa plana, su transformaciéon en energia util y las
pérdidas térmicas.

Este balance energético se puede poner en la siguiente forma:

Aly kg Aap = Qu + Qpérdidas T Qaimacenada = Akl ag (4.2)

Dénde:
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A: Es la superficie del colector, igual en la cubierta que en la placa absorbente.

k: Es un factor de conversién de la radiacién (difusa y directa), que sirve para
evaluar la energia solar incidente en el plano del colector.

75 Es la transmitancia solar efectiva de la cubierta del colector.
@qp: Es la absortancia solar de la placa absorbente del colector.

Q: Es el calor util que se transfiere al fluido refrigerante que circula por el colector
solar, de valor:

Qu = GFCpF (Tsal - Tent) = Ceol (Tsal - Tent) (4-3)

Siendo:
Cco1: La capacidad calorifica del fluido del colector.

Qpeéraiaas: L@ cantidad de calor perdida desde la placa absorbente del colector al
medio exterior, tanto por conveccién, como por conduccidn y radiacién; esta
energia perdida lo es hacia arriba, hacia abajo y hacia los laterales del colector.

Qaimacenada: ES 12 energia almacenada en el colector.

La energia solar incidente I; sobre la placa absorbente viene dada por la siguiente
expresion:

Iy = Iyts; Isas = Iptsas = Ig(Ta) (4.4)

en la que (7t a) se calcula para la radiacién directa con el dngulo real de incidencia,
mientras que la radiacion difusa se considera como si fuese directa, pero con un angulo de
incidencia de 60 °C.

El rendimiento del colector n_ que proporciona una medida de su funcionamiento se
define como:

Ganancia Util durante cualquier periodo de tiempo

Ne = - —
¢ Energia solar incidente

Para obtener un resultado significativo, el rendimiento se tiene que calcular para todo un
dia de funcionamiento.
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6.4. Colectores solares de concentracion.

Se utilizan para instalaciones que trabajan a media temperatura, Estos colectores
concentran la radiacién solar que recibe la superficie captadora en un elemento receptor
de superficie muy reducida (un punto, una linea). Al ser el receptor mas pequefio que en
los colectores planos puede estar fabricado a partir de materiales mas sofisticados y caros
que permiten una mejor absorcién de la energia solar. Por otro lado, al recibir la radiacién
solar de manera concentrada. Los colectores de concentracidn son capaces de
proporcionar temperaturas de hasta 300°C con buenos rendimientos.
Las centrales de colectores de concentracién se utilizan para generar vapor a alta
temperatura con destino a procesos industriales, para producir energia eléctrica, etc.
Hay colectores de concentracién de varios tipos. Pero todos ellos tienen en comun que
exigen estar dotados, para ser eficientes, de un sistema de seguimiento que les permita
permanecer constantemente situados en la mejor posicién para recibir los rayos del sol a
lo largo del dia.

Los sistemas de seguimiento del sol de estos colectores son de varios tipos. El
colector de concentracion cilindrico-parabdlico (uno de los mas difundidos) suele utilizar
un reloj o sensor dptico. Este ultimo combinado con un servomotor, hace girar al colector
siguiendo la direccién del sol.

ESOUEMA
COLECTOR SOLAR PARABOLICO

_CAGUA FRIA

AGUA CALIENTE

Figura 6.4 Tipos de colectores solares de concentracion.
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Uno de los inconvenientes de la mayoria de los colectores de concentracion (y
entre ellos, del cilindrico parabdlico) es que sélo aprovechan la radiacién directa del Sol,
es decir, que sélo aprovechan los rayos solares que realmente inciden sobre su superficie.
No son capaces, por el contrario, de captar la radiacién solar difusa. Por ello, no resultan
convenientes en zonas climdticas que, aunque reciben una aceptable cantidad de
radiacidn solar, son relativamente nubosas. Sélo resultan realmente eficaces en zonas
auténticamente soleadas.

6.5. Colectores solares de alta temperatura.

El aprovechamiento de energia solar, a alta temperatura, para producir electricidad
mediante via termodindmica se basa en principios andlogos a los que pueden
contemplarse en una central eléctrica convencional que quema carbén o petrdleo. Se
consigue que la radiacion solar caliente a alta temperatura un fluido primario (el fluido
calor portador). Este fluido transmite el calor a un circuito secundario por el que circula un
segundo fluido que, tras transformarse en vapor por la accién del calor, pone en marcha
una turbina acoplada a un alternador. En algunos casos, es el propio fluido primario el
qgue, convertido en vapor, acciona la turbina. Generalmente, todas estas instalaciones
solares tienen incorporado un dispositivo que permite almacenar una cierta cantidad de
energia en forma de calor para paliar en lo posible las fluctuaciones que puede presentar
la radiacion solar.

Hay diversos tipos de centrales solares basadas en este principio. Las hay de
caldera unica, de receptores distribuidos, de discos parabdlicos, etc. No obstante, las mas
extendidas son las centrales solares termoeléctricas de receptor central. En ellas, la
radiacion solar incide en un "campo de heliostatos". Este es una amplia superficie cubierta
de grandes espejos (heliostatos) que concentran la radiacion solar captada en un receptor.
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Figura 6.5 Esquema de una planta solar de receptor central

Los sistemas mds comunes de este tipo tienen el receptor instalado en una torre,
por lo que reciben el nombre de centrales solares de tipo torre central. Los heliostatos
constan de una estructura soporte y de una superficie reflectante. Asimismo, tienen
incorporados unos mecanismos que permiten que la superficie reflectante se mueva
seguln dos ejes de giro, de modo que pueda captar de la mejor forma y en cada momento
la radiacién solar y concentrarla en el receptor instalado en la torre. Para mover los
heliostatos, se utilizan medios electrénicos: cada espejo recibe periddicamente las
dérdenes que emite un programa incorporado a un ordenador central. El receptor tiene
una serie de tubos por los que circula un fluido primario (agua, sodio, sales fundidas, aire,.
depende de la instalacidn) que transmite la energia recibida a un fluido secundario que,
convertido en vapor, acciona una turbina. En algunas instalaciones, es el propio fluido
primario quien, convertido en vapor por efecto de la radiacién solar, acciona directamente
la turbina, sin necesidad del fluido secundario. En determinadas centrales, el fluido
primario transmite la energia previamente al dispositivo de almacenamiento, y luego se
sigue el ciclo termodindmico habitual.

Una parte importante al analizar la energia solar térmica como opcion para
proporcionar el calor en el generador por medio de colectores solares, es el espacio a
utilizar por dichos colectores. En estudios preliminares realizados se determiné que el
area necesaria para suplir la demanda energética del generador es de aproximadamente
9000 m? 6 lo que es igual a una cancha de futbol.
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Al comparar esta alternativa con la posibilidad de utilizar pozos geotérmicos de
baja entalpia para obtener el calor necesario es notable la gran diferencia de espacio
entre ambas opciones, ya que el sistema de intercambio de calor necesario para extraer la
energia de los pozos solo utilizaria unos cuantos metros cuadrados para funcionar.

Otro aspecto importante que se debe analizar es que tan constante sera el
suministro de calor en ambas opciones. Se sabe que las aplicaciones de energia solar
térmica a diferencia de las aplicaciones fotovoltaicas no pueden operar bajo condiciones
de radiacién difusa unicamente, los colectores solares necesitan de radiacidn directa para
calentar el fluido de trabajo, y aunque en el pais se cuenta con promedios bastante altos
de radiacién solar de igual manera se cuenta con un invierno bastante abundante y es
probable que durante esa época el sistema de captacidn solar no entregue toda la energia
necesaria para que el sistema de absorcion funcione adecuadamente. Es por esto que la
opcién de hacer funcionar el sistema con los pozos geotérmicos disponibles se considera
la mas adecuada y se tomara de aqui adelante como un punto de partida para el disefio
del sistema.
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CAPITULO VII

7.0. DISENO TERMODINAMICO

7.1. Hipotesis y caracteristicas del disefio termodinamico
Antes de iniciar los calculos para caracterizar el modelo termodindmico del sistema de
refrigeracion por absorcion es necesario hacer algunos supuestos que permitan
simplificar el modelo, ademas de definir las caracteristicas de operacién de este.

7.1.1. Hipétesis del modelo termodinamico

v El sistema opera en régimen estacionario.

v' Los intercambiadores de calor estdn bien aislados de los alrededores por lo que
solo hay intercambio de calor entre las corrientes de fluido caliente y frio.

v Las corrientes de salida en el absorbedor, generador, condensador y evaporador
estan en condiciones de saturacion.

v" Los cambios de energia cinética y potencial durante todos los procesos en el ciclo
son despreciables.

v No se consideran pérdidas o ganancias de calor a través de los diferentes
accesorios del sistema y tuberias.

v La expansion en las valvulas de estrangulacion se considera isoentalpica.

v’ Lavariacion de temperatura del refrigerante en el evaporador es despreciable.

7.1.2. Caracterizacion del modelo termodinamico

El modelo a analizar es un sistema de refrigeracidn por absorcién de simple efecto, esto se
refiere a que solo hay una etapa de separacién de la solucion. Con el fin de mejorar la
eficiencia del sistema una técnica bastante empleada en la actualidad es la de incorporar
un intercambiador de calor entre el absorbedor y el generador, este dispositivo es
denominado intercambiador de calor de solucidn, el cual ha de incorporarse al modelo
propuesto. Para una mejor comprension de los calculos que se efectuaran en apartados
posteriores, se presenta en la figura 7.1 el diagrama de bloques del sistema propuesto.
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Figura 7.1 Diagrama de bloques del sistema de refrigeracion por absorcién.

7.2. Parametros de diseiio y condiciones de operacion del sistema.
Para obtener altos niveles de eficiencia en las plantas geotérmicas es necesario que la
temperatura en el condensador ubicado a la salida de cada turbinas sea lo mas baja
posible, para reducir dicha temperatura se hace uso de torres de enfriamiento, sin
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embargo la operacion y funcionamiento de estas ultimas depende de las propiedades
psicrométricas del aire. Con el fin de mejorar la eficiencia de la Central Geotérmica de
Ahuachapan se propone la incorporacion de sistemas de refrigeracion por absorcién cuyos
evaporadores estén ubicados en las lineas que conectan las salidas de las torres de
enfriamiento y el retorno a los condensadores de las turbinas.

Por otro lado en la Central Geotérmica de Ahuachapan se tienen tres lineas de
agua bombeada de retorno a los condensadores, dos de estas unidades entregan un
caudal de V,,i00d 1 = Vunidad 2 = 4300 m3/h mientras la tercera unidad entrega un caudal
de Vynidaqa s = 5800 m3/h.

Previendo dificultades que podria presentarse durante el disefio mecanico es
recomendable ramificar el caudal total en dos partes, enfriando solo una de estas ramas a
una temperatura menor que la deseada y luego mezclando ambos flujos en una nueva
rama la cual tendrd la temperatura deseada después del proceso de mezcla, de este modo
las dimensiones finales de los componentes seran menores y por tanto los costos de
fabricacién se veran reducidos. En la figura 7.2 se muestra un esquema que ilustra la
propuesta de ramificacion.

Dénde:
V;: Es la rama de flujo que no pasa por el SRA (flujo sin enfriar).
V,: Es la rama de flujo que se hace pasar por el SRA (flujo refrigerado).

V5: Es el flujo total con la temperatura deseada (V3 = V; + V,).

Vi

V3

Vo ————p

Figura 7.2 Camara de mezcla del flujo refrigerado y del flujo sin refrigerar
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Respecto a las temperaturas de cada una de las tres ramas la que siempre sera
conocida es la de la rama 1 ya que esta corresponde a la temperatura que tiene el flujo de
agua a la salida de la torre de enfriamiento. La temperatura de la rama 3 se espera que
sea 1°C menor que la temperatura de la rama 1 y con respecto a la rama 2 esta es la
correspondiente al flujo de agua refrigerada, por tanto la temperatura de esta ultima
rama estard en funcidn de la temperatura de las otras dos.

Debido a que la temperatura de la rama 1 es la correspondiente al flujo de salida
de las torres de enfriamiento, esta temperatura cambia constantemente a lo largo del afio
con la variacién de las condiciones ambientales, no obstante esta temperatura es
monitoreada periédicamente.

En la grafica de la figura 7.3 se muestra el comportamiento de la temperatura de

Ill

salida de las torres de enfriamiento en el periodo correspondiente al “afio dos mil diez” en
dicha grafica se han omitido las mediciones efectuados durante las temporadas de
mantenimiento. Para fines de analisis se promedia los resultados que exhibe la grafica de
la figura 3 obteniéndose una temperatura promedio de 28.05 °C, de este modo se toma
como temperatura nominal de entrada al evaporador del sistema de refrigeracién por
absorcion T;; = 28 °C que a su vez es la temperatura nominal de la rama 1, respecto a la
temperatura a la salida del evaporador T,, serd la correspondiente a la temperatura de la
rama “2” la cual debe cumplir como condicién que al mezclarse el flujo de la rama 2 con el

de larama 1 se obtenga en la rama 3 una temperatura nominal de 27 °C.
Ddnde:
T;,: Temperatura del fluido de trabajo a la entrada del evaporador.

T;,: Temperatura del fluido de trabajo a la salida del evaporador.

7.3. Consideraciones de disefio.
El par de sustancias a utilizar en el disefio del ciclo de absorcién es el bromuro de litio y
agua, debido a que se trabajard en el evaporador a temperaturas arriba de los 0.0°C y
bajo dichas condiciones de operacién el par bromuro de litio agua ha demostrado ser la
mejor opcion.

Se supone que el ciclo de absorcion opera Unicamente en dos niveles de presion, el
lado de alta presién esta formado por el generador y el condensador, mientras que el lado
de baja presion esta formado por el absorbedor y el evaporador. El nivel de alta presion
corresponde a la presién de liquido saturado a la temperatura de operacion del
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condensador, mientras que el nivel de baja presién corresponde al valor de la presién de
vapor saturado a la temperatura de operacion del evaporador.
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Figura 7.3 Comportamiento de la temperatura del flujo de salida de la torres de
enfriamiento durante el afio 2010.

Para fijar la temperatura a la salida del condensador del sistema de absorcién se
tiene en cuenta que es necesario que exista un gradiente térmico considerable entre esta
temperatura y la temperatura de entrada del circuito de enfriamiento suponiendo que el
circuito de enfriamiento del condensador también usa el agua proveniente de una torre
de enfriamiento es prudente fijar la temperatura de este elemento en un valor nominal de
45 °C, lo cual da una diferencia de 17 °C con la temperatura nominal de salida de la torre
de enfriamiento y tomando en cuenta que la temperatura maxima que se registré a la
salida de la torre de enfriamiento durante el 2010 fue de 33.9°C se espera que la
diferencia minima que pueda presentarse entre estos dos flujos sea de 11.1°C, de este
modo se tiene que Ty =45°C y T;; = 28°C. Respecto a la temperatura nominal de
operacion del evaporador, esta se fijacomo T; = T;, — 5 °C (ver figura 6.1).

El vapor de refrigerante abandona el generador como vapor de agua pura con la
misma temperatura de saturacion de la solucidon débil de bromuro de litio en el nivel de
alta presién, por lo tanto, la temperatura del refrigerante se hace mas alta que la
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temperatura de saturacidon del vapor de agua llevando al refrigerante a un estado
sobrecalentado.

Los niveles de concentracion tanto en el absorbedor como en el generador son
restringidos por los rangos de aplicacién de las ecuaciones a utilizar, esas ecuaciones son
presentadas a continuacion:

a) Ecuaciones temperatura vrs concentracion.

Ty = 3B x™+ T, 23 A, x™ (7.1)
T, — X3 By x"
r = —S 232 1‘:1 (7'2)
0 AnX

Donde:
x: Es la concentracidn en peso de bromuro de litio
T,: Temperatura de la solucién en °C

T, : Temperatura del refrigerante en °C

Valores de las constantes:

Ay = —2.00755 B, = 124.937

A; = 0.16976 B, = —7.71649

A, = —3.133362x1073 B, = 0.152286

A; = 1.97668x107° B; = —7.95090x10~*

Rango de aplicacién.
~15 < T, < 110°C

5<T, <175°C
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45 < x < 70% LiBr

b) Ecuacidén presion-temperatura del refrigerante.

D E
Log(P)=C+ =+ —

7.3
T-r Trz ( )
Donde:
P : Presion de saturacién en kPa.
T, : Temperatura del refrigerante en K
Valor de las constantes:
c = 7.05
D = —1596.49
E = —104095.5
Rango de operacion:
260 < T, < 380K
45 < x < 70% LiBr
c) Ecuacion entalpia, temperatura y concentracion.
hg= A, X"+ t, ¢ By X" + t2 53 Cp X™ (7.4)
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Donde:

hy: Entalpia especifica en kJ /kg

ts: Temperatura de la soluciéon

x: Concentracion en % de LiBr

Valores de las constantes:

Ay = —2024.33
A; = 163.309

A, = —4.88161

A; = 6.302948x1072

A, = —2.913705x107*

Rango de aplicacion:

= 18.2829
= —1.1691757

3.24804184x10~2

—4.034184x10~*

1.8520569x107°

40 < x < 70% LiBr

15 < ts < 165°C

—3.7008214x1072
2.8877666x1073
—8.1313015x1075
9.9116628x1077

—4.441207x10~°

Respetando las limitantes impuestas por las ecuaciones anteriores y alejandonos
de la linea de cristalizacion (ver figura 2.23) se fijara un valor de 50% de LiBr como

concentracion débil y de 62% de LiBr como concentracion fuerte.

Esto es:
Xsol,debil = 50%

Xsol,fuerte = 62%
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Donde:
XsoLdepil - CONcentracion de la solucion débil

Xsol fuerte - CONcentracion de la solucion fuerte.

Respecto a la temperatura del flujo de alimentacién en el generador esta serd
proveniente de pozos geotérmicos de baja entalpia los cuales debido a este hecho no son
utilizados para la generacién eléctrica, sin embargo pueden aportar suficiente calor en el
generador para lograr mantener la operacién del sistema de absorcién y de este modo
hacer uso de esta forma de energia que de otra manera no se estaria aprovechando. La
temperatura de estos pozos oscilan entre los 130 °Cy los 160 °C.

Aunque en un principio se habia planteado que se evaluarian diferentes
alternativas como fuentes da calor para el generador, algunos calculos preliminares
mostraron que la cantidad de calor que hay que aportar en este elemento relativamente
grande por lo que resulta poco viable econdmicamente tratar de aportar el calor
necesario por medios de técnicas de aprovechamiento solar.

7.4. Diseiio termodinamico de las unidades generadoras 1y 2.
Como se detallé con anterioridad el caudal o flujo volumétrico que se maneja en cada una
de estas unidades es de 4300m3/h y la temperatura promedio registrada a la salida de las
torres de enfriamiento en el afio 2010 fue de 28 °C.

Debido a que las condiciones de operaciéon de ambas unidades son las mismas, los
calculos se efectuaran solo para la unidad 1 y las caracteristicas termodinamicas del
sistema de absorcion de la unidad 2 se consideran como una réplica de la primera.

7.4.1. Calculo de la carga térmica.

La carga térmica es el calor que debe remover el evaporador, en este caso para bajar la
temperatura de retorno al condensador de la turbina desde 28 °C a 27 °C. Con el fin de
reducir las dimensiones del evaporador del sistema de absorcién, los 4300 m3/h seran
ramificados haciendo pasar 500 m3/h por el evaporador del sistema de absorcién llevando
este ultimo flujo a una temperatura tal que al mezclarlos con los 3800 m3/h restantes se
obtenga la temperatura deseada (ver figura 7.4).

Efectuando un balance de energético:
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Eent = Esq

iy + it h = i b

V', = 3800 m3/h (28°) |

V'3 =4300m3/h (27°)

V', =500m3/h (T',)
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Figura 7.4 Camara de mezcla del flujo refrigerado y del flujo sin refrigerar para las
unidades 1y 2.

Para obtenerlos flujos mdsicos, basta con multiplicar los flujos volumétricos por sus

respectivos caudales y tomando en cuenta que la presién a la salida de la torre de

enfriamiento es ligeramente mayor a la presion atmosférica y que el fluido es agua en
- . . 3

estado liquido es razonable suponer un valor de densidad py, igual a 1000 kg/m* de este

modo:

. !
my = Vipu,o

., m3 kg 1h
my = | 3800- (1000 ﬁ) ( 3600 s )

Kk
! = 1055.6?“(]

! 7!
my; = Vopu,0

_, m3 kg 1h
iy = {500~ (100()?)(36005)
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k
il = 138.89 -2
S

my = VéPHzo
_, m3 kg 1h
s = | 4300~ (1000 ﬁ) ( 3600 s )
kg

= 1194.4—

Respecto a h; es la entalpia de liquido saturado a 28°C y hj es la entalpia de liquido
saturado a 27 °C, de este modo la Unica incégnita es h}, que es la entalpia correspondiente
a la temperatura que hay que llevar a V, para tener un V3 con una temperatura de 27 °C.

Despejando hj:

(1194.4k—g) (113.19 ﬂ) _ (1055.6k—g) (117.38ﬁ)
= s kg s kg
-

(138.89 k_g)
N

h; —81272k]
2 = " kg

Un valor de entalpia de 81.272kJ/kg corresponde a una temperatura de
aproximadamente 19.37 °C, por lo cual para efectos de disefio la temperatura T, sera igual
a 19°C, de este modo con la finalidad de garantizar una buena transferencia de calor se
fija la temperatura de evaporador en 14 °C.

Refiriéndonos a la figura 7.1 se tiene:
T11 = 28 OC
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le = 19 OC
hy, = 117.38 k] /kg

hy, = 79.728 k] /kg

Con estos datos se procede a calcular la carga térmica.

Qevap = m',2 (hll - h12)

' kg kj kJ
Qevap = (138.89 ?) (117.38@ — 79.728@)

Qevap = 6062.8 kw

7.4.2. Determinacion de los flujos masicos.

Para Tq = 45 °C se tiene:
Py = Pgqe = 9.5953 kPa
hg = hy = 188.44 k] /kg
Para T; = 14 °C se tiene:
P, = Pgyt = 1.6102 kPa

hy = hy = 2526.5 k] /kg

El proceso del punto 9 al punto 10 es isoentalpico, con lo que se define el punto 10 de la

siguiente manera:

T10 = Tl = 14 OC
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P,o = P, = 1.6102 kPa

Mediante el conocimiento de la carga térmica y el cambio de entalpia que sufre el fluido
de trabajo a través del evaporador, se calcula el flujo de refrigerante puro:

Qevap = mref(hl - th)

m — Qevap
"l ™ (hy — hyo)

' 6062.8 kw
Myer =
(2526.5ﬂ — 188.44k—])
kg kg
k
Tye = 259~

Dénde:
Qevap: Carga térmica del evaporador
¢ Flujo masico del refrigerante puro.

Nota: en los puntos 8,9, 10 y 1 circula refrigerante puro (ver figura 7.1)

Aplicando un balance de masa en el generador se llega a la siguiente expresién:

Myef + Msol,fuerte = Msol,debil (7-5)

Recordando que la concentracién indica el porcentaje de masa de absorbente por
solucidn, se concluye que:
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xsol,debil msol,debil = xsol,fuertemsol,fuerte

Simultaneando “7.5” y “7.6” se llega a:

Mye f

Msol debil = 1 _ ZsoLdebit

xsol, fuerte

. _ S
Mol debil = 05

. kg
Msor,depit = 13.38 -

Sustituyendo Mg, gepir €N “7.5” 0 “7.6” y resolviendo se llega a:

. kg
Mot fuerte = 10.79 5

Dénde:
Mol fuerte: FIUjO Masico de la solucion fuerte.

Mo gepir: FIUjo masico de la solucion débil.

Las demas variables empleadas se han definido con anterioridad.

(7.6)

El mg01,4epi S€ Presenta en los puntos 2, 3 y 4; mientras el s, yere €N l0s puntos 5,6y 7.
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7.4.3. Caracterizacion del evaporador.
Este dispositivo ha sido analizado en multiples ocasiones en apartados anteriores, sin
embargo por fines practicos se muestra un resumen de las condiciones de operacidn de él.

10

Evaporador 12
—e—{ >
2
1 < e—
11

Figura 7.5 Representacién esquematica del evaporador del sistema de refrigeracion por
absorcidn.

Datos:

Poyap = 1.6102 kPa

T, = 14°C
k]
h, = 2526.5 —
kg
T]_O = 14‘ OC
hyo = 188.44 il
10 — " kg
hy; =117.38 o
11 — " kg
Tll = 28 OC
hy; =117.38 o
11 — " kg
le = 19 OC
hy, =79.728 il
12 — * kg
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7.4.4. Caracterizacion del absorbedor.

‘-

Absorbedor
L .
14
13 #

Figura 7.6 Representacién esquematica del absorbedor del sistema de refrigeracidon por
absorcion.

2

Datos:

Pabsorvedor = 1.6102 kPa

Topr = 14°C
X, =50 %
X7 = 62 0/0

a) Calculo de la temperatura de solucién en el punto 2 y su respectiva entalpia.

Empleando la ecuacion 7.1

T, = X3B,(50)" + (14 °C) X34, (50)"

T, = 36.09 °C
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Empleando la ecuacion 7.4
hy, = XZ4A,(50)" + (36.09 °C)X¢B,, (50)" + (36.09 °C)%2x§C,,(50)"

k
h, = 73.43 Lk

b) Calculo de la temperatura de solucion en el punto 7.

Empleando la ecuacién 7.1
T, = 23B,(62)" + (14°C) 23A,(62)"
T, = 58.98 °C

Respecto a la entalpia del punto 7 ésta es igual a la entalpia del punto 6, por lo cual sera
determinada posteriormente en la etapa de caracterizacién del intercambiador de calor

de solucion.

7.4.5. Dimensionamiento de la bomba.
La potencia consumida por la bomba estd dada por la siguiente ecuacion (ver figura 7.1).

Whomba = Msol debitVsol,debit (P3 — P2)

mh 1 (P; — P
Wbomba — sol,debll( 3 2) (7.7)

Psol,debil
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Para obtener el valor de pgy qepi; Utilizaremos el grafico de la figura 7.7. Con una

concentracion de Xy gepiz = 50% Yy una temperatura de 39.09 °C se tiene un valor de
Psoldepit = 1520 kg/m?.

1.8 //

Iz
/

&
\N

25°C
40°C

DENSITY, Mg/m3

1.2

40 50 60
% LiBr BY MASS

Figura 7.7 Densidad especifica de las soluciones acuosas de bromuro de litio. (Capitulo 29 de
ASHRAE 2009, figura 1)

Otro punto que cabe destacar es que la temperatura del punto 3 es la misma que la del
punto 2, la presién en 3 corresponde a la presién del lado de alta y la presién 2 a la
presién del lado de baja.

Sustituyendo en “7.7":

(13.38 kTg> (9.5953 kPa — 1.6102 kPa)

Whomba = 1520 k_g
m3
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Calculando h; se tiene:

Wpompa = 0.07029 kw

Wpompa = 70.3 W

Msor,debiths = Msordebithz + Whomba

Wbomba
hy =hy + ——
Msol,debil

kj  (0.07003 k
hs = 73.43 o, (007003 kw)

kg (13.38 kTg)

hy = 73435 L < 7344
T kg T T kg

De lo que puede concluirse que la potencia consumida en la bomba para un sistema de

absorcién es despreciable.

7.4.6.

Datos:

Caracterizacion del generador.

Pgenerador = 9.5953 kPa

TSOl = 4’5 OC
x5 = 62 % LiBr

Xg = 50 % LiBr
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15

16
4 N e
7\ 5
Generador
5

Figura 7.8 Representacion esquematica del generador del sistema de refrigeracién por
absorcidn.

Calculando la temperatura de solucién en el punto 5 y su respectiva entalpia.

Empleando la ecuaciéon 7.1:

Ts = 23B,(62)" + (45 °C) 23A,(62)"

Ts = 95.69 °C

Empleando la ecuacion 7.4:

hs = X4A,,(62)" + (95.69 °C)2¢B, (62)™ + (95.69 °C)2X§C,, (62)"

kj
hs = 231.30 —
kg

Nota: el punto 8 sera caracterizado durante el analisis del condensador y el punto 4 sera
calculado al final del analisis del ciclo.
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7.4.7. Caracterizacion del condensador.

18
>
z
8
Condensador 17

A

Figura 7.9 Representacion esquematica del condensador del sistema de refrigeracion por

absorcion.

El punto 9 ya es conocido por lo tanto el Unico punto por caracterizar es el punto 8, como
se explica en la seccién 7.3 el refrigerante abandona el generador a la misma temperatura
de saturacién de la mezcla débil de LiBr — H,0 por tanto:

Tg = Z3B,(50)" + (45 °C) 23A4,(50)"
Tg = 70.75 °C

Debido a que en este punto solo se encuentra presente refrigerante puro, la entalpia del
punto 8 es la correspondiente a la entalpia de vapor de agua sobrecalentado.

Con:
Tg = 70.75°C
Pg = 9.5953 kPa
Se tiene:
hg = 2626.9 Ll
kg
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7.4.8. Caracterizacion del intercambiador de calor de solucion.

Intercambiador de
calor de solucién

3 |
6
Figura 7.10 Representacion esquematica del intercambiador de calor de solucién del
sistema de refrigeracién por absorcién.

Para analizar este componente nos valemos del concepto de “eficiencia de intercambio de
calor entre las corrientes (P)”. Dicho concepto fue estudiado en el capitulo 3, al aplicarlo a
este dispositivo se obtiene:

Te —Ts

pP=
T; —Ts

De donde:

Te = PT; + (1 — P)T;5

Para efectos de analisis se asume un valor de P ~ 0.6 ya que esta es una cantidad
representativa para este tipo de intercambiadores de calor, de este modo:

T, = (0.6)(36.09 °C) + (1 — 0.6)(95.69 °C)

Ts = 59.93 °C
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Aplicando la ecuacion 7.4:
heg = Z4A,(62)" + (59.93°C)2¢B, (62)" + (59.93 °C)2X{C, (62)"

k]
he = 164.33 —

Por tanto:

k]

7.4.9. Balance energético del ciclo global de refrigeracion por absorcion.
Aplicando 12 ley de la termodinamica:

Qcond + Qevap + Qabs + Qgen = Wbomba (7-8)

Qcond = mref (hg — ho)

) = (2 59 kg) (26269 il 188.44 k])
Qcond_ . S . kg . kg

Qcong = 6315.6 kw

Qabs = mrefhl + msol,fuerteh7 - msol,debilhz

Qaps = (2.59 kTg) (2526.5 %) + (10.79 kTg) (164.3 %) - (13.38 k?g) (73.43 :—é)
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Qups = 7333.9 kw

Sustituyendo en 7.8:

Qgen = 73339 kw + 6315.6 kw — 6062.8 kw + 0.0703 kw

Qgen = 7586.77 kw

Ademas:
Qgen = mreth + msol,fuertehs - msol,debilh4
h, = mrefhs + msol,fuertehs - Qgen
* msol,debil
kg kJ kg k])
(2.59 T) (2626.9 @) + (10.79 T) (231.30 kg)~ (7586.77 kw)
h4_ = kg
(13.38 T)
k]
h, = 128.00 —
kg

Empleando la ecuacién 7.4 y resolviendo:

k] — y4 n 4 n 2y4 n
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T, = 60.96 °C

Ahora que se tienen caracterizados todos los puntos del ciclo, puede ser calculada la
interaccion de calor entre la solucién débil y fuerte en el intercambiador de solucidn.

Qso1 = msolu,debil(h4 - h3)

. kg kj kj
Ogoy = (13.38 ?> (128.01 g~ 734 @)

Qo1 = 730.15 kw

Para medir el desempefio del sistema de refrigeracién por absorcion se calcula el
coeficiente de Performance, el cual estd dado por:

COP = = Qevap

Qgen + Wbomba

6062.80 kW

cop =
7586.77 kW + 0.0703 kW

COP =0.79912 = 0.8

Un COP =~ 0.8 es un valor bastante razonable ya que el valor de este parametro para las
unidades comerciales efectivamente ronda por los 0.8.
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7.5. Disefio termodinamico de la unidad 3.
En el caso de esta unidad generadora su temperatura promedio registrada para el afio
2010 fue al igual que las otras dos de 28 °C, sin embargo el caudal que esta maneja es
mayor siendo este de 5800 m3/h.

7.5.1. Calculo de la carga térmica.

Al igual que en el caso de la unidades generadoras “1” y “2”, el caudal total de esta tercera
unidad también se ramificara con el fin de disminuir las dimensiones de los
intercambiadores de calor. La propuesta para esta unidad es mostrada en la figura 6.10 y
los objetivos de ella son los mismos que se plantearon en el contenido 6.4.1.

Aplicando balance energético y de masa:

Eent = Esal

Thi’ 1 +m2, = m3’ 5
Despejando:

B = hy —mi h{

2 mlzl

Encontrando flujos masicos:
i’ = V' puo
ny' = (5125 m’ 1000 Lh )
= h 3600 s

) = 1423, 60 X9

I __ Y7t
my; =V, pu,o

P — (1000 kg)( Lh )
Mz = h 3600 s
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k
my = 187.50 —g

I Y7t
mz = V3 py,0

T i 1000 1h)
My = h 36005

my = 1611. 10 X9

v, = 5125 m3/h (28°) |

"5 = 5800 m3/h (27°)

v, = 675m3/h (T'y)

_—

Figura 7.11 Camara de mezcla del flujo refrigerado y del flujo sin refrigerar para las
unidades 3.

Sustituyendo datos:

kg LIANE kg ( k_l)
(1611.10 £ )(113.19 kg) (1423.60 S) 117.38 1.5

(187.50 k_g)
s

n
h; =

kJ
hy =81.38 —
kg
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Este valor de h} es bastante similar al h3, por lo que también es razonable asumir un valor
de T,' igual a 19°C y una temperatura en el evaporador de 14 °C, dando esto como

resultado condiciones de operacion muy similares a las encontradas para las otras dos
unidades.

Asi:

Qevap = mlzl (hll - h12)

- kg k] kJ
Qevap = (187.50 ?) (117.38 i 79.728 @)

Qevap = 7059.8 kw

7.5.2. Determinacion de los flujos masicos.

Para el cdlculo de los flujos masicos en los diferentes puntos del circuito de refrigeracion
por absorciéon destinados a la unidad generadora 3 se efectian las mismas
consideraciones que en el caso de las otras dos unidades generadoras, ademas de tener

las mismas condiciones de operacién, teniendo como Unica variante el incremento en la
carga térmica.

Qevap = mref (h1 — hqo)

m _ Qevap
el (hy = hyo)

, 7059.8 kw
Myer =
(2526.5 ﬂ — 188.44 ﬂ)
kg kg

Kk
Tityey = 3.00 Tg
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Valiéndonos de las ecuaciones “7.5” y “7.6” tenemos:

Myef + Mot fuerte = Msol,debil

xsol,debil msol,debil = xsol,fuertemsol,fuerte

mref
1— Xsol,debil

xsol, fuerte

Msol,debil =

' 3.00 kTg
Msol,debil = 05

1-062

. kg
Mgor,depit = 15.50 -

Y utilizando las mismas ecuaciones obtenemos también:

. _ [ Xsoldebil \ .
msol,fuerte - msol,debil
xsol, fuerte

) 0.5 kg
Msol,fuerte = (m) (15-50 ?)

. kg
Msol,fuerte = 12.50 ?

7.5.3. Caracterizacion de los diversos componentes del sistema de absorcion.
La mayoria de las propiedades termodindmicas en los diferentes puntos de operacién del
ciclo de absorcién para la unidad generadora 3 se mantienen igual a las propiedades del
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ciclo de operacion de las dos anteriores a excepcion de las propiedades del punto 4 ya que
estas dependen del flujo de calor que se aporta en el generador.

Otros de los parametros que también varian son el intercambio de calor en los
diferentes componentes del sistema, la potencia demandada por la bomba y el COP; por
lo que los célculos se enfocaran en encontrar estos pardmetros.

a) Dimensionamiento de la bomba para la unidad “3”.

Se tienen las mismas condiciones que para el caso de las unidades generadoras 1y 2 a
excepcion del flujo masico de solucién débil, por tanto basandonos en el diagrama de la
figura 7.7 se tiene:

. _ Msoraepit(P3 — P2)
Whomba =

Psol,debil

(15.5 kTg) (9.5953 kPa — 1.6102 kPa)

Wpomba = 1520 k_g
m3

Wpompa = 0.0814 kw
Wbomba =814w

b) Balance energético del ciclo global de refrigeracion por absorciéon para la unidad
ll3”.

Qcond + Qevap + Qabs + Qgen = Wbomba

Qcond = mref (hg — ho)
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) = (3.00 kg (26269 K 188.44 k])
Qcond—(' S) ' kg ' kg

Qcona = 7315.4 kw

Qabs = mrefhl + msol,fuerteh7 - msol,debilhz

Qaps = (3.00 k?g) (2526.5 %) + (12.5 %‘g) (164.3 %) - (15.5 %‘g) (73.43 %)

Qups = 8495.1 kw

Sustituyendo en “7.8":
Qgen = 8495.1 kw + 7315.4 kw — 7059.8 kw + 0.0814 kw

Qgen = 8750.62 kw

Ademas:

Qgen = mreth + msol,fuertehs - msol,debilh4—

h, = mrefhs + msol,fuertehs - Qgen
4=

Msol,debil

(3.00 kTg> (2626.9 ﬂ) + (12.5 kTg) (231.30 ﬂ) — (8750.62 kw)

kg kg
(15.5 k—g)
S

kj
h, = 130.41 —
kg
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Empleando la ecuacion 7.4 y resolviendo:

k
130.41 é = 44, (500" + (T)ZEB,(50)™ + (T,)2Z4C,(50)"

T, = 62.06 °C

Ahora que se tienen caracterizados todos los puntos del ciclo de operacién de la unidad
generadora 3, puede ser calculada la interaccidn de calor entre la solucion débil y fuerte
en el intercambiador de solucion.

Qsot = Mso1,depit(ha — h3)

. kg kJ kJ
Qsor = (15.5 - )(130.41 o 73.44 kg)

Qsor = 883.2 kw

También es necesario medir el coeficiente de desempefio de esta unidad generadora por
lo que a continuacién de calcula el COP de esta:

cop = —ever

Qgen + Wbomba

7059.80 kW

CoP =
8750.62 kW + 0.0814 kW

COP =0.807 = 0.8
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El COP para esta unidad resulto en un valor cercano a 0.8, dicho resultado era de esperar
ya que las condiciones de operacién son bastante similares a las condiciones de las otras
dos unidades.

7.6. Calculo del flujo masico de los circuitos externos al sistema de
refrigeracion por absorcion.

a) Para el absorbedor de la unidad 1y 2.

Los uUnicos datos disponibles en cuanto al agua de enfriamiento del absorbedor son
T3 =28°C y Ty, =23°C, sin embargo para que el estado de una sustancia quede
completamente definido se necesitan conocer dos de sus propiedad (tres en el caso de la
zona de mezcla) por lo que pareceria que no se dispone de informacion suficiente para
calcular las propiedades de este flujo, no obstante para dar solucién a esta dificultad se
tiene en cuenta que el agua de los circuitos de enfriamiento se encuentra en estado
liquido por lo que es razonable suponer que las propiedades de estd corresponden
aproximadamente a las de liquido saturado a la temperatura indicada, de este modo se
tiene:

ParaT,3 = 28°C se tiene hy3 = hy = 117.37 k] /kg

Para Ty, = 33°C se tiene hy, ~ hy = 138.28 k/ /kg

Ahora para el flujo masico del agua de enfriamiento del absorbedor se tiene:

7333.9 kw

Magua =

(138.28 — 117.37)%

. kg
Magua = 35070?
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b) Para el condensador de la unidad 1y 2.

Dado que las temperaturas del agua de enfriamiento a la entrada y a la salida del
condensador y absorbedor son iguales; ya que como intercambiadores de calor trabajaran
en paralelo, se tiene:

Para T,;; = 28 °C se tiene hy; = hy3 = 117.37k]/kg

Para T;g = 33 °C se tiene h g = hyy, = 138.28 k] /kg

Ahora para el flujo masico del agua de enfriamiento del condensador se tiene:

6315.6 kw

Magua =

(138.28 — 117.37)%

. kg
Magua = 302'0()?

c) Parael Generador de launidad 1y 2.

Como ya se menciond en apartados anteriores, el fluido endégeno que aporta el calor al
generador se encuentra a una temperatura que varia entre 130°C y 160°C. Ya se
menciond también que el sistema se debe disefiar para las condiciones mas desfavorables,
es decir; la temperatura minima a la que se puede extraer este fluido la cual es de 130 °C,
en base a este dato se realizard los cdlculos necesarios para encontrar el flujo masico de
fluido endégeno que se necesita extraer de los pozos para lograr la aportacion de calor
gue demanda el generador. Ademas se sabe que este fluido al estar a gran profundidad y
presidon se encuentra como liquido comprimido, por lo tanto sus propiedades dependen
en su mayoria de la temperatura; para el caso se considera que su entalpia es
aproximadamente igual a la entalpia de liquido saturado de este modo:

204



Para Tys = 130 °C; hys ~ hy = 546.38 I /kg

Para Tjs = 105 °C; hyg ~ hy = 440.28 k] kg

Se tiene entonces:

7586.6 kw

mvapor = KJ
(546.38 — 440.28) @

Tyapor = 71.5—

d) Para el absorbedor de la unidad 3.

El andlisis que se efectud en el absorbedor de las unidades generadoras “1” y “2” también
es valido para la unidad “3”, lo mismo se puede afirmar para el caso del condensador y
generador; ya que los datos son los mismos excepto por el calor que hay que remover y
aportar en los mismos.

Es decir:
ParaT;3 = 28°C setiene hy3 = hy = 117.37 k] /kg

Para T, = 33 °C setiene hy, = hy = 138.28 k] /kg

Ahora para el flujo masico del agua de enfriamiento del absorbedor se tiene:

8495.1kw

Magua =

(138.28 — 117.37) %

. kg
Tiagua = 406.27 —
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e) Para el condensador de la unidad 3

ParaTy; = 28°C se tiene hy; ~ hy = 117.37 k] /kg

ParaTyg = 33 °C se tiene hyg = hy = 138.28 k] /kg

Ahora para el flujo masico del agua de enfriamiento del condensador se tiene:

7315.4 kw

Magua =

(138.28 — 117.37)%

. kg
Magua = 349.85T

f) Para el Generador de la unidad 3.

Para T;5 = 130 °C; hys = hy = 546.38 kJ /kg

Q

Para T16 = 105 OC; h16 hf = 440.28 k]/kg

Se tiene entonces:

8750.6 kw

mvapor = KJ
(546.38 — 440.28) @

. kg
mvapor = 8247 T
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7.7. Resumen de parametros de diseiio

Tabla 7.1 Resumen de la condiciones de operacién de los diferentes sistemas de
refrigeracidn por absorcién.

Unidad
Generadora 2

Unidad
Generadora 3

Unidad

Condiciones de operacion
P Generadora 1

Carga térmica en el evaporador 6062.8 kw 6062.8 kw 7059.8 kw
Flujo de calor que hay que 7333.9 kw 7333.9 kw 8495.1 kw
remover del absorbedor
Flujo de calor que demanda el 7586.74 kw 7586.77 kw  8750.62 kw
generador
Flujo de calor que hay que 6315.6 kw 6315.6 kw 7315.4 kw
remover del condensador
Potencia demandada por la 0.07029 kw 0.07029 kw 0.0814 kw
bomba
Intercambiador de Solucidn 730.15 kw 730.15 kw 883.2 kw
Gasto de agua enfriada en el kg kg kg
138.89 — 138.89 — 187.50 —
evaporador s s s
Gasto de agua en el circuito de kg kg kg
.. 350.70— 350.70— 406.27 —
enfriamiento del absorbedor s s S
Gasto de agua caliente que k k k
. gu ! qu 71.5—g 71.5—g 82.47—g
alimenta al generador s s s
Gasto de agua en el circuito de kg kg kg
.. 302.00— 302.00— 349.85—
enfriamiento del Condensador s s s
CcoP 0.8 0.8 0.8

Es importante recalcar que poniendo en operacion el SRA para las 3 unidades, se estaria
necesitando suministrar al generador 225.47 kg/s de agua caliente, que aportara a este
aproximadamente 24 Mw de calor a una temperatura minima de 130 °C. La temperatura
de alimentacion es un parametro de suma importancia en la operacion del SRA, ya que si
esta disminuye, la capacidad de refrigeracion del sistema disminuye también de manera
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considerable, aproximadamente un 12.5% por cada 6 °C de disminucion de temperatura
de la fuente.

Tabla 7.2 Resumen de parametros de disefio del sistema de refrigeracion para las
unidades “1”y “2”.

Punto Temperatura Presion Entalpia Flujo masico Concentracidn
0 (kPa) (ll:_;) kg . kgLiBr
(T) o kgH,0
1 14 1.6102 2526.5 2.59 -
2 36.09 1.6102 73.43 13.38 50
3 36.09 9.5953 73.44 13.38 50
4 60.96 9.5953 128.01 13.38 50
5 95.69 9.5953 231.30 10.79 62
6 59.93 9.5953 164.33 10.79 62
7 58.98 1.6102 164.33 10.79 62
8 70.75 9.5953 2626.9 2.59 -
9 45 9.5953 188.44 2.59 -
10 14 1.6102 188.44 2.59 -
11 28 - 117.38 138.89 -
12 19 - 79.728 138.89 -
13 28 - 117.38 350.70 -
14 33 - 138.28 350.70 -
15 130 - 546.38 71.50 -
16 105 - 440.28 71.50 -
17 28 - 117.37 302.00 -
18 33 - 138.28 302.00 -
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Tabla 7.3 Resumen de parametros de disefio del sistema de refrigeracion para la unidad

ugn
Punto Temperatura Presion Entalpia Flujo masico Concentracidn
0 (kPa) (ll:_;) kg . kgLiBr
(T) o kgH,0
1 14 1.6102 2526.5 3.00 -
2 36.09 1.6102 73.43 15.50 50
3 36.09 9.5953 73.44 15.50 50
4 62.05 9.5953 130.41 15.50 50
5 95.69 9.5953 231.30 12.50 62
6 59.93 9.5953 164.33 12.50 62
7 58.98 1.6102 164.33 12.50 62
8 70.75 9.5953 2626.9 3.00 -
9 45 9.5953 188.44 3.00 -
10 14 1.6102 188.44 3.00 -
11 28 - 117.38 187.50 -
12 19 - 79.728 187.50 -
13 28 - 117.38 406.27 -
14 33 - 138.28 406.27 -
15 130 - 546.38 82.47 -
16 105 - 440.28 82.47 -
17 28 - 117.37 349.85 -
18 33 - 138.28 349.85 -
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CAPITULO VIII

8.0. DISENO MECANICO

8.1. Consideraciones de disefio para el dimensionamiento
mecanico.

En general el disefio y dimensionamiento de cada uno de los intercambiadores de calor de
los sistemas de absorcidn destinados a controlar la temperatura de condensado de la
central geotérmica de Ahuachapdn se basan en lo establecido por las normas TEMA.

Referente a la disposicion fisica de los intercambiadores de calor esta obedece a la
disposicidn presentada en la figura 7.1 del capitulo anterior, sin embargo las dimensiones
de cada uno de estos intercambiadores de calor difieren bastante unas de las otras, por lo
gue a lo largo de este capitulo se dimensionaran el drea de transferencia de calor de cada
uno de estos componentes.

Como se menciond en el capitulo 7 son tres sistemas de refrigeracion por
absorcion los que deben disefarse, pero tomando en cuenta que las condiciones de
operacion de la unidad 1 y la unida 2 son las mismas los calculos se efectuaran solo para
dimensionar la unidad 1 y la unidad 3, respecto a las dimensiones fisicas y caracteristicas
constructivas de la unidad 2 se consideran como una réplica de la caracteristicas y
dimensiones de la unidad 1.

Las hipdtesis y simplificaciones echas para efectuar el disefio termodinamico
siguen siendo validas para el disefio mecanico, estas hipdtesis son las siguientes:

v’ El sistema opera en régimen estacionario.

v Los intercambiadores de calor estan bien aislados de los alrededores por lo que
solo hay intercambio de calor entre las corrientes de fluido caliente y frio.

v Las corrientes de salida en el absorbedor, generador, condensador y evaporador
estadn en condiciones de saturacion.

v" Los cambios de energia cinética y potencial durante todos los procesos en el ciclo
son despreciables.

v No se consideran pérdidas o ganancias de calor a través de los diferentes
accesorios del sistema y tuberias.

v La expansion en las valvulas de estrangulacion se considera isoentalpica.

v Lavariacion de temperatura del refrigerante en el evaporador es despreciable.
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Otro aspecto importante de mencionar es que el disefio mecdnico de los
intercambiadores de calor se subdivide en:

v' Disefio térmico.
v' Disefio Hidrdulico.
v" Disefio estructural.

El disefio térmico de los intercambiadores de calor establece el drea necesaria de
trasferencia de energia térmica para que el equipo cumpla la funcién a la que esta
destinado, por lo que esta etapa del disefio mecanico se considera la mas critica en el
dimensionamiento de los equipos de transferencia de calor.

El diseiio hidraulico puede orientarse de dos maneras. La primera de ellas consiste
en adoptar o proponer geometrias para el intercambiador de calor de tal manera que las
caidas de presion no excedan los limites establecidos por el proceso mismo. En el segundo
caso las caidas de presidon no son un factor critico en el proceso por lo que el disefio
mecanico se centra en lograr un buen disefio térmico y partiendo de este, calcular las
caidas de presidn para dimensionar las bombas. Para el caso particular de este proyecto
se adoptard la segunda estrategia ya que en un sistema de refrigeracion por absorcion las
bombas juegan un papel secundario en la operacién del ciclo, por lo que el interés se
centra en lograr la transferencia de energia térmica requerida.

El disefio estructural consiste en evaluar los esfuerzos mecdnicos y térmicos a la
gue los diferentes componentes de un intercambiador de calor estdn sometidos, esta
etapa del disefio se vuelve crucial cuando en el interior del intercambiador de calor se
manejan presiones superiores a las 15 atm y cambios de temperatura superiores a los
150 °C, sin embargo en el caso particular de los sistemas de refrigeracion por absorcién de
bromuro de litio agua, estos trabajan con presiones de vacio y retomando la informacién
de las tablas 7.2 y 7.3 puede verse que en este caso en particular no se tienen cambios de
temperatura significativos como para que los esfuerzos térmicos puedan representar un
inconveniente; es por todo lo citado anteriormente que el disefio estructural no juega un
papel importante para este proyecto, sin embargo si se efectuaran algunas
consideraciones estructurales durante las otras dos etapas de disefio (disefio térmico e
hidraulico).

Las consideraciones de disefio que se efectuaron en el capitulo anterior siguen
siendo validas, asi como las ecuaciones introducidas en dicho capitulo, sin embargo en los
analisis de transferencia de calor es necesario conocer otras propiedades da la solucion,
gue no fueron descritas en el capitulo anterior, estas propiedades son: Las viscosidad
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dinamica u;, el calor especifico ¢, y la conductividad térmica k. A continuacion se
presentan correlaciones que describen a las propiedades antes citadas, en dichas
correlaciones aparece frecuentemente el factor 273.15 esto se debe a que dichas
ecuaciones aparecen originalmente en la literatura para que el valor de la temperatura
sea introducido en kelvin, sin embargo para homogenizar estas ecuaciones con las
presentadas en el capitulo 7 estas son modificadas para que el valor de la temperatura sea
introducido en grados Celsius.

a) Ecuacion de la densidad, temperatura y concentracion.

ps = 0.2288x2 — 6.0579x + 1252.5 — 0.91652667 (T, — 33.1054264) (8.1)

Donde:
x: Es la concentracién en peso de bromuro de litio
Ty: Temperatura de la solucion en °C

ps: Densidad de la solucidn en kg/m3

Rango de aplicacion: Queda restringida por el drea del grafico mostrada en la figura del
anexo 6.1 (Consultar Referencia 4)

b) Ecuacidn del calor especifico vrs concentracion.

El valor del calor especifico de la solucion depende casi exclusivamente de la
concentracion variando muy poco con el cambio de otras propiedades, por lo que es
razonable modelar es pardmetro como dependiente Unicamente de la concentracién.

Cps = 0.0976x% — 37.512x + 3825.4 (8.2)

213



Donde:
x: Es la concentracidn en peso de bromuro de litio

cp,s: Calor especifico de la solucién en J/kg K

Rango de aplicacion: Queda restringida por el drea del grafico mostrada en la figura del
anexo 6.2 (Consultar Referencia 4)

c) Viscosidad dinamica de la solucion LiBr — H,0

Az

= 0.001EXP |4, + — 2
s [ LT 27315

+ A3ln|T, + 273.15|] (8.3)

Con:
Ay = —494.122 + 16.3967x — 0.14511x2
A, = 28606.4 —934.568x + 8.52755x2
A; = 70.3848 — 2.35014x + 0.0207809x?
Donde:

x: Es la concentracidn en peso de bromuro de litio
T,: Temperatura de la solucién en °C

Us: Viscosidad dindamica de la soluciéon en Pa - s

Rango de aplicacién:

45 < x < 65% LiBr
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d) Conductividad térmica de la solucion.

ks = 0.05[K; + (K, — K;)(Ts — 39.85)]; para Ts > 39.85 °C (a)
(8.4)
ks = 0.05[K; + (K5 — K;)(T; — 39.85)]; para Ts < 39.85 °C (b)

Con:
K; = —0.003081x + 0.62979
K, = —0.003191795x + 0.65388
K; = —0.00291897x + 0.59821
Donde:

x: Es la concentracién en peso de bromuro de litio
Ty: Temperatura de la solucion en °C
ks: Conductividad térmica de la solucion en W /m °C

8.2. Descripcion del método de disefio
Del disefio termodindmico se conocen una gran serie de datos tales como: presiones,
temperaturas, concentraciones y flujos masicos de cada una de las corrientes que
atraviesan cada intercambiador de calor. Partiendo de dichos datos se calculas las
propiedades restantes de las corrientes de fluidos valiéndose de las ecuaciones
presentadas hasta el momento en este capitulo.

Luego se asigna que fluido va por los tubos y cual va por la carcasa, para ello se
toman en cuenta las recomendaciones sugeridas en las normas TEMA, estas son:

v’ El fluido con mayor presion va en los tubos.

El fluido mas corrosivo circula por los tubos.

Los fluidos mas sucios van en los tubos.

El fluido mas caliente va en los tubos.

El fluido con menor perdida de presidn va a circular por la carcasa.

AR NN

El fluido a condensar o evaporar va siempre en la carcasa.
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Después de haber establecido que fluido va por los tubos, se proceda a escoger el
diametro, el arreglo y el paso de los mismos; para ello también se toman en cuenta las
recomendaciones dadas en las normas TEMA. En el caso particular de este proyecto el
didmetro de los tubos serd para la mayoria de caos de 3/4 in asignando la célula de los
mismos bajos los estandares de la BWG, se prefiere un arreglo triangular en los tubos y un
paso de 15/16 in ya que es la configuracién de tubos que para un area de trasferencia de
calor dada resulta ser la mas compacta.

En el caso particular de este proyecto deben diseiarse intercambiadores de calor
completamente nuevos, en este tipo de casos el procedimiento consiste en adoptar una
determinada geometria para el equipo y partiendo de ella y del conocimiento de las
propiedades de las corrientes de fluidos se efectia un analisis iterativo de verificacion.
Este analisis de verificacion aunque en algunos casos diferird un poco se llevara a cabo
siguiendo los siguientes pasos generales:

1. En funcion del tipo de fluidos y del conocimiento de las condiciones de proceso se
asume un valor aproximado del coeficiente de transferencia de calor global U.

2. Se calcula la diferencia logaritmica media de temperatura como si se tratara de un
intercambiador de calor a contra corriente pura, esto mediante la ecuacién que
fue presentada en el capitulo 3, dicha expresion es:

(Ty —t3) — (T — t1)
T, — t, (3.17)
In |T2 - t1|

DMLT,, =

3. Se selecciona el numero de pasos en la carcasa y la configuracion del equipo de tal
manera que se satisfaga la limitante impuesta por el factor de correccion de la
diferencia de temperatura media logaritmica F;, esta limitante consiste en
garantizar que el valor de este factor sea siempre mayor a 0.75. Para el cdlculo y
verificacidn de F; puede hacerse uso de los graficos proporcionados en el Anexo 11
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6 los graficos del capitulo 3 y si se desea una mayor exactitud valerse de las
siguientes ecuaciones

1-P
VRZF1 1“|1——R-pr

Fe = R_1 > ;paraR = 1

S-1-R+VRZ+1

In |-&
P£—1—R—\/R2+1
X

(8.5)
PVRZ+1
“1-P.
F, = 5 = ;paraR =1
S—1-R+VRZ+1
In|-%
P£—1—R—\/R2+1
X

Con:
1_(R-S—1)1/Ns
P 5_1 .
= —;paraR # 1
R_(R-S—l)/Ns
S—1
P, = S R=1
x_Ns_Ns'S+S’para -
T, —T.
R= 1 2
th—1t
t, —t
g=-2 "1
T, -t
Donde:

F;: Es el factor de correccion de LMTD.
Ry S: Parametros adimensionales para el calculo de F;.
T, y T,: Temperaturas de entrada y salida del fluido mas caliente respectivamente.

t, y t,: Temperaturas de entrada y salida del fluido mas frio respectivamente.
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Nota: Al hacer usos de los graficos del Anexo 11 es necesario valerse de los pardmetros R
y S para poder entrar a estos. Por otro lado si en T; y T, se sustituyen las temperaturas del
fluido mas frio y en t; y t, se sustituyen las temperaturas del fluido mas caliente los valores
obtenidos de R y S seran los mismos que si se hubiese hecho lo contrario.

4. Se calcula un drea de trasferencia de calor con el U supuesto, el DMLT y el F,
estimados hasta el momento, mediante la siguiente expresion:

Q

F,-DMLT.U (8.6)

Areq =

5. Con el drea supuesta se propone una geometria para el intercambiador de calor y
con ello se calcula el coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos
referido al didmetro exterior de los mismos (h;,) y el coeficiente de transferencia
de calor del lado del lado de la carcasa (h,).

Nota: Los modelos para el calculo de estos dos parametros difieren para cada tipo de
intercambiador de calor, por lo que dichos métodos seran presentados en el analisis de
cada intercambiador de calor en particular.

6. Se calculan las caidas de presidn en los tubos, los cabezales y la carcasa para
posteriormente poder dimensionar las bombas del sistema.

7. Mediante el empleo de tablas se estima un valor razonable para la resistencia de
ensuciamiento Ry de los intercambiadores de calor y mediante el conocimiento de
este parametro y de h;, y h, se calcula el valor de U valiéndonos de la siguiente
ecuacion:

1 1 -1
=|—+—4+R 8.7
Uy [hio + e + f] (8.7)
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8. Con el nuevo valor de U se calcula una nueva area requerida para la trasferencia

de calor y se compara con el area disponible en la geometria propuesta, y de ser

esta Ultima ligeramente mayor a la requerida el procedimiento de interaccién

finaliza, de lo contrario con el nuevo U estimado y area de trasferencia de calor

requerida se propone una nueva geometria para iniciar una nueva verificacion

hasta que se cumpla lo antes descrito.

8.3. Diseiio del evaporador parala unidad 1y 2.

a) Geometria propuesta:

v

N N N N SR NN

Intercambiador de carcasa y tubos.

Tipo TEMA AKL, Clase C.

Configuracidn 1-6 (1 paso por la carcasa, 6 pasos por los tubos).
Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).

Tuberia de 3/, in, calibre 16 BWG (D, = 0.0190m y D; = 0.0157m).
Diametro de la carcasa Dy = 54 in. (1.3716m)

Numero de Tubos N = 2,658.

4 Soportes para los tubos.

Configuracidon triangular en el arreglo de tubos, con paso de Pt=15/16 in

(P, = 0.0238m).

Nivel de liquido  Salida de vapor

Bafie de entroda

Salida de liguido frio

Figura 8.1 Evaporador o generador de vapor tipo Kettle.
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b) Datos de entrada:
v’ El calor total que el evaporador absorberd del agua de la torre de enfriamiento es
igual 2 6,062.8 kw.
v" El flujo masico del agua proveniente de la torre de enfriamiento es 138.89 kg/s.
v" El flujo masico del agua a evaporar proveniente del condensador es 2.59 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Segun TEMA (Standars of the Tubular Exchangers Manufacturers Association) es necesario
que el fluido mas ensuciante circule por los tubos, dado esto; se ha decidido que el agua
de enfriamiento proveniente de la torre circule por los tubos. Por otro lado a la hora de
disefiar evaporadores es deseable que el fluido a evaporar esté fuera de los tubos.

¢ (14 °C)
T, (19°C)
(14 °C) Zw
t2
T1 (28°C)

Figura 8.2 Diagrama de propiedades de proceso en el evaporador 1y 2.

8.3.1. Calculo de la diferencia logaritmica media de temperatura real.

De la figura 8.2 se tiene:

[(28 — 14) — (19 — 14)]

in[ro=1a)

DMLT =

DMLT = 8.74 °C

Nota: Es importante recordar que cuando uno de los fluidos es isotérmico, la diferencia
logaritmica media de temperatura es la misma, sin importar si el flujo es en paralelo o a
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contracorriente, tal es el caso de los evaporadores, calderas y condensadores, para los
cuales la direccidén de flujo es indiferente. También es necesario mencionar que para
evaporadores y condensadores, el factor de correccidon de la DMLT vale 1 ya que uno de
los fluidos no experimenta cambio de temperatura alguno, esto se puede comprobar al
sustituir los valores apropiados de temperatura en las ecuaciones de Sy Ry leer el valor
de F; en la grafica apropiada o mediante el empleo de la ecuacion 8.5.

8.3.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua a enfriar circulando por los tubos es:

19 +28 .
Tyrom = ——— = 235 °C

A esta temperatura las propiedades del agua son:
k
Y piyo=9973"9/ ;

v\ uy,0 =09243x1073 Pa-s
La velocidad del fluido se calcula mediante la ecuacion 8.8 la cual esta dada por:

14

= 8.8
A'e (N/n) (8:8)

Vel

Ddénde:
V., = Velocidad del fluido dentro de los tubos (/).
V = Flujo volumétrico o caudal (m3/s).
A', = Area de flujo de un tubo (m?).

(N/n) = Numero total de tubos en un paso.
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Antes de poder emplear esta ecuacién es necesario calcular otros parametros, entre ellos
el drea de flujo en el interior de cada tubo la cual estd dada por la ecuacion 8.9.

A ="p2 (8.9)
t_4 i .

Dénde:
Al = Area de flujo por tubo (m?).

D; =Diametro interior del tubo (m).

Sustituyendo valores:

Vs
Ay = " (0.0157 m)?

A’y =1.94x107* m?

Si el flujo masico de agua en los tubos es m;, = 138.89 kg/s el caudal se obtiene
multiplicando el flujo masico por el volumen especifico, asi:

V = 1iyv (8.10)

Sustituyendo:

V—<13889kg> Lm’
B =7 s/ \997.31kg

V =139.26x10~3 M’/
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Con estos datos se calcula la velocidad en el interior de los tubos mediante el empleo de la
ecuacidn 8.8, al sustituir los valores correspondientes se tiene:

3
(139.26x10-3 mT)

V., =
el ™ (1.94x10~% m?2)(443)

V, = 1.62 M/

Mediante el empleo de la ecuacion 8.11 se calcula el area total de flujo para un paso:
D2 (_) (8.11)

Sustituyendo:
A
A= 1 (0.0157m)?(2,658/6)

A, = 85.76x1073 m?

La velocidad masica estd dada por:
Gt = — (8.12)

Sustituyendo valores:

139.26x1073 kTg

Gt = 85762103 m?2

G = 161951 19/
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El numero de Reynolds en el interior de los tubos se calcula mediante el empleo de la
ecuacion 8.13 la cual esta dada por:

Di'Gt

Re; = (8.13)

Nuevamente al sustituir los valores correspondientes:

K
(1,619.51 g/mzs) (0.0157m)
(09243 x 1073 Pa - 5)

Re; =

Re, = 27,508

Para el caso particular del agua a temperaturas moderadas circulando en régimen
turbulento, la correlacién para el cédlculo del coeficiente de transferencia de calor en el
interior de los tubos que mejores resultados brinda segun la ref. (10), es la presentada a

continuacion:

1% lO.8
h; = 1,423(1 + 0.0146 t)ﬁ (8.14)

L

Dénde:
o - . . w
h; = Coeficiente interno de transferencia de calor ( /mZK)'

t = Temperatura media del agua (°C).
V., = Velocidad del agua circulando por los tubos ("/g).

D; = Diametro interno del tubo (m).

Sustituyendo los valores correspondientes en 8.14 se tiene:

1.62 M/;)08
h; = 1,423(1 + 0.0146 (23.5 °C))ﬁ
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hi=6452Y/ ;.

Refiriendo el coeficiente interno de transferencia de calor al exterior del tubo se tiene:

hio = h; (—) (8.15)

Sustituyendo:

0.0157 m
hio = (6452 W/, > ) (m)

hiO = 5,332 W/mzK

8.3.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

Segun el equipo propuesto la superficie de transferencia de calor disponible es:
Aprop =T Dy N (8.16)

Dénde:
Aprop = Area del equipo propuesto (m?).
Dy = Didmetro externo de un tubo (m).
N = Numero total de tubos.

I = Longitud del haz de tubos (m).

Sustituyendo:

Aprop = 1(0.0190 m)(2,658)(6.09 m)
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Aprop = 966.21m?

Con el area propuesta la densidad de flujo de calor es:

Q 6,062.8x103% w

1= 4~ " 96621 m?

q=6276 W/m2

Segun la ref. (27), sugiere un método para disefiar de evaporadores o rebullidores;
en dicho método se supone que el coeficiente de transferencia de calor para el fluido en
ebullicién fuera de tubos es la suma de dos contribuciones.

Una de ellas es la conveccién macroscdépica, debida a la circulacidon del fluido a
través del haz de tubos. Este es un mecanismo convectivo en el que el fluido esta formado
por liquido y vapor, a este coeficiente se le llamara hpp. Superpuesto a este mecanismo
existe un efecto de microagitacion, producido por el desprendimiento de burbujas en la
superficie calefactora debido a la ebulliciéon nucleada, a este coeficiente se le llama hyp.

Sumando estos dos efectos el coeficiente externo total para la transferencia de
calor por ebullicién sera:

ho = hNB + hTP (8.17)

En un evaporador tipo Kettle (ver figura 8.1) las velocidades de circulacidon del
fluido en ebullicién son bajas, dado que generalmente el fluido estd en reposo y fuera de
los tubos inundandolos. Segun la ref. (10) el efecto de microagitacion hyz es mucho mayor
que el de conveccidn macroscoépica hrp, por lo que su valor se puede asumir normalmente

entre 250 W/mzl( y 500 W/mZK'

Para obtener un disefio del evaporador un tanto conservador se asumira un valor
de th = 300 W/mzK.
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La expresion para determinar la magnitud de hyg esta dado por:

hNB = hNBl * Fb * FC (8-18)

Dénde:

hyp = Coeficiente de transferencia de calor debido al desprendimiento de burbujas

. . W
(componente microconvectivo) ( /mZK)'

hyg1 = Coeficiente de transferencia de calor por ebullicidn para un tubo
sumergido en un fluido similar al existente en el ebullidor, y sometido a la

misma densidad de flujo de calor (W/mZK)'
Fb = Factor de correccidn por la geometria del haz de tubos.

Fc = Factor de correccion por rango de ebullicidn.

Al realizar un andlisis de la ecuacion anterior se puede determinar que hyg; debe
corregirse debido a que la ecuacion que determina su valor estd dada para un solo tubo;
esto se hace con:

hNBl = 0.00417PCO'69 ) q0'7 . Fp (8.19)

Dénde:

hyg, = Coeficiente de transferencia de calor para un tubo sumergido en un fluido
similar al existente en el ebullidor, y sometido a la misma densidad de flujo

de calor (W/mZK)'
pc = Presion critica del fluido en ebullicion (kPa).

q = Densidad de flujo de calor total considerando todos los mecanismos presentes

w
Y/ 2)-
Fp = Factor de correccion por presion.
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El factor de correccién por presion se calcula con:

0.17 1.2 10
Fp=18 (ﬂ) +4 (ﬂ) +10 (ﬁ) (8.20)
Pe Pe Pe

La ref. (27) sugiere considerar solo el primer término de este polinomio en el
disefio de evaporadores. Esto da como resultado un factor de correccidon levemente mas
pequefio que reduce el valor de hyg,; ayudando a obtener un disefo relativamente
conservador.

Calculo del factor de correccién por presion.

Segun los calculos precedentes el evaporador trabajard a una presion absoluta de
1.6102 kPa, y de tabla de datos para agua se obtiene el valor de su presion critica que es
de 22,060 kPa. Sustituyendo datos y aplicando el criterio sugerido por (27).

. 8(1.6102kPa)0'17
P = 2°\22060 kPa

Fp = 0.3564

Calculo del valor del coeficiente de transferencia de calor microconvectivo para un sélo
tubo.

Retomando el valor calculado de g, asi como también Fp y sustituyendo valores en la
ecuacion 8.19:

0.7
hypt = 0.00417(22,060 kPa)®6° (6,276 W/mz) (0.3564)

hNBl = 672 W/mzK
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Calculo del factor de correccion por geometria del haz de tubos.

Dado que hyp; representa el valor del coeficiente de transferencia de calor en su
componente de microagitacién (debido al desprendimiento de burbujas) para un tubo
Unico; se debe aplicar un factor de correccidn dado segun ref. (28) por:

]
- 1| (8.21)
|

Ddnde:
Fb = Factor de correccidn por la geometria del haz de tubos.

D, = Diametro del circulo minimo que contiene a todos los tubos.

1 para arreglos en rombo y cuadrados.

C; = Constante cuyo valor es
0.866 para arreglos en triangulos.

P, = Paso de tubos (distancia de centro a centro).

D, = Diametro externo de cada tubo.

Retomando los parametros geométricos del evaporador se sustituyen valores en la

ecuacion 8.21:

0.75

0.785(1.3716 m)
Fp=1+0.1 -1

0.0238 m)?
0.866 (m) (0.0190 m)

Fp = 2.61
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Calculo del factor de correccion por rango de ebullicion.

Es importante aplicar este factor de correccidon cuando existe un rango de ebullicion en el
liquido, es decir; cuando la temperatura de ingreso del liquido es distinta a la existente en
el interior del evaporador.

Segun (10) esto esta dado por:

1
(1 +0.023q%15B,%7%)

F, (8.22)

Dénde:

F. = Factor de correccion por rango de ebullicion.
= i i w
q = Densidad de flujo de calor total ( /mz)'

Br = Rango de temperaturas de ebullicion del fluido (°C).

Es preciso aclarar que este factor también debe aplicarse en el caso cuando se
tiene una mezcla de sustancias en ebullicién. Ya que en el caso de mezclas los coeficientes
de transferencia de calor son bastante menores debido a la aparicién de efectos difusivos
gue generan resistencias al paso de calor a través de la sustancia misma, esto trae a
cuenta la necesidad de conocer la temperatura de burbuja y rocio de la mezcla para
sustituir el valor de Bi conveniente en la ecuacion anterior.

Nota: En este caso particular el factor de correccién por rango de ebullicidn no es
aplicado, debido a que el vapor de agua proveniente de la vdlvula de estrangulamiento
tiene la misma temperatura que a la salida con la Unica diferencia que a la entrada del
evaporador se tiene vapor humedo y a la salida del mismo se tiene vapor saturado;
ademas es una sustancia pura.

Calculo del coeficiente de transferencia de calor microconvectivo.

Si se considera la ecuacién 8.18 y se sustituyen los datos encontrados anteriormente se
obtiene el valor de hyp asi:
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hyg = (672%/ ) (2.61)(1)

h’NB = 1,753 W/mZK

S| th = 300 W/mZK

Se tiene de la ecuacién 8.17:

ho = 1,753 + 300

ho = 2,053 W/mZK

8.3.4. Calculo de la pérdida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Se debe calcular el factor de friccion f, para el caso de Re; > 2,100 se emplea la siguiente
ecuacion:

f =0.0014 + 0.125 Re; 32 (8.23)

Sustituyendo el valor de Re; = 27,508 se obtiene:

f =0.0014 + 0.125 (27,508) 7032

f = 6.145x1073

Sin embargo el valor de f que se ha calculado es para tubos lisos por lo que la literatura
recomienda incrementar este valor tedrico en un 20% para el caso de tubos para
intercambiadores de calor, entonces:

f = (6.145x1073)(1.2)

f =7.374x1073

Para calcular las pérdidas de carga en los tubos se emplea la ecuacidn de fanning para
régimen turbulento.
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l Gtz 'Ll -0.14
AP, = 4 n——(—) (8.24)
= 20\

Donde:
AP, = Es la caida de presién en el interior de los tubos (kPa.).
1 = Viscosidad dinamica del fluido a la temperatura promedio del mismo (Pa - s).

u,, = Viscosidad dindmica del fluido a la temperatura promedio de la superficie de
contacto (Pa - s).

[ = Longitud del haz de tubos (m).

n = Ndmero de pasos.

-0.14
Sustituyendo valores y despreciando el factor (HL) gue por lo general es bastante

préximo a 1, se tiene:

[(1,619.51 kg )21

. 6.10m m?.s
AP, = 4(7.374x1073)(6) <0.0157m)[ 2(997.3 kg/m3) ‘

AP, = 90.27 kPa

La pérdida de presiéon que ocurre por los cambios de direcciéon en los cabezales de los
intercambiadores de calor multipasos, se puede calcular por medio de:

2

G
AP, = 4nﬁ (8.25)

232



Sustituyendo:

1,619.51 -4 i
Ab = 4(6) {(2(997.3 k;jniz }

AP, = 31.56 kPa

Calculando la pérdida de carga total:

APy = AP, + AP, (8.26)
Sustituyendo:

APy = 90.27 kPa + 31.56 kPa

APr = 121.83 kPa

8.3.5. Verificacion del area de transferencia de calor.
Se debe determinar un valor prudente para el valor de la resistencia de ensuciamiento Ry,
para ello se toman los datos de la tabla 12 de los anexos de la ref. (6).

En este caso se tomara el valor promedio de Ry entre agua de compensacion para
torre de enfriamiento sin tratar (0.0012 m?K/w) y agua destilada (0.0002 m?K/w), cuyo
valor es de:

Ry = 0.0007m?K /w

Con este valor; y los coeficientes de transferencia de calor del lado de la carcasa, y del
lado de los tubos se calcula el coeficiente global de transferencia de calor mediante el
empleo de la ecuacion 8.7.

1 1 2 -
= + +0.0007 MK/,
2,053 W/ o 5332/ 54

Ua
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— w
Ug =727 W/ o
Calculando el drea de transferencia de calor requerida con la ecuacion 8.6:

6,062.8x10% w
w )
727 W/, °c) (8.74 °C)

Areq = (

Apeq = 954.17 m?
Calculando el exceso de area:

966.21 m? — 954.17 m?

E de 3 = 1009
xceso de area 95417 m2 )

Exceso de area = 1.26 %

Si se hace una comparacion entre las areas del equipo propuesto y del area necesaria, se
puede evidenciar que el equipo propuesto tiene un exceso de area de aproximadamente
1.26 %; lo cual no parece mucho, sin embargo; al revisar detenidamente todos los célculos
precedentes, se verificard que se ha hecho un disefio conservador al haber aplicado
algunos criterios de disefo.

Retomando la comparacidén entre las dreas requeridas y propuestas, se puede
tener la certeza que el equipo propuesto es considerado como satisfactorio para cumplir
con las exigencias del trabajo, ya que el material de los tubos posee ligeros defectos de
superficie, lo cual favorece la nucleacidn y desprendimiento de burbujas mejorando asi el
coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

8.3.6. Verificacion de la maxima densidad de flujo de calor.
Los calculos presentados son vialidos Unicamente, si la densidad de flujo de calor

q (W/mz) tiene un valor maximo, es decir; que si a través de cada metro cuadrado de

superficie se transfiere una cantidad de calor considerablemente grande, esto implica que
debe existir una diferencia de temperatura muy alta entre la pared del tubo y el fluido en
ebullicidn, esto trae a cuenta el problema de la ebullicion por pelicula, en este punto la
formacién de burbujas se hace tan intensa que estas comienzan a agruparse antes de
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desprenderse, en consecuencia una fraccion importante de la superficie calefactora queda
cubierta por una capa inestable de vapor, que impide la llegada del liquido a la misma
actuando como una resistencia adicional a la transferencia de calor, a medida que una
mayor fraccidon de la superficie va quedando bloqueada se produce una disminucién del
coeficiente de transferencia de calor.

Es importante entonces, evitar el fendmeno de ebullicién por pelicula, con su
consecuente reduccién de la eficiencia del equipo, este problema se maneja a través del
concepto de la maxima densidad de flujo de calor admisible.

La ref. (25) ha propuesto una correlaciéon para calcular la maxima densidad de flujo de
calor para un tubo Unico, dicha correlacién es:

Qimax = 367 P, (E) (1-4) (8.26)

Dénde:

Q1imax = Mdaxima densidad de flujo de calor para un solo tubo (W/mZ)'

P. = Presidn critica del fluido en ebullicion (kPa).
P = Presién a la que se somete el fluido (kPa).

Sustituyendo:

1.6102 kPa)0'35 ( 1.6102 kPa)0'9

Gimax = 367 (22,060 kPa) (22,060 kPa 22,060 kPa

Gimax = 288,661 W/ ,

En un haz de tubos, el maximo flujo de calor admisible es menor que para un uUnico
tubo; debido a que el vapor generado en los tubos inferiores contribuyen al bloqueo de
los tubos que se encuentran mas arriba, dificultando el acceso del liquido a la superficie
de transferencia.
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La ref. (27) sugieren corregir la maxima densidad de flujo de calor de un tubo Unico
por medio de:

dpmax = Qimax " Pb (8.27)

Dénde:

Qpmax = Maxima densidad de flujo de calor admisible corregida para el haz de
w
tubos ( /mz)'
Q1imax = Mdxima densidad de flujo de calor para un sélo tubo (W/mz)'

@, = Factor de correccion asociado a la geometria del haz de tubos.

El valor de @, se obtiene con:

(8.28)

Q) 31 T['Db'l
b — 9 A

prop

Donde:
D, = Diametro del circulo minimo que contiene a todos los tubos (m).
[ = Longitud del banco de tubos (m).

Aprop = Area total de transferencia de calor disponible (m?).

Asi se obtiene:

m+ 13716 6.09]

0p =31 966.21
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Analizando las variables involucradas en la ecuacion 8.28 se puede intuir que a
medida que el equipo se hace mas compacto por ejemplo reduciendo D,; el factor de
correccién @y, se hace mas pequefio reduciendo a su vez la maxima densidad de flujo de
calor permisible, esto es de esperar ya que al ser mas compacto el haz de tubos, la
superficie de transferencia se bloquea con el vapor producido mas facilmente.

Sustituyendo los valores correspondientes en la ecuacion 8.27:

Gbmax = (288,661 W/ ;) (0.084)

qpmax = 24,247 W/mz

La ref. (10) recomienda trabajar con un valor de la densidad de flujo de calor no
mayor a 0.5 - gpmax; Y@ que se corre el riesgo de interferencia por vapor, también afirma
que en ningln caso se debe disefiar con una densidad de flujo de calor mayor que

0.7 qpmax-

Finalmente:
w
q 6,276 oo .
= L-1(100 %)
Apmax 24,247 mZ
T _ 25889
dbmax

La densidad de flujo de calor usada como base en los calculos anteriores es
aproximadamente un 26% de la maxima permitida, por lo tanto el disefio es seguro para
evitar la interferencia por vapor.

8.4. Diseiio del absorbedor parala unidad 1y 2.

a) Geometria propuesta:
v Intercambiador de carcasa y tubos.
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Tipo TEMA AEL, Clase C.

Configuracion (1-4).

Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).

Tuberia de 3/, in ; calibre 16 BWG (D, = 0.0190 m y D; = 0.0157 m).
Didmetro de la carcasa D, = 78 in.(1.981 m).

Numero de tubos N = 3,396.

10 soportes para tubos separados entres si 24 in. (0.6096 m).

L8 XXX

Configuracion triangular alineada, en el arreglo de tubos con paso P; =
15/, ¢in (0.0238 m).

b) Datos de entrada:
v' Calor a retirar del absorbedor Qgps = 7,333.9 kw.
v" Flujo masico del circuito de enfriamiento m = 350.70 kg/s.
v" Flujo masico de solucién concentrada proveniente del generador m = 10.79 kg/s.
v" Flujo masico de solucién débil que sale del absorbedor i = 13.38 kg/s.

c) Asignacion de flujos:

Adaptandose a las recomendaciones de TEMA, se ha decidido que el agua de enfriamiento
circule por los tubos; ya que dicho fluido es el mas ensuciante. Haciendo esto se garantiza
gue dicha suciedad sea retirada con una simple baqueta al desmontar el equipo y tener
acceso al interior de los tubos cuando se programe un mantenimiento.

d) Caracterizacién de las temperaturas de disefo:

En el caso del absorbedor a diferencia de los demas intercambiadores de calor los tubos
seran rociados por aspersores, para dicho fin se dispondra de dos rieles ubicados en la
parte superior de la coraza, donde seran ubicados dichos aspersores. Por otro lado para
evitar problemas de cristalizacion que puedan obstruir el flujo y tapar los aspersores se
trabajard con una solucién de concentracién intermedia, el valor de esta concentracién
serd de Xgopintermedia = 55% dicho valor fue obtenido mediante varias interacciones
efectuadas en cdlculos preliminares con el fin de alejarse de la zona de cristalizacion,
aumentar el flujo rociado y garantizar el cumplimiento de las correlaciones.

Para lograr la concentracion intermedia se hara uso de una bomba la cual mezclard
parte de la solucién débil con la solucidon fuerte que retorna del generador; por otro lado
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para la ubicacion de los aspersores el haz de tubos estard dispuesto en un arreglo
triangular alineado el cual genera una geometria similar a la de un hexagono, para tener
una mayor comprension de lo antes mencionado referirse a la Figura 8.3.

Aplicando un balance de masa en la bomba de recirculacion del absorbedor:
msol,intermedio = msol,fuerte + msol,débil

xsol,intermediomsol,intermedio = xsol,fuertemsol,fuerte + xsol,débil msol,de’bil

Dénde:
Xsolintermedio : CONCeENtracion de solucion intermedia.
Mol intermedio - F1Ujo Masico de solucidn de concentracion intermedia.
m;ol_débi, : Flujo masico de solucidn de concentracion débil que va a ser mezclado.

Nota: Las demas variables han sido definidas en el capitulo 7.

Sustituyendo valores y reagrupando:

Msol,intermedio — Msol,débil = 10.79 kg/s

0.55 titsop intermedio = 0-507goyqepn = (0.62)(10.79) = 6.6898 kg/s

Resolviendo:

Mol intermedio = 25.896 kg/s

Mgoraepin = 15106 kg/s
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Flujo de solucidn
Intermedia

Rociadores

Solucién fuerte
proveniente del
generador

Haz de tubos

Bomba de recirculacién

en el absorbedor \

Flujo de solucion débil
hacia el generador

Flujo de solucidn
débil

Bomba del
sistema

Figura 8.3 Esquema de la distribucién de componentes en el absorbedor.

Debido a que las correlaciones de las que se disponen para efectuar el calculo del
coeficiente de trasferencia de calor en el lado de la carcasa en un absorbedor que trabaja
con la solucién acuosa de Bromuro de litio-Agua estan dadas para un solo tubo, se calcula
el gasto masico que llega a un sélo tubo, para ello de aplica un factor de correcciéon cuyo
valor es la razdn del didmetro de un tubo por la longitud de la linea central del haz de

tubos.

Calculando el flujo masico por tubo:

) _ (25 896 kg)( 0.75in )
Mptubo =\ 2270 “7 I\ 5775841 in

iy rupo = 0.3373 %9/

Temperatura de la solucion intermedia:
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3 3
Tsol,intermedio = zan (55)™ + (14°C) zoAn (55)"

Tsol,intermedio = 44.87 °C

%T1=44.87 °C

s

T2=36.09 °C

t2=33 °C
T1=28 °C

Figura 8.4 Diagrama de propiedades de proceso en el absorbedor de las unidades 1y 2.

8.4.1. Diferencialogaritmica media de temperatura real.

Calculando la diferencia logaritmica media de temperatura como si se tratara de un
intercambiador a contracorriente pura.

[(Ty —ty) — (T, — t1)]
(T, —t3)
i [(Ti —t)

[(44.87 °C — 33 °C) — (36.09 °C — 28 °C)]
l [44.87 °C — 33 °c]
n136.09°C—28°C

DMLT,, =

DMLT,, =

DMLT,, = 9.86 °C

Calculando el factor de correccidn F; mediante ecuacion 8.5:
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t, —tg

S =
T, —t;
33 — 28
§—_0 "
44.87 — 28
S =0.296
T,—T
rR=211
t, —t;
_ 4487 —36.09
~ 33-28
R = 1.756

1— [(1-756)(0.296) - 1]1/1

P, = 0.296 — 1 -
1.756 — (1-7502{9%2_9?- —1)] 1
P, = 0.296
1-0.296
_ /7562 +1 n [1 — (1.756)(0.296)

t 1.756 — 1 . (()_zzW)_l—l.756+\/m
(ggg) — 1 — 1.756 — [(1.756)% + 1

F, ~ 0.92

Calculando la DMLT real:
DMLT = F, - DMLT,,
DMLT = (0.92)(9.86 °C)

DMLT = 9.07 °C
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8.4.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

Lo primero que se debe hacer es calcular la temperatura promedio del agua proveniente
del circuito de enfriamiento del SRA en los tubos:

28 433 .
Tyrom = —— = 305°C

Con esta temperatura promedio se entra a tablas para determinar las propiedades del
agua correspondientes, las cuales son:

k
V' PH,0 =996 'g/m3

v u=0.790x10"3Pa-s
v o =417817) g
v k=0616W/

Calculando el area de flujo por tubo:

s
A, = Z(0.0157)2

A’y =193.59x107% m?

Calculando el drea de flujo por paso:

3,396
A; = (193.59x107% m?) (T)

A; = 164.36x1073 m?

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

4 m

V —_ ——
et Ag pHZOAt
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350.70 X9
v, = S
el kg
(996 ﬁ> (164.36x10~3 m?)

V, = 2.14 M/

Debido a que la velocidad del fluido dentro de los tubos es superior a 1.0 m/s se considera
que el drea de flujo total es apropiada.

Calculando la velocidad masica:

G = m
350.70 kTg

G, =
£ 164.36x1073 m?

G, =213373 %9/ ,

Calculando el niumero de Reynolds en los tubos:

D;G,

Re; =

(0.0157 m) (2,133.73 kg
m

0.790x 103 Pa-s

;)

Re; =

Re, = 42,404.51

Calculo del nUmero de Prandtl:

Cp- U
Pr=-"2—
Tk

J ) 3p,.
(4,178.1 7o k) (0790x107% Pa -s)

w
0.616 mEK

Pr =
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Pr =5.36

Ahora que se han calculado todos los pardmetros geométricos se sustituyen en la
ecuacion 8.14:

(2.14™M/)08

h; = 1,423(1 + 0.0146 (30.5)) (00157 m)o2

hi = 8,675.89 W/ ;.

Refiriendo h; al didametro exterior del tubo:

D;
o =t 5,
o

w )<0.0157m)
m2K/\0.0190 m

hip = 7,169.02 Y/

hio = (8,675.89

8.4.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.
En la figura 8.5 se muestra como la solucion de LiBr es inyectada por un distribuidor al
primer tubo del absorbedor, y el flujo baja por gravedad formando una fina pelicula sobre
el tubo horizontal y la absorcidn de vapor de agua tiene lugar en la interface. La pelicula
forma gotas en la parte inferior del tubo y caen al siguiente tubo. Durante la formacion de
la gota y la caida de ésta hay una absorcidn adiabatica sin transferencia de calor al agua de
enfriamiento, que causa un incremento en la temperatura de la solucién y una
disminucion en la concentracién de LiBr.

El coeficiente de transferencia de calor por pelicula descendente de solucién acuosa LiBr —
H,0 en un tubo esta dada por:

Nu,., k
hpsa = —— (8.29)
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Dénde:

hysa = Es el coeficiente de transferencia de calor por pelicula descendente de
solucion acuosa LiBr — H,0 en un tubo en W/ 2
m-K

Nu,sq = Es el nimero de Nusselt para pelicula descendente de solucién acuosa
LiBr — H,O en un tubo.

Esta ecuacidn es valida para las siguientes condiciones 3000 < Re < 5x10° yDi > 10.

Solucion de LiBr
del distribuidor

Pelicula =P,
descedente (1)

Formacion de
la gota (2) —b

Caida de la
gota(3) —P

Vapor
de agua

\ J/ -
o/
|

.__‘\

Figura 8.5 Pelicula descendente de solucién acuosa de LiBr

El nimero de Nusselt para pelicula descendente de solucién acuosa LiBr — H,0 en un tubo
es calculado como:
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(g) (Repsq — 1000)Pr
Nupsa = 1 (8-30)

1+ 127 (é) 2 (Pr2/3 - 1)

Ya que en la ecuacién 8.30 aparece el numero de Reynolds y el factor de friccidn f, es
necesario disponer de correlaciones que permitan el calculo de los mismos para el caso de
una pelicula descendente por un tubo. Para este caso en particular la expresidon que
permite el cdlculo del nimero de Reynolds es:

4m tubo
R = 8.31
s = aDoug (8.31)
Mientras que el factor de friccién es expresado por:
fosa = [0.79In(Reysq) — 1.64] (8.32)

Dénde:

Repsq = Es el numero de Reynolds para pelicula descendente de solucion acuosa
BrLi — H,O en un tubo.

fpsa = Es el factor de friccion para pelicula descendente de solucion acuosa BrLi —
H,O en un tubo.

Ahora que se ha presentado la teoria, y se han definido los parametros necesarios para el
calculo del coeficiente de trasferencia calor del lado de la carcasa se da inicio al analisis.

Como primer paso se calculan las propiedades de la solucién a la temperatura promedio
entreT, yT,.

44.87 + 36.09 .
Tyrom = ————— = 40.48°C
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Calculando la densidad de la solucion con la ecuacion 8.1:

ps = 0.2288(55)2 — 6.0579(55) + 1252.5 — 0.91652667(40.48 — 33.1054264)

k
ps = 1,604.68 "I/

Calculando el calor especifico de la solucién con la ecuacién 8.2:

Cps = 0.097(55)% — 37.212(55) + 3825.4

Cp,s = 2,05748 ]/kgoc
Calculando la viscosidad dinamica de la solucion con la ecuacion 8.3:

4,

= 0.001 Exp |4
Hs = 0.001 Exp |4y + 02— 57375

+ A3 In(40.48 + 273.15)]

Us = 0.003452 Pa - s

Calculando la conductividad térmica de la solucion con la ecuacién 8.4:

ks = 0.05[k; + (k, + k1)(40.48 — 39.85)]|,_s5
ks = 0.4608 W/m oC

Calculando el nimero de Reynolds:

4 (0.3373 kTg)

7(0.0190 m)(0.003452 Pa - 5)

Repsa =

x=55
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Reysq = 6,547.9

Calculando el nUmero de Prandtl:

v UG
Pr=—=—%
r a k
(0.003452 Pa - s) (2057.48 kg]—K>
Pr = —
0.4608 R
Pr =1541

Calculando el coeficiente de friccidn:

fosa = [0.79 In(6547.9) — 1.64] 2

fpsa = 0.03558

Calculando el nimero de Nusselt:

(223558 (6547.9 — 1000)(15.41)

Nitpsa = 0.03558) /2
14127 (T) (15.412/3 — 1)

Nitysq = 7044

Calculando el coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa:

_ Nu. kSOl
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. (70.44)(0.4608 W/ o)
o 0.0190 m

ho =1,70836 W/ 5,

8.4.4. Calculo de la pérdida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de carga en los tubos:

Calculando el factor de friccion:

f =1.2[0.0014 + 0.125(42,404.51)°32]

f= 6.641073
Aplicando la ecuacion de Fanning:
2
AP, = 4(4)(6.641073 6.09 m {(2,133_73 n’;gg) ]I
;= 4(4)(6. >(o.o157m)| |
21996 3 J

AP, = 94,18 kPa

Calculando la pérdida de carga en los cabezales:

[(2,133.73 kg )2]

A 4(4)[ 2 (996 %)

AP, = 36.57 kPa

Calculando la pérdida de carga total:
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APy = AP, + AP,

AP = 78.44 kPa + 36.57 kPa = 115.01 kPa

8.4.5. Verificacion del area de transferencia de calor.

Para este caso se han tomado los valores de resistencia de ensuciamiento de agua de
compensacién para torre de enfriamiento (0.0012 m?K/w) y salmuera (0.0004 m?K/w),

2
calculando el promedio de estos valores se tiene R = 0.0008 m k/W. Tomado de la ref.

(6).
Sustituyendo en ecuacion 8.7 para estimar el coeficiente global de transferencia de calor:

1 1 -1

U, = + +0.0008 M*°C/,
7,169.02 W/ 5o 170836 W/ W

ZoC 20C

— w
Uy =6558%/ 20
Calculando el area de transferencia de calor requerida:

7,333.9x10% w

rea = (6658 %) (9.07 °C)

A

Apeq = 1,232.98 m?

Calculando el drea de transferencia de calor del intercambiador propuesto mediante
ecuacion 8.16:

Aprop = 1(0.0190 m)(3,396)(6.09 m)

Aprop = 1,234.49 m?
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Calculando el exceso de area:

£ de 4 _ 1,234.49 m? — 1,232.98 m? 100%
xceso de area = 12322 0

Exceso de drea = 0.12%

Pese a que el calculo de exceso de area indica que el area de transferencia de calor en el
absorbedor estd muy ajustada, el disefio es conservador ya que no se han considerado los
mecanismos de transferencia de calor por formacion de gota (aunque su efecto es poco
significativo), ademds cuando la misma esta en caida libre después de desprenderse del
tubo también aporta una pequefia contribucion al fenémeno de la transferencia de calor.

8.5. Disefio del intercambiador de calor de solucion para la
unidad 1y 2.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.

v Tipo TEMA AFL, Clase C.

v Configuracion (2-4).

v Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).

v Tuberiade 3/4in calibre 16 BWG (D, = 0.019m y D; = 0.0157m).

v Didmetro de la carcasa D; = 12 in. (0.305m).

v" Numero de tubos N = 94.

v’ Deflectores segmentados al 25% del diametro de la carcasa, separados entre si
6.69 in. (0.17 m) haciendo un total de 34 deflectores transversales. (Nz = 34).

v’ Configuracidn triangular con paso Pt = 15/161'71. (0.0238m).

b) Datos de entrada:
v" Flujo de calor intercambiado Q,,; = 730.15 kw.
v" Flujo masico de solucién concentrada al 62% es de 10.79 kg/s.
v" Flujo masico de solucién débil al 50% es de 13.38 kg/s.
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Figura 8.6 Distribucién de deflectores transversales y longitudinales para un
intercambiador de dos pasos por la carcasa.

c) Asignacion de Flujos:

En base a las recomendaciones dadas por las normas TEMA se asigna el fluido de mayor
concentracion en peso de LiBr (fluido mas caliente) como el fluido que circulard por los
tubos.

T1=95.69 °C
t2=60.96 °C

T2=59.93°C
t1=36.09 °C

Figura 8.7 Diagrama de propiedades de proceso en el intercambiador de calor de solucién
de las unidades 1y 2.

8.5.1. Diferencialogaritmica media de temperatura real.

Primero se calcula la DMLT como si se tratara de un intercambiador de calor a
contracorriente pura:
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(Ty —t3) — (T, — t1)

Tl_t2|
-t

DMLT, =
In

(95.69 °C — 60.96 °C) — (59.93 °C — 36.09 °C)
- 195:69 °C — 60.96 °C
"159.93°C — 36.09 °C

DMLT,, =

DMLT,, = 28.94°C

Basandose en la ecuacion 8.5 se calcula el factor de correccion para la geometria
propuesta:

tr, —t1
-t

_60.96 — 36.09
"~ 95.69 — 36.09

S =0.417

T, - T,
th—1t

R =

_95.69—59.93
~ 60.96 — 36.09

R =1.438

L [(1438)(0.417) — 1 1/2
0417 -1
(1.438)(0.417) — 112
0417 -1

P, =

1.438 — [

P, = 0.2812
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1—-0.2812

_ VIa3F 1 In |1 —(1.438)(0.2812)
=
1438+ 1 2 4 73
. (—0_2812) 1-1438++1.4382+1

2 2
(0_2812) —1-1.438—-+14382 +1

F, = 0.954

Para obtener la DMLT real de la configuracion propuesta se multiplica el factor de
correccion Fy por la DMLTy,:

DMLT = (0.954)(28.94 °C)

DMLT = 27.61°C

8.5.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

Se calculan las temperaturas promedio de las corrientes de fluido y las respectivas
propiedades de interés para el diseno térmico, para el cdlculo de las propiedades
promedio de los fluidos de solucién concentrada y diluida respectivamente, se hara uso de
las ecuaciones que van de la 8.1 a la 8.4.

95.69 + 59.93 .
Tyrom = —————— = 77.81°C

Propiedades promedio de la solucién concentrada a la temperatura calculada:

v ps =1,715.44 kg /m3

v Cps = 1,874.83 kg/m?
v us =0.003298 Pa-s
v ks = 04715W/moc
60.96 + 36.09 .
bprom = ————— = 48.53°C
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Propiedades promedio de la solucién diluida:

v ps =1,507.47 kg /m3
v Cps=21938]/Kg
v pg =0.002144 Pa-s
v kg = 04838

Calculo del area de flujo por tubo:
s
A = Z(0.0157 m)?

A = 193.59x107° m?

Calculo del area del flujo por paso:

94
A; = (193.59x107° m?) (—

A; = 4.549x1073 m?

Calculo de la velocidad masica:

_ 10.79kg/s
£ 4.549x10-3 m2
k
G, = 2,371.92 f .
m-s

Calculo de la velocidad del fluido dentro de los tubos:

Vo V. G
A (N ps

2,371.72 9
V., = m? s
el

1,715.44 %9
m
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Ve = 1.38m/s

Se tiene una velocidad del fluido dentro de los tubos superior a 1.0 m/s por lo que el area
de flujo total es apropiada.

Calculando el numero de Reynolds:

(0.0157m) (2371.72 n]l‘f

(0.003298 Pa - )

S)

Ret =

Re, = 11,290.5

Se tiene un Re; > 10,000 por lo que el régimen de flujo es turbulento, y a la vez apropiado
para una buena transferencia de calor.

Calculando el nUmero de Prandtl:

(1,874.83 %) (0.003298 Pa - 5)

r= (0.4715 %)

Pr =13.11

Para régimen turbulento dentro de los tubos cuando se trata de una sustancia distinta del
agua, el coeficiente de transferencia de calor estd dado por:

h; D;
k

'Ll 0.14
— 0.023Re08pr033 (—) (8.33)
Uy

En este caso el término p,, se refiere a la viscosidad de la solucién a la temperatura del
tubo y a la concentracion del fluido dentro de él. En este momento no se puede calcular
aun la temperatura del tubo, sin embargo mediante una serie de iteraciones se sabe que:
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0.14
(i> — 0095
Uy

0.14
Nota: En cdlculos posteriores se verificara el valor de (ui) .
w

Ahora sustituyendo en la ecuacion 8.33:

0.4715 —%
h = ———m°C 1 0.023)(11,290.5)%8(13.11)°33(0.95
1= | o C ) (0.023)(11,290.5)°%(1311)°(0.95)
hi = 2,679.25 —

Refiriendo h; al didametro exterior del tubo:

= (267095 " 0.0157 m
i"_(’7' mZK)<0.0190m)

hio = 2,213.91 —

8.5.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

El calculo de los coeficientes de transferencia de calor, y caida de presién del lado de la
carcasa en un intercambiador de calor de carcasa y tubos, es bastante mas complejo que
el correspondiente al del lado de los tubos. Para el calculo de estos pardmetros en los
intercambiadores de calor de carcasa y tubo se han presentado una gran variedad de
métodos, sin embargo la mayoria de ellos no son convenientes para aplicarse mediante
calculos manuales ya que requieren el manejo de una gran cantidad de pardmetros
geométricos y propiedades fisicas, ademds de que los métodos en si, también son
iterativos, por lo que la mayoria de ellos solo son utilizados en software de computadoras.

No obstante el método que presenta la Ref. 6, es uno de los métodos mas populares y ha
sido extensamente utilizado en el disefio de intercambiadores de calor, ademas es lo
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bastante flexible para ser utilizado en calculos manuales, por lo que es el método que se
empleara en este disefo, sin embargo; es de tener presente que el método tiene
limitantes por ejemplo: este método no puede aplicarse en intercambiadores de calor de
cabezal flotante sin dispositivos de sellado o con gran nimero de pasos, o en equipos
fabricados con grandes espacios de fuga.

No obstante; pese a las limitantes mencionadas, para el caso particular de este proyecto el
método se ajusta adecuadamente ya que los intercambiadores de calor a disefiar son de
cabezal fijo y con un nimero de pasos por la carcasa prudente.

Antes de explicar el método se hara un recordatorio de las propiedades del fluido frio,

estas son:
60.96 + 36.09 .
torom = —————— = 48.53 °C
v ps =1,507.47 kg/m3
v cps=2193.8]/kg
v ug =0.002144 Pa - s
v ks == 04‘838W/moc

En la Ref. 6 se considera un area de flujo en correspondencia con la hilera de tubos que
pasa por el centro de la carcasa, ésta area de flujo hipotética se muestra en la figura 8.8,
siendo P; el paso entre tubos (separacion entre los ejes de los tubos), C es el claro o
distancia entre tubos, B es la separacion entre deflectores, D es el diametro interno de la
carcasa y n el numero de pasos por la carcasa, de este modo el drea de flujo A; queda
dada por:

(8.34)

Para la geometria propuesta el valor de los pardmetros a sustituir en esta ecuacion son:

v P, =0.0238m
v B=017m
v n=2

v D, =0305m
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v C= P,—Dy=0.0238m —0.019 0m
v’ € =0.0048m

Figura 8.8 Relacién entre los pardmetros geométricos para el calculo del area de flujo en
un intercambiador de calor de carcasa y tubos.

Sustituyendo valores en ecuacion 8.34:

4 (0.305 m)(0.0048 m)(0.17 m)
s 2(0.0230 m)

As = 0.00523 m?

Conociendo el valor de A se procede a calcular la velocidad masica en la carcasa G
mediante el empleo de la ecuacién 8.35:

(8.35)

Sustituyendo valores:
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13.38 kg
s

Gs = 5.00523 m2
k

G, = 2,259.02—‘29
m-s

Para poder calcular posteriormente el nimero de Reynolds es necesario calcular un
diametro equivalente para la carcasa, por definicion este es igual a cuatro veces la razén
del drea de flujo por el perimetro. Para arreglos en triangulo el didmetro equivalente
gueda expresado de la siguiente manera:

2
+| () s 5%
D, = _ (8.36)
2 Do

Sustituyendo los valores correspondientes en la ecuacion 8.36:

2
. (0.0238 m) (0.86)(0.0238 m) — (00190 m)
A S 25 4
¢ 7 (0.0190 m)
D, = 0.0136 m

Ahora se puede calcular el nimero de Reynolds:

De. G,
Us

Re; =

(0.0136 m) (2,259.02 k—f)
Re. = mes
s (0.002144 Pa - 5)

Res = 14,687.93
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Calculando el nimero de Prandtl:

Cp,shs
pr=-=22
r ks

(2,193.8 ﬁ) (0.002144 Pa - s)

(0.4838 %)

Pr =

Pr =9.722

La correlacion sugerida para calcular el coeficiente de transferencia de calor por
conveccion en el lado de la carcasa con deflectores segmentados al 25% y sin cambio de
fase (que es el caso de este proyecto) es la siguiente:

h,De 0.14
S = 0.36RelS RO (i) (8.37)

w

) ] u\0-14 ]
Sustituyendo y asumiendo (—) ~ 1.0 se tiene:

Hw

0.4838 —% -

_ mK 0.55 0.33
= ———— . 14 722
h, 00136 (0.36)(14,687)°>>(9.722)

h, = 5351.73 —
o T Y mK

Para encontrar la temperatura promedio del tubo se efectia un balance de energia; en el
cual debido a que el valor del espesor de la pared del tubo es pequeio se puede
considerar despreciable la diferencia de temperatura entre el interior y el exterior del
mismo, de este modo el balance queda expresado de la siguiente manera:

El calor que se transfiere desde el fluido caliente hasta la pared del tubo por unidad de

area es:
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|

A = hio(T - Tw)

Mientras que el calor que se transfiere desde la pared del tubo al fluido mas frio se
expresa por:

|

Igualando las ecuaciones anteriores se obtiene:
hio (T - Tw) = ho (Tw - t)
Sustituyendo los valores pertinentes:

5,351.73w

w 0p _(
(2,213.91—m06)(77.81C W) =~

)(TW — 48.53°C)

Resolviendo para T, :
T, = 57.41°C

Calculando la viscosidad tanto en el interior del tubo como en el exterior de él a la
temperatura de pared respectivamente:

v ConT, =57.41°Cyx = 62% se tiene que u,, = 0.004599 Pa - s
v ConT, =57.41°Cyx =50% se tiene que u,, = 0.001872 Pa-s
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Con esta informacién se puede demostrar la veracidad del factor de correccion empleado
en el calculo de h;, de la siguiente manera:

0.14

) ~ 0.95

( m )0-14 B (0.003298 Pa-s
Ly ~\0.004599 Pa - s

Ahora se procede a corregir h,:

ho = (5 351.73 w )(0.002144 Pa- 5)0.14
o=\ " " mk/\0.001872 Pa-s

h, = 5,458.76 —
o T ik

En este punto se podria realizar otra iteracién y recalcular T, sin embargo las variaciones
que se obtengan en los coeficientes de transferencia de calor serdn despreciables.

8.5.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de carga en los tubos:

Calculando el factor de friccion:

f =1.2[0.0014 + 0.125 (11,290.5)32]

f =0.00925

Aplicando la ecuacion de Fanning:

AP, = 4(0.00925)(4)

(2371, 72 s ] 0 003298 Pa.S)_0'14
00157m lz L715.44 kg J 0.004599 Pa.s
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AP, = 98.61 kPa

Calculando la pérdida de carga en los cabezales:

AP, = 404) l[(2,371.92 g) ]l
lZ (1 715.44 —3)J

AP. = 26.24 kPa

Calculando la pérdida de carga total:
AP = AP, + AP,
APy = 98.79 kPa + 26.24 kPa

APy = 125.03 kPa

8.5.5. Calculo de la caida de presion del lado de la carcasa.

Segun la Ref. 6, la caida de presidn a través de la carcasa de un intercambiador de calor de
carcasa y tubo, es proporcional al nimero de veces que el fluido cruza el haz de tubos
entre los deflectores. Si se a llama Ny al numero de deflectores, entonces el nimero de
veces que el fluido cruza el haz de tubos es Nz + 1.

La caida de presion también es proporcional a la distancia recorrida por el fluido a través
del haz tubos cada vez que éste lo cruza, la cual puede representarse por el diametro de
carcasa. La correlacidon que presenta la Ref. 6 para calcular las pérdidas de presién en la
carcasa es una modificacidn de la ecuacién 8.24 en que la distancia recorrida se expresa
como (Ng + 1) D, dicha correlacidn es:

AP, = [(NB + DD ] [ ] 0 H (8.38)

Dénde el factor f esta dado por:
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f = exp[5.1858 — 1.7645 In(Rey) + 0.13357(In(Rey))?]

Para Re; < 500

f = 1.728 Re; 0188

Para Re; > 500

Para este caso se tiene que Re; = 14,687.93 con lo que se obtiene:
f =1.728(14,687.93) ~0-188

f =0.2845

Sustituyendo valores en la ecuacién de pérdidas de carga en la carcasa se tiene:
“
|<(0.001872 Pa s)>0'14

llz (1,507.47 %)Jl 0.002144 Pa s

kg
(34 + 1)(0.305 m) {(2’259-02 m)
0.0190 m

AP, = (0.2845)

AP, = 370.87 kPa

8.5.6. Verificacion del area de transferencia de calor.

(8.39)

(8.40)

En éste caso en particular se adopta una resistencia de ensuciamiento correspondiente a

la de una salmuera la cual es Ry = 0.0004 mzk/w_ Tomado de la ref. (6).

Sustituyendo en 8.7 se tiene:

-1
1 1 m?2 °C
Uy = + — + 0.0004

w
2,213.91 ZoC 5,458.76 —ZoC
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U, = 966.29

m2 °C

Calculando el drea de transferencia de calor requerida mediante 8.6:

730.15x103w

(966.29 —yor ) (27.61°C)

Areq =

Apeq = 27.37 m?

Calculando el 4rea de trasferencia de calor propuesta:
Aprop = m(0.0190 m)(94)(6.09 m)

Aprop = 3417 m?

Calculando el exceso de area:

34.17 m? — 27.37 m?

E de 3 = 1009
xceso de area 5737 2 )

Exceso de area = 24.84 %

El calculo anterior indica que el equipo propuesto tiene un 24.84 % de exceso de area
necesaria para el intercambio de calor; dado que las correlaciones empleadas siempre
poseen un error asociado es razonable aceptar un disefio conservador como este.

8.6. Diseiio del generador para la unidad 1y 2.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.
Tipo TEMA AKL, Clase C.
Configuracion 1-4.
Longitud de los tubos [ = 10 ft.(3.048 m).
Tuberia de 3/, in, calibre 16 BWG (D, = 0.0190 my D; = 0.0157 m).

LSRN NN
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Diametro de la carcasa D; = 38 in.(0.9652 m).
Numero de Tubos N = 1,060.
4 Soportes para los tubos.

ASRNENRN

Configuracion triangular en el arreglo de tubos, con paso de P; = 33/32 in.
(P, = 0.0261m).

b) Datos de entrada:

v’ El calor que demanda el generador es igual a 7,586.77 kw.
El flujo masico del agua geotérmica que aportara el calor es iguala 71.5 kg/s.
El flujo masico de la solucién débil del 13.38 kg/s .

AR

Flujo masico de la solucidn fuerte 10.79 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Atendiendo las recomendaciones de TEMA, se ha decidido que el agua geotérmica circule
por los tubos ya que es el fluido mas ensuciante, también es el mas caliente.

15(130 °C)
(105 °C) 16
) 8 (70.75 °C)
go—> | /\| e{>
(60.95 °C) /N
5(95.69 °C)

Figura 8.9 Diagrama de propiedades de proceso en el generador de las unidades 1y 2.

8.6.1. Diferencialogaritmica media de temperatura real.
Observando la figura 8.9 se puede predecir cudl es el comportamiento de la temperatura,
tanto del fluido caliente, como el frio a la entrada y a la salida.
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En el fluido que ingresa en el punto 4 existe un rango de ebullicion que va desde 60.96 °C
en el punto 4 hasta 70.75 °C en el punto 8; podria pensarse a simple vista que conviene
una configuracién a contracorriente, la cual ofrece una DMLT mayor que si se tratase de
flujo paralelo, sin embargo; la configuracién propuesta no es de flujo paralelo, ni flujo a
contracorriente por la sencilla razén de que uno de los fluidos esta en reposo. Por lo tanto
basta con encontrar la diferencia de temperatura entre el fluido caliente y frio.

Para encontrar dicha diferencia es recomendable usar la temperatura promedio del fluido
caliente, asi como también la temperatura con la que el fluido en ebullicion abandona al
generador, de este modo:

AT =117.5°C—70.75°C

AT = 46.75°C

Nota: Tanto en el disefio del evaporador de las unidades 1y 2 como en la unidad 3 se hizo
uso de la DMLT, esto es vélido; sin embargo, en este caso sélo se calculd una diferencia de
temperatura tal y como se explicé en la ecuacion anterior, la ventaja de este proceso es
gue proporciona una diferencia de temperatura levemente inferior lo cual se traduce en
un disefio conservador.

8.6.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua geotérmica circulando por los tubos es:

105+ 130

prom 2

=117.5°C

A esta temperatura sus propiedades son:

Pu,0 = 945.2 kg/m?

Hy,o = 0..2377x 1073 Pa - s
Pry,o = 1.44

ki,o = 0.6827 W/ oc

AN NN
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Calculando el drea de flujo por tubo:
s
Ay = 1 (0.0157 m)?

A'; = 1.94x10™% m?

El flujo volumétrico es:

V—(715kg) Lm’
" s/ \9452 kg

V = 75.64x10"3 M°/,

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

3
(75.64x10-3 mT)
Vel

~ (1.94x10~% m2)(265)

V= 1.47 M/

Calculando el drea de flujo por paso:

A, = %(0.0157 m)2(265)

A, = 0.051m?
Calculando la velocidad masica:
71.5 k?g
Gy = ——3—
0.051 m?2

G, = 1,401 "‘g/m2 .
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Calculando el nimero de Reynolds:

kg
(0.0157 m) (1401 m2.5>

0.2377x1073 Pa-s

Ret =

Re, = 92,535

Calculando el coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos mediante el
empleo de la ecuacion 8.33:

0.6827 W/
h; = 0.023(92,535)%8(1.44)%33 <ﬂ)

0.0157m

hy = 10,601 W/ 5.

0.14
Nota: véase que no se ha hecho uso del factor de correccidn por viscosidades (L) ya

HUw

que mediante los célculos preliminares, se comprobd que la temperatura de pared de los
tubos es aproximadamente 100 °C; al sustituir la viscosidad a la temperatura promedio del
fluido y a la temperatura de pared en este factor se obtiene un valor tan pequefio; que
puede considerarse despreciable su efecto en el coeficiente global de trasferencia de
calor.

Refiriendo h; al exterior del tubo:

0.0157 m)

hio = 10,601 (0.0190 m

hio = 8,759 W/

8.6.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

El area del equipo propuesto es:
Aprop = m(0.0190 m)(1,060)(3.048 m)

Aprop = 192.85 m?
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La densidad de flujo de calor debe ser:

_7,586.77x10% w
1= 19285 m?

q = 39,340 W/m2

Asumiendo un hyp = 300 w/m?K y retomando las ecuaciones empleadas en el disefio de
los evaporadores de las unidades 1,2 y 3 se tiene luego:

Encontrando el factor de correccién por presion Fp mediante el empleo de la ecuacién
8.20:

9.5953 kPa)°'17

Fp=18 (22,060 kPa

Fp =048
Encontrando el valor de hyp:

W 07
hypy = 0.00417(22,060 kPa)®5° (39,340 W) (0.48)

hNBl = 3,272 W/mz K

Encontrando el factor de correcciéon por la geometria del haz de tubos:

0.75
0.785(0.9652 m)

0.0261m

Fh=1+01 -
0.866 (m) (0.0190 m)

-1

Fb = 2.05
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Encontrando el factor de correccidn por rango de ebullicidn mediante ecuacion 8.22:

1

Fc =
€ = 140.023(39,340 )°15(70.75 — 60.96)075

Fc=10.61

Sustituyendo en ecuacidon 8.18 se obtiene el valor del coeficiente de transferencia de calor
en su componente microconvectiva (desprendimiento de burbujas).

hyg = (3,272)(2.05)(0.61)

hNB = 4‘,091 W/mzK

Finalmente mediante el empleo de la ecuacidon 8.17 se obtiene el coeficiente de
trasferencia de calor del lado de la carcasa:

w w
+ 300

= 4,091
ho = 4,09 m2 K m? K

ho = 4‘,391 W/m2 K

8.6.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presidn en los tubos:
Calculando el factor de friccién:

f =1.2[0.0014 + 0.125(92,535) 73]

f = 5.54x1073

Aplicando la ecuacion de fanning:
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ol

(4)(5.54x1073)(4)(3.048 m) (1,401 n’;f

AP, =
i (0.0157 m)(2) (945 %)

APr =17.87 kPa

Calculando la pérdida de presidn en los cabezales:

(4)(4) (1,401 "'l‘fs)z

i @) (945 %)

AP, = 16.61 kPa

Calculando la pérdida de carga total:
AP; = 17.87kPa + 16.61 kPa

APr = 34.48 kPa

8.6.5. Verificacion del area de transferencia de calor.

En este disefio se toma el valor de resistencia de ensuciamiento de una salmuera natural

cuyo valor es de Rf = 0.0008 mZK/W_ Tomado de la ref. (6).
Sustituyendo en ecuacion 8.7:

-1
1 1 20
Uy, = + +0.0008™M" °C
47 18,759 Wizor 4391W/ 5oc Iw

Ud = 875 W/mz oC

Calculando el drea de transferencia de calor requerida:

7,586.77x103 w

A =
U (875W/ 5 0p) (46.75°C)
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Areq = 185.46 m?

Calculando el exceso de area:

£ de 4 _ 192.85 m? — 185.46 m? 100 %
xceso de area = T8E 16 2 0

Exceso de area = 3.94 %
Ya que se tiene un exceso de area de casi un 4%, el equipo se considera adecuado.

8.6.6. Verificacion de la maxima densidad de flujo de calor.

Para evitar la interferencia al paso de calor, debido a la ebullicidn por pelicula de vapor, es
necesario verificar que la densidad de flujo de calor esta en un rango menor a 0.5¢ax
como se explicd con anterioridad en el diseiio del evaporador de las unidades 1,2 y 3. Para
verificar el cumplimiento de dicha restriccién se efectia el mismo andlisis presentado en
el disefio del evaporador esto es:

Calculando el factor de correccién asociado a la geometria del haz de tubos segln la
ecuacion 8.28:

p _31[71*0.9652m*3.048m 015
b= 192.85 m? -

Calculando la maxima densidad de flujo de calor asociada a un solo tubo con la ecuacién
8.26:

9.5953 kPa)0'35 ( 9.5953 kPa)0'9

Gimax = 367(22,060 kPa) (22,060 kPa ~ 22,060 kPa

qlmax = 538,964 W/mz
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Con esta informacion se procede a calcular la maxima densidad de flujo de calor admisible
corregida para el haz de tubos mediante el empleo de la ecuaciéon 8.27:

Apmax = (538;964‘ W/mz) (0.15)
dpmax = 80,844 W/mz
Luego:

q 39,340 —
= [ (100 %)
dpmax 80,844 —
m

q

Apmax

= 48.66 %

La bibliografia antes citada (Ref. (10)) recomienda disefar con una densidad de flujo de
calor no superior a 0.5¢,,4x; POr tanto se esta al 48.66% del maximo permisible por lo
tanto el disefio es seguro para evitar la interferencia de ebullicién por pelicula de vapor.

8.7. Diseiio del condensador parala unidad 1y 2.
a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.

v Tipo TEMA AEL, Clase C.

v Configuracion (1-2).

v’ Longitud de los tubos | = 16 ft. (4.87 m).

v Tuberia de 3/, in. calibre 16 BWG (D, = 0.0190m y D; = 0.0157 m).

v Didmetro de la carcasa D; = 42 in. (1.0670m).

v NUmero de tubos N = 1,664.

v Deflectores segmentados al 25% del diametro de la carcasa, separados entre si
0.2542m haciendo un total de 18 deflectores transversales. (Nz = 18).

v’ Configuracion triangular con paso Pt = 15/16 in (0.0238 m).
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brar =

T e i i
—_— I | ——
x : o | )

Figura 8.10 Geometria basica del condensador.

b) Datos de entrada:
v' El flujo de calor que hay que remover del condensador es 6,315.6 kw.

v" El flujo masico del vapor a condensar es 2.59 kg/s.
v" El flujo masico del agua de enfriamiento del condensador es 302 kg/s.

c) Asignacion de flujos:

El fluido que circulara por los tubos es el proveniente de la torre de enfriamiento, es decir
el fluido que no experimentara cambio de fase, esto se decide atendiendo a la norma
TEMA la cual recomienda que el fluido mas ensuciante circule por los tubos, ya que esto
facilita la limpieza del equipo con una baqueta sin tener que desmontarlo totalmente.

18 (33.00 °C)
> > |,
(70.75 °C) 17 (28.00 °C)
9 (45.00 °C)

Figura 8.11 Diagrama de propiedades de proceso en el condensador de las unidades 1y 2.

Por otro lado es recomendable que el fluido a condensar circule fuera de los tubos, esto
debido a que si la condensacién se realiza dentro de los tubos se debe tomar en cuenta los
efectos de la parte de fluido que ha sido condensado y que puede inundar los tubos,
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causando una aceleracion del vapor que aun no ha condensado, complicando
grandemente los calculos.

8.7.1. Diferencia logaritmica media de temperatura real.

Como ya se menciond antes la DMLT, en los intercambiadores de calor en que uno de los
fluidos es isotérmico es la misma ya sea que la direccion de los flujos sea en paralelo o a
contracorriente, ademas el factor de correccidn f; es igual a 1.

Sin embargo el disefio del condensador en este proyecto es especial, debido a que se
condensara vapor sobrecalentado, por lo que el equipo debe tener dos zonas en serie. La
primera zona es de transferencia de calor de simple fase; en ella el vapor se enfria desde
la temperatura de entrada hasta la temperatura de rocio, que corresponde a la presién
dentro del condensador. La segunda zona corresponde a la condensacién
aproximadamente isotérmica del vapor.

En un condensador-desobrecalentador a contracorriente, y segun la geometria propuesta
de un paso por la carcasa y dos pasos por los tubos; el diagrama de evolucion de las
temperaturas es como se indica en la figura 8.12.

Una zona es para retirar el calor sensible del fluido a condensar la cual se representa con
“A”, mientras que la otra zona es para retirar el calor latente de condensacion y es
representada por “A;”.

Por otro lado, podria pensarse que para encontrar la DMLT basta con sustituir las
temperaturas de entrada y salida del fluido caliente y frio respectivamente en la ecuacién
3.17; sin embargo; esto es asi, sélo en intercambiadores de calor en donde el
comportamiento de las curvas de temperatura de los fluidos es predecible; no asi en el
caso de la figura anterior, en donde la curva de temperatura del vapor tiene dos zonas
totalmente distintas; con las cuales la DMLT no seria representativa de dicha evolucién.

Por lo tanto; la ecuacidon 3.17 no se aplica a intercambiadores que exhiben el
comportamiento del diagrama de la figura 8.12. Se debe entonces encontrar una DMLT
para la zona de calor sensible (DMLT) y otra para la zona de latente (DMLT;), combinando
dichos valores con el coeficiente global de transferencia de calor para cada zona, es decir:
Us y Uy, es posible luego encontrar el valor del area para la transferencia de calor sensible
A, y el area para la transferencia de calor latente 4.
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Vapor | Condensacién
Sobrecalentado! (proceso isotérmico)

& »la

T1 r<

Y

T2

Y

tz\:_\

t1 |

Figura 8.12 Diagrama de temperaturas vs Area en un condensador-desobrecalentador en
configuracion 1-2.

Para resolver el problema que se presenta con la figura 8.12, se hace la suposicién que el
condensador es a contracorriente pura y se toma como base a la figura 8.13 para
encontrar la DMLT para cada zona. Segun la ref.(6) el error cometido al hacer esta
suposicién se ve compensado al no tomar en cuenta el mecanismo conocido como
reflashing, el cual tiene lugar en la zona de sobrecalentamiento del condensador.

T1L

T2

t2

As A |

Figura 8.13 Diagrama de temperaturas vs Area en un condensador-desobrecalentador a
contracorriente pura.
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Si la temperatura de la pared de un tubo en esta zona, es menor que la temperatura de
rocio del vapor se formard condensado sobre la superficie de los tubos aunque la
temperatura global del vapor corresponda a un estado sobrecalentado. Cuando éste
condensado se desprende del tubo ingresa al seno de la fase de vapor donde sufre un
proceso de re-evaporacion (reflashing), extrayendo calor de la masa de vapor.

Lo anterior quiere decir; que aparece un nuevo mecanismo que contribuye en forma muy
eficiente a lograr el enfriamiento del vapor, mejorando el coeficiente de transferencia de
calor global para dicha zona. Para evaluar la temperatura en el punto de transicidn entre
la zona para transferencia de calor sensible y la zona para transferencia del calor latente
se emplea la ecuacion 8.41 la cual es presentada a continuacién:

(8.41)

Dénde:
t3: Temperatura del punto transicidon entre A y A; (°C).
t,: Temperatura de salida del fluido frio (°C).
Q;: Calor sensible total (w).
m.: Flujo masico del fluido frio (kg/ s).

cpc: Calor especifico del fluido frio (J/kg K).

El balance de calor del equipo puede expresarse por medio de:

Qs = mhvcpc (T, —T3) (8.42)

Dénde:

Q,: Calor sensible total (w).

Tyt Flujo masico del fluido caliente en forma de vapor (kg/ s).
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cpc: Calor especifico del fluido frio (J/kg K).
T,: Temperatura de entrada del fluido caliente (°C).

T,: Temperatura de salida del fluido caliente (hasta el punto se saturacién) (°C).

La temperatura promedio del vapor es:

45 +70.75 .
Tyrom = ————— = 57.87°C

De donde ¢, = 1,912 (J/kg K), sustituyendo ambos datos:

kg J . .
Qs =1(2.59—)(1,912——]) (70.75 °C — 45 °C)
s kg °C

Qs = 127.52 kw
La cantidad de calor latente a retirar esta dado por:
Q; = muA (8.43)

Ddnde:
Q,: Calor latente total (w).
my,: Flujo masico del fluido caliente (kg/s).

A: Calor latente de condensacion (kJ /kg).

A 45°Csetieneun A = 2,395k//kg.
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Sustituyendo:

kg ;s J

Q, = 6,203.05 kw
Mediante 8.41 se calcula finalmente t5:

127.52x103 w

kg Ji
(302 T) (4,178kg—oc>

t; = 33°C—

t; = 32.89°C

Con la temperatura en el punto de transicion entre A;y A; se encuentra la DMLT; al
sustituir en la ecuacion 3.17 t5 en lugar de t;:

[(70.75 — 33) — (45 — 32.89)]
(70.75 — 33)
In [(45 - 32.89)]

DMLT, =

DMLTg = 22.55°C
De manera similar se encuentra que:

[(45 — 32.89) — (45 — 28)]
(45 — 32.89)
l"[ (45 — 28)

DMLT, =

DMLT, = 14.41°C
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Como factor de seguridad y para lograr un disefio conservador, tal; y como lo expresa la
ref. (10) algunos autores calculan un factor de correccién f; de la DMLT, tomando en
cuenta las temperaturas de las entradas y salidas del condensador y la aplican a la DMLT
para cada zona asi:

_70.75—45_515
- 33-28 7
. 33 — 28 _ o1z
©70.75-28

Evaluando en R y S en ecuacién 8.5 se obtiene f; = 0.95.

Por lo tanto:

DMLT, = (22.55 °C)(0.95)
DMLT, = 21.42°C
DMLT; = (14.41°C)(0.95)

DMLT, = 13.68 °C

8.7.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua circulando por los tubos es:

28 433 .
Tyrom = —— = 305°C

A esta temperatura se tiene:

V' P =996 kg/m?
V' fp,0 =0.798x1073 Pa- s
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Calculando el drea de flujo por tubo:

A
Ay = 1 (0.0157 m)?

A'; = 1.94x107% m?

Calculando el drea de flujo por paso:

A, = (1.94x107* m?)(832)

A; = 0.161 m?
Calculando el caudal:
) 302k—g
V= )
996%

V =303.21x10~3 M°/

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

3
303.21x10-3mT
Ve = 0.161 m2

Ve =1.87m/s

Debido a que la velocidad del fluido dentro de los tubos es superior a 1.0 m/s se considera
que el area de flujo total es apropiada.

Calculo de la velocidad masica:

_ 302kg/s
£70.1610 m2
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kg
Gt = 1,875 m

Calculando el numero de Reynolds:

kg
(0.0157m) ( 1,875 2% S)

Re. =
¢ = 70.798x1073 Pa - 5)

Re, = 36,889

Ahora se sustituye en la ecuacion 8.14:

(1.87™M/)08

hi=7788 W/ o

Refiriendo h; al didametro exterior del tubo:

b = a8 w 0.0157 m
to = (7’7 mZK) (0.0190 m)

hip = 6,435 W/

8.7.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

a) Zona para evacuar el calor sensible del refrigerante.

Calculando el claro entre tubos:
C =0.0238m —0.0190 m

C =0.0048m

Calculando el drea de flujo por la carcasa mediante la ecuacién 8.34:
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s (1.067 m)(0.0048 m)(0.2542 m)
s 0.0238m

As = 0.0538 m?

Calculando el gasto masico de vapor mediante la ecuacion 8.35:

2.59 kg
s

G.=—=>
¥ 0.0538 m?

G, = 48.14 "g/m2 s

Calculando el didmetro equivalente para una configuracién en triangulo, mediante la
ecuacion 8.36:

4 <(%) (0.0238m)(0.86)(0.0238 m) — () (0.0190 m)2>

D, =
¢ 7 (0.0190 m)

D, =0.0136 m

Calculando numero de Reynolds para el vapor:

De tablas para vapor de agua a 45°C se obtiene p, = 1.046x107> Kg/m . g

(0.0136 m) (48.14 k—f)
Re. = mes
s 1.046 x 1075 Pa- s

Re, = 62,591

. U 0.14
En este caso en particular Pr =~ (M—) ~ 1.00.
w

Sustituyendo en la ecuacidn 8.37 para encontrar el coeficiente de trasferencia de calor del
lado de la carcasa en la zona de en que hay que retirar calor sensible h;.
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0.0200 2

mK ) (62,591)°55(1)03

hos = 036\ 50736

hos =230 W/ o0

b) Zona para evacuar el calor latente del refrigerante.

Para un condensador cuyo haz de tubos esta colocado en forma horizontal, el coeficiente
pelicular de condensacidn esta dado segun la ref. (24) por:

4GII>_1/3

1.
_ >1 ( U,
hop =——————F— (8.44)

1
()
k.’pL2g

h,, : Coeficiente pelicular de condensacion del lado de la carcasa para la zona de

Donde:

calor latente (w/m? K).

G''": gasto masico de condensado por unidad de longitud de los tubos (kg/m - s).
u.: Viscosidad dindmica del liquido condensado (Pa - s).

k;: Conductividad térmica del liquido condensado (w/m °C).

p..: Densidad del liquido condensado (kg/m3).

g: Aceleracién de la gravedad (m/s?).

Nota: todas las propiedades utilizadas en la ecuacion 8.44 deben ser evaluadas para la
temperatura de saturacion, para este caso la temperatura de saturacion corresponde a
45 °C.
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El valor de G", se determina mediante:

m
G" L (8.45)

R
Donde:
G'': gasto masico de condensado por unidad de longitud de los tubos (kg/m s).
L: Longitud del haz de tubos (m).

N: NUdmero total del haz de tubos.

Obteniendo de tablas de vapor saturado las propiedades de interés para vapor de agua a
45°C:

y, = 0.596x1073 Pa - s
k, = 0.637 w/m °C
pL = 990.1 kg/m3

g =9.81m/s?

Mediante la ecuacion 8.45:

2.50%9
GII — S >
(4.87 m)(1,664)73

6" =3.78x103%9/ .

Mediante la ecuacidn 8.44 el coeficiente pelicular de condensacion es:
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-1/3
4 (3.78x10-3 mk—gs)
1.51

0.596x1073 Pa-s

Y3
(0.596x1073 Pa - s)?

(0.637 %)3 (990.1 %)2 (9.81 Sﬂz)

8.7.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presidn en los tubos:
Calculando el factor de friccién:
f =1.2[0.0014 + 0.125(36,889)7%32]

f = 686x107°

Aplicando la ecuacidn de fanning:

k 2
(4)(6.86x107%)(2)(4.87 m) (1,875 m2.s)

AP, =
‘ (0.0157 m)(2) (996 %)

AP, = 30.04 kPa.

Calculando la pérdida de presidn en los cabezales:

@ (1,875 kg )2

2
AP, = k’;‘ -5
) (996W)

AP, = 14.12 kPa.
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Calculando la pérdida de carga total:
AP; = 30.04 kPa.+ 14.12 kPa.

APr = 44.16 kPa.

8.7.5. Verificacion del area de transferencia de calor.

a) Cdlculo de los coeficientes globales de transferencia de calor.
Ya que el fluido que circula por los tubos es agua bastante sucia; se ha tomado un valor de
resistencia de ensuciamiento correspondiente a agua de compensacidon para torre de
enfriamiento sin tratar, el cual es igual a (0.0012 m?K/w) y ya que afuera de los tubos se
tiene agua que estd recirculando se considera que es agua limpia por lo que el valor de la
resistencia de ensuciamiento en este caso para agua destilada es de (0.0004 m?K/w),

2
calculando el promedio de estos valores se tiene Ry = 0.0007 ™ k/W. Tomado de le ref.

(6).

Asi el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor
sensible es:

-1
1 1 m2 °C
Us = + +0.0007

w w
6,435 ZoC 230 ZoC

Us =192 Y/ 30

Y el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor
latente es:

-1
1 1 m?2 °C
Uy = + — + 0.0007

w
6,435 ZoC 9,003 ZoC

UA = 1,034‘ W/mz OC

290



b) Cdlculo de la superficie necesaria para la transferencia de calor.
Ya se explicé que para el caso del condensador del sistema de refrigeracién por absorcion,
deben existir dos zonas bien definidas. Una zona para transmitir calor sensible (4g) y
lograr llevar al vapor a un estado saturado; posteriormente se requiere de un area a

través de la cual se transmita calor latente (4,) y lograr condensar en su totalidad el vapor
del refrigerante.

Calculo el area de trasferencia de calor para evacuar calor sensible:

127.52x103 w

(192 %) (21.42°C)

As =

Ag = 31.00 m?

Cdlculo el area de trasferencia de calor para evacuar el calor latente:

6,203.05x10% w

W o
m) (13.68°C)

a (1,034

A, = 43852 m?

Calculando el area total requerida:
Atreq = As + 4y
Atreq = 31.00 m? + 438.52 m?

Atyeq = 469.52 m?

Calculando el drea propuesta:

Aprop = 1(0.0190 m)(1,664)(4.87 m)

Aprop = 483.71 m?
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Calculando el exceso de area:

483.71 m? — 469.52 m?

E de 3 = 1009
xceso de area 16952 m2 )

Exceso de area = 3.02 %

Se tiene por lo tanto un exceso de area del 3.02% por lo tanto este disefio se puede

considerar aceptable, por otro lado no se ha tomado en cuenta la velocidad del vapor

dentro del equipo lo cual sin duda va a mejorar el coeficiente global de transferencia de

calor para cada zona.

8.8. Diseiio del evaporador para la unidad 3.

a) Geometria propuesta:

v

NN N N N N NN

Intercambiador de carcasa y tubos.

Tipo TEMA AKL, Clase C.

Configuracion (1-6).

Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).

Tuberia de 3/, in, calibre 16 BWG (D, = 0.0190m y D; = 0.0157m).
Didmetro de la carcasa Ds = 57 in. (1.4478m).

Numero de Tubos N = 3,000.

4 Soportes para los tubos.

Configuracion triangular en el arreglo de tubos, con paso de P; = 15/16 in.
(P, = 0.0238m).

b) Datos de entrada:

v

v
v

El calor total que el evaporador absorbera del agua de la torre de enfriamiento es
igual a 7,059.8 kw.

El flujo masico del agua proveniente de la torre de enfriamiento es 187.5 kg/s.

El flujo masico del agua a evaporar proveniente del condensador es 3.00 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Atendiendo nuevamente las normas TEMA el fluido mas ensuciante circulard por los

tubos, esto por las razones que fueron explicadas en el contenido 8.3.
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Nota: El diagrama de propiedades de procesos para el evaporador de la unidad 3 es el
mismo que para la unidad 1y 2 (figura 8.2) por ello no se vuelve a presentar.

8.8.1. Diferencialogaritmica media de temperatura real.

Debido a que se tienen las mismas temperaturas de entrada y salida que para el
evaporador de la unidad 1y 2 la DMLT real es la misma que ya se habia calculado:

DMLT = 8.74°C

8.8.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua a enfriar circulando por los tubos es:

19 + 28

prom —

=23.5°C

A esta temperatura las propiedades del agua son:
k
Y puo =9973"9/ ;

v’ ly,0 =09243x1073 Pa-s

Calculando el area de flujo por tubo:
s
Al = " (0.0157 m)?

A'; = 1.94x10™% m?
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El flujo volumétrico es:

V—(1875kg) Lm’
B "~ s/ \997.31kg

V = 188.00x10~3 ™’/

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

3
(188.00x10—3 mT)

Vet = 94210+ m?) (500)

Ver = 1.93 M/

Calculando el drea de flujo por paso:
s
A = Z(0.0157m)2(500)

A =96.79x1073 m?

Calculando la velocidad masica:

187.5x1073 kTg
G = 96.79x10~3 m?2

G, =1937.18 X9/

Calculando el nimero de Reynolds:

(1,937.18 kg )(0.0157m)
m=.S
Ret =

(0.9243 x 1073 Pa - s)

Re, = 32,904
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Calculando el coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos mediante el
empleo de la ecuacion 8.14:

(1.93 M/5)°8

he = 1,423[1 +0.0146 (235 °0)] iy e o

h; = 7,422 W/m2 K

Refiriendo h; al exterior de los tubos se tiene:

0.0157 m
hio = 7,422 ( )

0.0190 m
hiO = 6,133 W/mzK

8.8.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

El drea del equipo propuesto es:
Aprop = m(0.0190 m)(3,000)(6.09 m)

Aprop = 1,090.54 m?

La densidad de flujo de calor debe ser:

_7,059.8x10% w
1= 109054 m?

q=06473 %/ ,

Asumiendo un hyp = 300 w/m?K y retomando las ecuaciones empleadas en el disefio del
evaporador de las unidades 1y 2:

Encontrando el factor de correccién por presion Fp mediante el empleo de la ecuacién
8.20:

. 8(1.6102kpa)°-17
P = 2°\22060 kPa
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Fp = 0.3564

Encontrando el valor de hyp:

0.7
hypy = 0.00417(22,060 kPa)*®* (6,473 W/ ,) " (0.3564)

hyp1 = 686 W/mzK

Encontrando el factor de correcciéon por la geometria del haz de tubos:

0.75

0.785(1.4478 m)
Fh=1+0.1 -1

0.0238 m?
0.866 (m) (0.0190 m)

Fb = 2.67

El factor de correccidon por rango de ebulliciéon es F, = 1.00 ya que no hay rango de
ebulliciédn, ademas el fluido en ebullicién es una sustancia pura.

Sustituyendo en ecuacidn 8.18 se obtiene el valor del coeficiente de transferencia de calor
en su componente microconvectiva (desprendimiento de burbujas).

hyg = (686%/ 34) (2.67)(1)

hNB = 1,831 W/mzK

Finalmente mediante el empleo de la ecuaciéon 8.17 se calcula el coeficiente de
trasferencia de calor del lado de la carcasa:
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ho = 1,831

+ 300
m2K m2K

hy = 2,131 W/m2 K

8.8.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presién en los tubos:
Calculando el factor de friccion:
f =1.2[0.0014 + 0.125 (32,904)°32]

f = 7.05x1073

Aplicando la ecuacion de fanning:

2
[<1,937.18 kg
| m2.s

]
I
Il 2(997.3 kg/m?) JI

AP, = 4(7.05x10—3)(6)( 609 m )

0.0157m

AP, = 123.48 kPa

Calculando la pérdida de presidn en los cabezales:

[(1,937.18 7:5?5)21
AR = 4(6)[ 2(997.3 kg/m3) ‘

AP, = 45.15 kPa

Calculando la pérdida de carga total.

APr = 123.48 kPa + 45.15 kPa

AP, = 168.63 kPa
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8.8.5. Verificacion del area de transferencia de calor.
En este caso se tomara el valor promedio de Ry entre agua de compensacion para torre de

enfriamiento sin tratar (0.0012 m?2K/w) y agua destilada (0.0002 m2K /w), cuyo valor es de
R; = 0.0007m*K /w. Tomado de la ref. (6).

Con este valor se procede a calcular el coeficiente global de transferencia de calor
mediante el empleo de la ecuacién 8.7:

1 1

U, =
47 12,131 W/ o2k t 6133 W/ o2k

T
+0.0007 MK/,

— w
U; =750 /mZK
Calculando el drea de transferencia de calor requerida:

7,059.8x10 3 w

Area = (750 Wi °c) (8.74°C)

req

Areq = 1,077 m?

Comparando con el area de trasferencia de calor del equipo propuesto:

E de iroq = 1090-54 m? — 1,077 m? 1005
Xxceso de area = 1077 m2 0

Exceso de area = 1.26 %

Es decir que se tiene un exceso de area de 1.26% se considera entonces que el equipo
propuesto es apropiado.
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8.8.6. Verificacion de la maxima densidad de flujo de calor.

Al igual que el disefio del evaporador de las unidades 1y 2; es necesario verificar que la
densidad de flujo de calor usada para los cdlculos anteriores no sobrepase 0.5¢,,,, Para
evitar la interferencia al paso de calor a causa de la ebulliciéon por pelicula de vapor como
ya se explicod anteriormente.

Retomando la ecuacién 8.27 se sabe que:
dbmax = 91imax * Db
Calculando el valor del factor @, con ecuacion 8.28:

7(1.4478 m)(6.09 m)
1,090.54 m?

@b = 31

9, = 0.0787

Calculando la maxima densidad de flujo de calor para un solo tubo mediante la ecuacién
8.26:

1.6102 kPa)0'35 ( 1.6102 kPa)0'9

Gimax = 367 (22,060 kPa) (22,060 kPa ~ 22,060 kPa

Gimax = 288,661 Y/ ,

Sustituyendo los valores correspondientes en la ecuacidn 8.27 para encontrar la maxima
densidad de flujo de calor admisible corregida para el haz de tubos:

Gomax = (288,661 ¥/ 3)(0.0787)
qpmax = 22,717 W/mz

Luego:

6,473 2
qa _ m?2 N
= L[ (100 %)
dpmax 22,717 —
m

q

9bmax

= 28.49%
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El valor de la densidad de flujo de calor utilizado como base en los calculos anteriores, es
muy inferior al maximo permisible. Es aproximadamente un 28 % del maximo aceptable,
por lo cual la geometria adoptada es satisfactoria.

8.9. Diseio del absorbedor para la unidad 3.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.
Tipo TEMA AEL. Clase C.
Configuracion (1-4).
Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).
Tuberia de 3/, in, calibre 16 BWG (D, = 0.0190 m y D; = 0.0157 m).
Diametro de la carcasa Dg = 90 in. (2.286 m).
Ndmero de tubos N = 4,876.
10 soportes para tubos separados entres si 24 in. (0.6096 m).

AN N N N TR SN

Configuracion triangular alineada en el arreglo de tubos con paso
P, =15/, ,in.(0.0238 m).

b) Datos de entrada:
v’ Calor a retirar del absorbedor Qs = 8,495.1 kw.
Flujo masico del circuito de enfriamiento m = 460.27 kg/s.
Flujo masico de solucién concentrada proveniente del generador m = 12.50 kg/s.

AN

Flujo masico de solucion débil que sale del absorbedor i = 15.50 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Atendiendo nuevamente las normas TEMA el fluido mas ensuciante circulard por los
tubos, esto por las razones que fueron explicadas en el contenido 8.4.

d) Caracterizacién de las temperaturas de disefo:

Se efectia el mismo andlisis que se aplicd al absorbedor de la unidad 1 y 2 de este
modo:

300



Aplicando el balance de masa en la bomba de recirculacién del absorbedor:
msol,intermedio - m,sol,debil = msol,fuerte

. * ! — .
xsol,intermedio- msol,intermedio - xsol,debil- m sol,debil — xsol,fuertemsol,fuerte

Sustituyendo y reagrupando:

msol,intermedio - m,sol,debil =12.50 kg/s

(O-SS)msol,intermediO - (O-SO)m’sol,debil = (0-62)(12-50kg/5)

Resolviendo:

Mot intermedio = 30.00 kg/s

".l,sol,debil =17.50kg/s

Flujo masico por tubo:

. _(3000 )(0.75in)
Mptubo = 2PV =7\ 6208 in

Tt cuno = 03511 K8/

Temperatura de la solucién intermedia:

3 3
Tsol,intermedio = ZOBn(SS)n + (14°C) ZoAn(ss)n

Tsol,intermedio = 4487 °C

Nota: El diagrama de propiedades de procesos para el absorbedor de la unidad 3 es el
mismo que para la unidad 1y 2 (figura 8.4) por ello no se vuelve a presentar.
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8.9.1. Diferencia logaritmica media de temperatura real.
Debido a que se tienen las mismas temperaturas de entrada y salida que para el
evaporador de la unidad 1y 2 la DMLT real es la misma que ya se habia calculado:

DMLT = 9.07 °C

8.9.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.
Debido a que se tienen las mismas condiciones de presién y temperatura que en el caso
del absorbedor de la unidad 1 y 2, las propiedades promedio del agua proveniente de la
torre de enfriamiento son las mismas.

V' Tprom = 30.5°C
k
V' PH,0 =996 'g/m3

u=0.790x10"3Pa-s
¢y = 417817, o
k=0616 W/

Pr =5.36

NN

Calculando el area de flujo por tubo:
s
A, = 7 (00157 m)2

A’y =193.59x107% m?

Calculando el area de flujo por paso:

4,876
A, = (193.59x1076 m?) (T)

A; = 235.99x1073 m?

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:
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406.27 X4
v, = S
el kg
(996 ﬁ> (235.99x10~3 m?2)

V,, = 1.73 M/

Debido a que la velocidad del fluido dentro de los tubos es superior a 1.0 m/s se considera
que el drea de flujo total es apropiada.

Calculando la velocidad masica:

406.27 kTg
"~ 235.99x1073 m?

Gt

G =1,72156 X9/ _,

Calculando el niumero de Reynolds en los tubos:

(0.0157 m) (1,721.56 kf
m

0.790x 103 Pa-s

;)

Re; =

Re, = 34,213

Ahora que se han calculado todos los parametros geométricos sustituyendo en la
ecuacion 8.14:

m\0-8
(173 %)
hi = 1,423(1 +0.0146 (30.5°0)) ro7==" v

hy=731846 W/ ;.

Refiriendo h; al didmetro exterior del tubo:

b = (731846 w 0.0157 m
i"_(’ ' mZK)<0.0190m)
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hip = 6,047.36 W/

8.9.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.
Nuevamente se tienen las mismas propiedades promedio que en el caso del absorbedor
de la unidad 1y 2, por lo tanto:

V' Tprom = 40.48°C
v ps =1,604.68 kg/m3

- J
Cps = 205748/} 1 o¢
Us = 0.003452 Pa - s
ks = 0.4608 W/m °C
Pr =15.41

SN NN

Calculando el numero de Reynolds mediante ecuacién 8.31:

4 (0.3511%9)

7(0.0190 m)(0.003452 Pa s)

Repsa =

Re,sq = 6,815.8

Calculando el coeficiente de friccidon mediante ecuacion 8.32:

fosa = [0.791n(6,815.8) — 1.64] 2

fosa = 0.03516

Calculando el nimero de Nusselt para pelicula descendente de solucién acuosa BrLi — H,0:

(0'0%516) (6,815.8 — 1,000)(15.41)
Nupsa = i,
1+127 (%516) (15.412/3 - 1)
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Ny, = 7332

Calculando el coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa:

(73.32)(0.4608 Y/ 1)
B 0.0190 m

()

ho = 177820 Y/ 5

8.9.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presién en los tubos:
Calculando el factor de friccién:

f =1.2[0.0014 + 0.125(34,213.26)7%32]

f =6.991x1073

Aplicando la ecuacién de Fanning:

AP, = 4(4)(6.991x10—3)(

kg
6.09 m )[(1,721.56 —
0.0157 m [

3|
2 (996 %) ‘

AP, = 64.6 kPa

Calculando la pérdida de carga en los cabezales:

1,721.56 i
| (o E)S) |
m3 J

AP, = 23.81 kPa
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Calculando la pérdida de carga total:

APr = 64.6 kPa + 23.81 kPa

APr = 88.41 kPa

8.9.5. Verificacion del area de transferencia de calor.

Al igual que en el caso del absorbedor de la unidad 1 y 2 se han tomado los valores de
resistencia de ensuciamiento de agua de compensacién para torre de enfriamiento
(0.0012 m?2K/w) y salmuera natural (0.0004 m?2K/w), calculando el promedio de estos

valores se tiene Ry = 0.0008 mzk/w. Tomado de la ref. (6).

Calculando el coeficiente global de transferencia de calor:

1 1
Uy = +
7 16,047.6 W 2g L77820W/ o

2
+0.0008 MK/,

Ug = 65457%/ o

Calculando el drea de transferencia de calor requerida:

8,495.1x103 w

(654.57 #) (9.07 °C)

Areq =

Areq = 1,430.89 m?

Célculo del area propuesta:
Aprop = m(0.0190m)(4876)(6.09 m)
Aprop = 1,772.49 m?

Calculando el exceso de area:

£ de 4 _ 1,772.49 m? — 1,430.89 m? 100%
xceso de area = 113089 m?2 0

Exceso de area = 23.87%
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El cdlculo anterior indica que el equipo propuesto tiene un 23.87 % de exceso de area
necesaria para el intercambio de calor; dado que las correlaciones empleadas siempre
poseen un error asociado es razonable aceptar un disefio conservador como este.

8.10. Disefio del intercambiador de calor de solucion para la
unidad 3.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.

v Tipo TEMA AFL, Clase C.

v Configuracion (2-4).

v Longitud de los tubos [ = 20 ft. (6.09 m).

v' Tuberia de 3/, in. calibre 16 BWG (D, = 0.019m y D; = 0.0157m).

v Didmetro de la carcasa D; = 13 1/4 in.(0.337 m).

v" Numero de tubos N = 124.

v Deflectores segmentados al 25% del didmetro de la carcasa, separados entre si
0.17m haciendo un total de 34 deflectores transversales. (Nz = 34).

v’ Configuracion triangular con paso Pt = 15/16l'n. (0.0238m).

b) Datos de entrada:
v" Flujo de calor intercambiado Q,,; = 730.15 kw.
v" Flujo masico de solucién concentrada al 62% es de 10.79 kg/s.
v" Flujo masico de solucién débil al 50% es de 13.38 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Al igual que el caso del intercambiador de calor de la unidad 1 y 2 el fluido mas caliente
circulara por los tubos.
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T1=95.69 °C
t2=62.05°C

T2=59.93°C
t1=36.09 °C

Figura 8.14 Diagrama de propiedades de proceso en el intercambiador de calor de
solucién de la unidad 3.

8.10.1. Diferencia logaritmica media de temperatura real.
Primero se calcula la DMLT como si se tratara de un intercambiador de calor a

contracorriente pura.
(95.69 °C — 62.05°C) — (59.93 °C — 36.09 °C)

1 [95:69 °C — 62.05 °C
"159.93°C — 36.00 °C

DMLT,, =

DMLT,, = 27.82°C

Basandose en la ecuacién 8.5 se calcula el factor de correccién para la geometria

propuesta.

_ 62.05-36.09

"~ 95.69 — 36.09
S =0.436

_95.69 —59.93

~ 62.05 — 36.09
R =1.378
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{— [(1.378)(0.436) _ 1]1/2

_ 0436 —1
P, = 1/2
L 37g _ [(1378)(0.436) — 1
: 0436 —1
P, = 0.296
, 1-0.296
V13782 +1 . " T=(1.378)(0.296)
t
1378 +1 (ﬁ) ~1-1378+V13782 +1

2 2
(m) —1-1378—-v13782 + 1

Para obtener la DMLT real de la configuracién propuesta, se multiplica el factor de
correccion F, por la DMLT,, (diferencia logaritmica media de temperatura para un
intercambiador de calor a contracorriente pura).

DMLT = (0.95)(27.82 °C)

DMLT = 26.43°C

8.10.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.
Nuevamente se calculan las temperaturas promedio de las corrientes de fluido y las
respectivas propiedades de interés para el disefio térmico, para ello se toma como base
las ecuaciones que van de la 8.1 a la 8.4.

Las propiedades promedio de la solucion concentrada son las mismas que en el caso del
intercambiador de solucién de la unidad 1y 2.

V' Tprom = 77.81°C

v ps=1,715.44 kg/m3

v Cps = 1,874.83 kg/m?

v us =0.003298 Pa - s
w

v kg =04715 —.

v Pr=13.11

309



Calculo del area de flujo por tubo:
s
Al = Z(0.0157 m)?

A, =193.59x107° m?

Calculo del area del flujo por paso:

124
A; = (193.59x107° m?) (T)

A, = 6.001x1073 m?

Célculo de la velocidad masica:

1250 kg/s
£ 6.001x1073 m?
k
G, = 2,082.86 —3-.
m=s

Calculo de la velocidad del fluido dentro de los tubos:

2,082.86 —J
V., = m?s
el kg
1,715.44 -5

m

Vo =121m/s

Se tiene una velocidad del fluido dentro de los tubos superior a 1.0 m/s por lo que el area
de flujo total es apropiada.

Calculando el nimero de Reynolds:
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(0.0157 m) (2,082.86 kg )
m-s

Re, =
% (0.003298 Pa - 5)
Re, = 9,915.37
0.14
Con:(L) =95
Hw
Se tiene:
0.4715 —mWK o as
= ——K 0.023)(9,915.37)%8(13.11)°33(0.95
hi = | 551k | 0023)(991537)°°(13.11)°%(0.95)

hy = 254194 —

Refiriendo h; al didmetro exterior del tubo:

hio = (2,541.94— )(0'0157m)
AT T T m2 k/\0.0190 m

w
hip = 2,100.45 —

m

8.10.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.
Nuevamente calculando las propiedades promedio de la solucién diluida:

V' tyrem49.07 °C

v ps =1,506.97 kg/m3

v ¢y =2193.8]/kg

v us =0.002126 Pa-s
w

v kg = 048382

v Pr=9.63

Retomando los pardmetros geométricos de la configuracién propuesta:
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P, =0.0238m
B =0.17m
n=2

Ds =0.337m

ASRNENEN

Calculando el claro entre tubos:
C =0.02381m —0.0190m

C =0.00481m

Calculando el drea de flujo por la carcasa mediante la ecuacidn 8.34:

s (0.337 m)(0.0048 m)(0.17 m)
s 2(0.0230 m)

Ag = 0.00578 m?

Calculando el gasto mdsico mediante la ecuacion 8.35:

15.50 kg
G.=—— S
¥ 0.00578 m?

G, = 2,682.99 kg/mz .

Calculando el didametro equivalente mediante ecuacion 8.36:

4 <(%) (0.02381m)(0.86)(0.02381 m) — () (0.0190 m)2>

D. =
¢ 7 (0.0190 m)

D, = 0.0136 m

Calculando nimero de Reynolds:
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(0.0136 m) (2682 99 K9 )

R =
s = 0.002126 Pa - s

Re, = 17,163
. . u 0.14 . s .
Sustituyendo los datos anteriores y (u_) = 1.016 en la ecuacion 8.37 se tiene:

0.4838 —

mR (0.36)(17,163)%55(9.722)%33(1.016)

ho =\ 00136 m

h, =5911.18 —
o T T mK

8.10.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presién en los tubos:
Calculando el factor de friccién:
f =1.2[0.0014 + 0.125 (9915.37)7932]

f =0.009574

Aplicando la ecuacién de Fanning:

2,082.86 kg)]
I

AP, = 4(0. 009574)(4)( -
2 (1 715.44 g)J

0.0157 ){

AP, = 75.13 kPa

Calculando la pérdida de carga en los cabezales:
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k
wh = o) l[(z ,082.86 gg)
_3

|_2(1 715.44 )

|
AP, = 20.23 kPa

Calculando la pérdida de carga total:

APy = 75.13kPa + 20.23 kPa

AP, = 95.36 kPa

8.10.5. Calculo de caida de presion del lado de la carcasa.

Calculando el factor de friccion:

f =1.728(17,163.06)~0188

f=0.276

Sustituyendo valores en la ecuacion de pérdidas de carga en la carcasa se tiene:

1

1,506.97 kg ‘

Ps = (0.276)

(34 + 1)(0.337 m)
0.0136 m H

APs = 571.7 kPa

8.10.6. Verificacion del area de transferencia de calor.
Al igual que en el disefo del intercambiador de calor de solucién de la unidad 1y 2, en
este caso se adopta una resistencia de ensuciamiento correspondiente a la de una

salmuera la cual es Ry = 0.0004 mzk/w. Tomado de la ref. (6).

Calculando el coeficiente global de transferencia de calor:
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1 1
= +
w w
2,10045%/ 5. 5911180 W/ .

U, +0.0004 M* K/,

Ug =956.7 W/ 3 0oc

Calculando el drea de transferencia de calor requerida:

883.2x103 w
A =

e (9567 %) (26.43°C)

Areq = 3493 m?

Calculo del area propuesta:
Aprop = 1(0.0190m)(124)(6.09 m)

Aprop = 45.08 m?

Calculando el exceso de area:

45.08 m? — 34.93 m?

E de 3 = 1009
xceso de area 34.93 2 %

Exceso de area = 29.08 %

El calculo anterior indica que el equipo propuesto tiene un 29.08 % de exceso de area
necesaria para el intercambio de calor, y por la razones que ya fueron explicadas en el
contenido 8.5 este exceso de area se considera adecuada.

8.11. Diseiio del generador para la unidad 3.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.
v' Tipo TEMA AKL, Clase C.
v' Configuracién (1-4).
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AN NN Y RN

Longitud de los tubos 10 ft. (3.048 m).

Tuberia de 3/4 in. calibre 16 BWG (D, = 0.0190m y D; = 0.0157m).

Didmetro de la carcasa Ds = 43 in. (1.0922 m).

Numero de Tubos N = 1,200.

4 Soportes para los tubos.

Configuracion triangular en el arreglo de tubos, con paso de P; = 35/32 in
(P, = 0.0277 m).

b) Datos de entrada:

v

NN

El calor que demanda el generador es igual a 8,750.62 kw.

El flujo masico del agua geotérmica que aportara el calor es igual a 82.47 kg/s.
El flujo mdsico de la solucidn débil del B,L; 15.50 kg /s .

Flujo masico de la solucidn fuerte 12.50 kg/s.

c) Asignacion de Flujos:

Al igual que en el caso del disefio para el generador de la unidad 1 y 2 son tomadas en

cuenta las recomendaciones dadas por TEMA; por lo que se ha decidido que el agua

geotérmica circule por los tubos ya que es el fluido mas ensuciante también el mas

caliente.

15(130 °C)
(105 °C) 16
) 8 (70.75 °C)
go—> | /\| o>
(62.05 °C) /N
5(95.69 °C)

Figura 8.15 Diagrama de propiedades de proceso en el generador de la unidad 3.
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8.11.1. Diferencia logaritmica media de temperatura real.

A continuacion, se procede a calcular la diferencia de temperatura entre el fluido caliente
y frio, el planteamiento general de este proceso ya se explicd en el diseifio del generador
de las unidades 1y 2, por lo que se calculara dicho valor de la siguiente manera:

AT =117.5°C—70.75°C

AT = 46.75°C

8.11.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua geotérmica circulando por los tubos es:

105+ 130

Tyrom = ———— = 117.5°C

A esta temperatura sus propiedades son:

V' pu,0 = 945.2 kg/m?
Hy,o = 0.2377x 1073 Pa-s

Pry,o = 1.44

RN

kH20 = 0.6827 W/m OC

Calculando el area de flujo por tubo:

El flujo volumétrico es:

T
A’y = 7(0.0157 m)®

A’y =1.94x107* m?

V—(8247kg> Lm?
U s/ \945.2 kg
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V = 87.25x1073 M*/

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

3
(87.25x10—3 mT)

Vet = M.9ax10-* m?)(300)

Ver = 1.49 /g

Calculando el area de flujo por paso:

T
A = " (0.0157 m)?(300)

A, = 0.058 m?

Calculando la velocidad masica:
82.47 kTg
Ge = 0.058 m?2

G, = 1,421 ""g/m2 .

Calculando el nimero de Reynolds:

m2.s
0.2377x 1073 Pa-s

(0.0157 m) (1421 kg )
Re; =

Re, = 93,856

Calculando el coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos mediante el
empleo de la ecuacion 8.33:

0.6827 W/
h; = 0.023(93,856)%8(1.44)°33 <M>

0.0157m
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hi=10,722 W/ 5 4

Refiriendo h; al exterior del tubo:

w 0.0157m
h;, = 10,722 ( )

m?2 K \0.0190 m

hio =8859 W/ 5 4

8.11.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

El area del equipo propuesto es:

Aprop = 1(0.0190 m)(1200)(3.048 m)

Aprop = 218.32m?

La densidad de flujo de calor debe ser:

_ 8750.62x10% w
1= 51832 m?

q=40,081"%/ ,

Asumiendo un hyp = 300 w/m?K y retomando las ecuaciones empleadas en el disefio del
evaporador y generador de las unidades 1y 2 se tiene:

Encontrando el factor de correccién por presion Fp mediante el empleo de la ecuacién
8.20:

9.5953 kPa\"1”
Fp = 1.8( )

22,060 kPa

Fp =048
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Encontrando el valor de hyp;:

0

W 07
hypt = 0.00417(22,060 kPa)®%° (40,081 W) (0.48)

hNBl = 3,315 W/mz K

Encontrando el factor de correcciéon por la geometria del haz de tubos:

0.75
0.785(1.0922 m)

0.0277m
0.0190 m

Fb=1+0.1

-1

0.866( )2 (0.0190 m)

Fb = 2.06

Encontrando el factor de correccién por rango de ebullicién mediante la ecuacién 8.22:

1

Fc =
€ = 140.023(40,081)°15(8.7)075

Fc =10.63

Sustituyendo en la ecuacién 8.18 se obtiene el valor del coeficiente de transferencia de
calor en su componente microconvectiva (desprendimiento de burbujas).

hyg = (3,315)(2.06)(0.63)

hNB = 4',302 W/mZK

Finalmente mediante el empleo de la ecuacion 8.17 se calcula el coeficiente de
trasferencia de calor total del lado de la carcasa:

ho = 4,302

Y 4300 —2
m2K m2K

ho = 4,602 Y/ ;.
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8.11.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presion en los tubos:

Calculando el factor de friccion:

f =1.2[0.0014 + 0.125(93,856)°32]

f = 5.52x1073

Aplicando la ecuacion de fanning:

ol

(4)(5.52x1073)(4)(3.048 m) (1,401 ni‘f’
AP, =

(0.0157 m)(2) (945.2 %)

APr = 18.32 kPa

Calculando la pérdida de presién en los cabezales:

k 2
wp (4)(4) (1,401 mg )

@) (945.2 %)

AP, = 17.09 kPa
Calculando la pérdida de carga total:

APy = 18.32 kPa + 17.09 kPa
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AP; = 35.41 kPa

8.11.5. Verificacion del area de transferencia de calor.
Al igual que en el disefio del generador de la unidad 1y 2 en este disefio se toma el valor
de resistencia de ensuciamiento de una salmuera natural cuyo valor es de Ry =

0.0008 mZK/W. Tomado de la ref. (6).

Sustituyendo en la ecuacion 8.7:

-1
1 1 20
Uy = + +0.0008™M" °C
47 18,859 Wizor 4602W/ 5o /w

Ug =884/ 5o

Calculando el drea de transferencia de calor requerida:

_ 8750.62x10°w
I (884%/ ;.r) (46.75°C)

Are

Apeq = 211.74 m?

Calculando el exceso de area:

£ de 4 _ 21832 m? — 211.74 m? 100 %
xceso de area = STL a2 0

Exceso de area = 3.12 %

Ya que se tiene un exceso de area del 3.12 %, el equipo se considera adecuado, pues dicho
exceso de area es adecuado para garantizar una buena trasferencia de calor frente al

incremento de la resistencia al flujo de éste; por la acumulacion de sedimentos y otro tipo
de impurezas.
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8.11.6. Verificacion de la maxima densidad de flujo de calor.

Calculando el factor de correccién asociado a la geometria del haz de tubos:

o =31l 1.0922 * 3.048
b= [ 218.32

Calculando la maxima densidad de flujo de calor asociada a un solo tubo:

9.5953 kPa)°'35 ( 9.5953 kpa>°-9

Gimax = 367(22,060 kPa) (22,060 kPa ~ 22,060 kPa

Gimax = 538964 W/,

Con esta informacion se procede a calcular la maxima densidad de flujo de calor admisible
corregida para el haz de tubos mediante el empleo de la ecuacién 8.27:

Apmax = (538;964‘ W/mz) (0.15)

qpmax = 80,844 W/mz

Como ya se ha mencionado en repetidas ocasiones, segun la ref. (10) no se recomienda
disefar con una densidad de flujo de calor superior a 0.5qymqx POrque se corre el riesgo
de interferencia por pelicula de vapor. Otro consejo es nunca disefiar con una densidad de
flujo de calor superior a 0.7qpmax-

Ahora si se hace la relacién:

q 40,081 —>
= -1 (100 %)
dpmax 80,844 —
m

q

9bmax

=49.57%
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Es decir que se estd abajo del limite permitido de 0.5qpmax pOr lo tanto el disefio es
aceptable.

8.12. Diseiio del condensador para la unidad 3.

a) Geometria propuesta:
v’ Intercambiador de carcasa y tubos.

v’ Tipo TEMA AEL, Clase C.

v Configuracion (1-2).

v Longitud de los tubos | = 16 ft. (4.87 m).

v Tuberiade 3/4in calibre 16 BWG (D, = 0.0190m y D; = 0.0157m).

v Didmetro de la carcasa D; = 45 in. (1.1430m).

v" Numero de tubos N = 1,918.

v Deflectores segmentados al 25% del didmetro de la carcasa, separados entre si
0.2542m haciendo un total de 18 deflectores transversales (Ng = 18).

v’ Configuracion triangular con paso Pt = 15/16 in (0.0238m).

b) Datos de entrada:
v' El flujo de calor que se debe remover del condensador es 7,315.4 kw .
v' El flujo masico del vapor a condensar es 3.00 kg/s.
v' El flujo masico del agua de enfriamiento del condensador es 349.85 kg/s.

c) Asignacion de flujos:

Por los motivos que fueron explicados en el contenido 8.7 el fluido a condensar circula por
la carcasa; mientras que el agua de enfriamiento circulara por los tubos.

Nota: El Diagrama de propiedades de proceso para el condensador de la unidad 3 es el
mismo que el mostrado en la figura 8.11.
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8.12.1. Diferencia logaritmica media de temperatura real.
En base al anadlisis presentado en el contenido 8.7.1 y retomando el balance da calor en el
equipo:

Qs = mhvcpv(Tl - TZ)

Sustituyendo en la ecuacion. 8.42:

kg J . .
Qs =13.00 1,912 (70.75°C —45°C)
s kg °C

Qs = 147.71 kw

Retomando la ecuacién 8.43 y sustituyendo:

kg Ji
=(3.00 —)(2,395x103 )
@ ( s )( x kg °C

Q; = 7,185 kw

Sustituyendo en 8.41:

147.71x10% w

kg Ji
(349.85 T) (4,178 kg—°C)

ty =33°C —

t; = 32.89°C

Con t; y en base a la figura 8.13 se tiene:

[(70.75 — 33) — (45 — 32.89)]

(70.75 — 33)
In [(45 - 32.89)]

DMLT, =

DMLT, = 22.55°C

Después:

325



[(45 — 32.89) — (45 — 28)]
(45 — 32.89)
l"[ (45 — 28)

DMLT; =

DMLT; = 14.41°C

Se busca ahora encontrar el factor de correccion de la DMLT correspondiente, las razones

de aplicar este factor ya se explicaron en el disefio del condensador de las unidades 1y 2.

_70.75—45_515
©33-28 7
_ 33-128 _ o2
©70.75—-28

Evaluando para R y S en la ecuacién 8.5 se tiene f; = 0.95

Por lo tanto:
DMLT, = (22.55 °C)(0.95)
DMLT, = 21.42°C
DMLT; = (14.41°C)(0.95)

DMLT; = 13.68 °C

8.12.2. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de los tubos.

La temperatura promedio del agua circulando por los tubos es:

28 433 .
Tyrom = ———— = 305°C

A esta temperatura se tiene:

V' PHyo =996 kg/m?
v’ uy,0 =0.798x1073 Pa - s
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Calculando el drea de flujo por tubo:

T 2
A’y = 7(0.0157)

A'; = 1.94x10™* m?

Calculando el drea de flujo por paso:

A, = (1.94x10~* m2)(959)

A, = 0.1856 m?
Calculando el caudal:
349.85 K9
v S
kg
996 —%
m

V =351.25x10"3 M°/

Calculando la velocidad del fluido dentro de los tubos:

3
351.25x1073 mT
Ve = 0.1856 m2

Ve =1.88m/s

Debido a que la velocidad del fluido dentro de los tubos es superior a 1.0 m/s se considera
que el area de flujo total es apropiada.

Calculando la velocidad masica:

349.85k—g
GL' = — 5
0.1856 m?

327



G, = 1,884 kg/mz s

Calculando el niumero de Reynolds en los tubos:

k
(0.0157 m) (1,884 mfs)

0.798x1073 Pa s

Re, =

Re, = 37,066

Calculando el coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos:

m\0-8
(188 7)
he = 14231+ 0.0146 (305 °0)) (5 o

hi=7821%/ o

Refiriendo h; al exterior del tubo:

w ) (0.0157 m)

0 = 21
hio (7’8 m2K/\0.0190 m

hip = 6,462 W/ 5

8.12.3. Calculo del coeficiente de transferencia de calor del lado de la carcasa.

¢) Zona para evacuar el calor sensible del refrigerante.

Calculando el claro entre tubos:
C =0.0238m —0.0190 m

C =0.0048m

Calculando el drea de flujo de la carcasa mediante la ecuacion 8.34:
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s (1.1430 m)(0.0048 m)(0.2563 m)
s 0.0238m

As = 0.0576 m?

Calculando el didmetro equivalente para una configuracion en triangulo mediante la
ecuacion 8.36:

4 <(%) (0.0238 m)(0.86)(0.0238 m) — () (0.0190 m)2>

7(0.0190 m)

D, =

D, = 0.0136 m

Calculando el gasto mdsico de vapor mediante la ecuacién 8.35:

kg
3.00 =

Gs = 50576 m?

G, =5208 "9/ ,

Calculando numero de Reynolds para el vapor:

De tablas para vapor de agua a 45°C se obtiene p, = 1.046x107°Pa - s

kg
) (0.0136 m) (52.08 m)

Re. =
=T 1.046x 1075 Pa-s
Re, = 67,713
. U 0.14
En este caso en particular Pr =~ (M—) ~ 1.00.

Sustituyendo en la ecuacidn 8.37 para encontrar el coeficiente de trasferencia de calor del
lado de la carcasa en la zona en que se debe retirar calor sensible h,;.
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0.0200 2

mK ) (67,713)055(1)03

hos = 036\ 50736

hos =240 W/ 5

d) Zona para evacuar el calor latente del refrigerante.

Obteniendo de tablas de vapor saturado las propiedades de interés para vapor de agua a
45 °C se tiene:

k, = 0.637 w/m °C
pL = 990.1 kg/m3

u, = 0.596x1073 Pa s

Retomando la ecuacién 8.45 la cual define el gasto masico de condensado y sustituyendo:

3.00 X9
GII — S >
(4.87 m)(1,918)73

6" =3.99x1073 X9/, ¢

Mediante la ecuacidn 8.44 se calcula el coeficiente pelicular de condensacion:

ms
0.596x1073 Pa s

kg \\ 3
4(3.99)610_3 —)
1.51

Y3
(0.596x1073 Pa - s)?

(0.637 %)3 (990.1 %)2 (9.81 Sﬂz)

hor=8843 W/
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8.12.4. Calculo de la caida de presion del lado de los tubos y cabezales.

Calculando la pérdida de presion en los tubos:
Calculando el factor de friccién:
f =1.2[0.0014 + 0.125(37,066)%32]

f = 6.85x1073

Aplicando la ecuacidn de fanning:

(4)(6.85x107%)(2)(4.87 m) (1'884 nfzg 5)2

Apt=

(0.0157 m)(2) (996 %)

AP, = 30.29 kPa.

Calculando la pérdida de presién en los cabezales:

(®)@) (1884 "95)2

2
AP, = k’; :
@) (996ﬁ)

AP, = 14.25 kPa.

Calculando la pérdida de carga total:

APr = 30.29 kPa.+ 14.25 kPa.

AP, = 4454 kPa.

8.12.5. Verificacion del area de transferencia de calor.
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a) Cdlculo de los coeficientes globales de transferencia de calor.
Por los mismos motivos que en el caso del condensador de la unidad 1y 2, en este disefio;
se ha tomado los valores de resistencia de ensuciamiento de agua de compensacién para
torre de enfriamiento sin tratar, la cual circula en el interior de los tubos con un valor de
(0.0012 m? K/w) y ya que afuera de los tubos se tiene vapor de agua que estd recirculando
se considera como agua limpia por lo que el valor de la resistencia de ensuciamiento en
este caso es de (0.0002m? K/w), calculando el promedio de estos valores se tiene

R; = 0.0007 ™" K/,, Tomado de la ref. (6).

Asi el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor
sensible es:

-1
1 1 m? °C
Us = 7t w— 1 0.0007

6,462 m 240 W

Us =199 Y/ 2oc

Y el coeficiente global de transferencia de calor para la zona en que se evacua el calor
latente es:
-1
1 1 m? °C

+ + 0.0007
w w
0462 prog B8 e

Uy, =

Up=1033%/ 50

b) Cdlculo de la superficie necesaria para la transferencia de calor.

Calculando el area de trasferencia de calor para evacuar el calor sensible:

147.41x103 w

(199 %) (21.42°C)

As =

Ag = 34.65 m?

Calculando el area de trasferencia de calor para evacuar el calor latente:

332



7,185x103 w

(1,033 %) (13.68°C)

AA:

A; = 508.44 m?

Calculando el area total requerida:
Atyeq = 34.65 m? + 508.44 m?

Atyoq = 543.09 m?

Calculando el drea propuesta:
Aprop = m(0.0190 m)(1,918)(4.87 m)

Aprop = 557.54m?

Calculando el exceso de area:

g e dreq — 557.54 m? — 543.09 m? 1005,
Xceso dae area = 543.09 m2 0

Exceso de area = 2.66 %

Se tiene un exceso de area de 2.66% lo cual no parece mucho pero en realidad son
14.45 m? extra; por lo tanto el equipo serad capaz de cumplir con las exigencias del trabajo
de manera satisfactoria.

8.13. Resumen de los parametros de diseiio de los
intercambiadores de calor.
Con el fin de facilitar la ubicacién de los datos y parametros mas relevantes en el disefio
de los distintos intercambiadores de calor, se presentan a continuacién una serie de tablas
con dicha informacioén.
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Tabla 8.1 Resumen de datos del evaporador de la unidad 1.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 966.21 (m?)
3 Numero total de tubos. 2,658
4 Longitud de los tubos. 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-6
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 1.3716 m (54 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 1.2103 m (47.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didmetro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos. Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.

21 | Fluido circulando. Agua T. E.
22 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?
23 | Areade flujo por paso. 85.76x> m”
24 | Velocidad del fluido. 1.62 m/s
25 | Velocidad masica. 1,619.51 kg/m’*s
26 Nimero de Reynolds. 27,508
27 | Coeficiente de transferencia de calor. 5,332 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 Fluido circulando.

Agua del Condensador

Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia

2
29 de calor. 300 w/m’K
30 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 1,753 w/mK
de calor.
31 | Coeficiente de transferencia de calor. 2,053 w/m’K
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Tabla 8.2 Resumen de datos del evaporador de la unidad 2.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 966.21 (m?)
3 Numero total de tubos. 2,658
4 Longitud de los tubos. 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-6
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 1.3716 m (54 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 1.2103 m (47.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didmetro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos. Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.

21 | Fluido circulando. Agua T. E.
22 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?
23 | Areade flujo por paso. 85.76x> m”
24 | Velocidad del fluido. 1.62 m/s
25 | Velocidad masica. 1,619.51 kg/m’*s
26 Nimero de Reynolds. 27,508
27 | Coeficiente de transferencia de calor. 5,332 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 Fluido circulando.

Agua del Condensador

Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia

2
29 de calor. 300 w/m’K
30 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 1,753 w/mK
de calor.
31 | Coeficiente de transferencia de calor. 2,053 w/m’K
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Tabla 8.3 Resumen de datos del evaporador de la unidad 3.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 1,090.54 (m?)
3 Numero total de tubos. 3,000
4 Longitud de los tubos. 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-6
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 1.4478 m (57 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 1.2103 m (47.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didmetro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos. Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.

21 | Fluido circulando. Agua T. E.
22 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?
23 | Areade flujo por paso. 96.79x10° m*
24 | Velocidad del fluido. 1.93 m/s
25 | Velocidad masica. 1,937.18 kg/m’s
26 | Numero de Reynolds. 32,904
27 | Coeficiente de transferencia de calor. 6,133 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 Fluido circulando.

Agua del Condensador

Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia

2
29 de calor. 300 w/m’K
30 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 1,831 w/mK
de calor.
31 | Coeficiente de transferencia de calor. 2,131 w/m’K
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Tabla 8.4 Resumen de datos del absorbedor de la unidad 1.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 1,234.49 m*
3 Numero total de tubos 3,396
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-4
8 Configuracion de tubos Triangular alineada
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 2.438 m (96 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0190 m (3/4 in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 10
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.6096 (24 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.0127 m (1/2 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de la placa tubular 0.0254 m (1 in)
17 | Didametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316 L
20 | Material de la carcasa y soportes. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
21 | Fluido circulando Aguade T.E
22 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
23 | Area de flujo total en los tubos 164.36x10° m*
24 | Velocidad del fluido 2.14m/s
25 | Velocidad masica 2,133.73 kg/(m” s)
26 Numero de Reynolds 42,404.51
27 | Nimero de Prandtl 5.36
28 | Coeficiente de transferencia de calor 7,169.02 w/(m” K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

29 Fluido circulando Solucion de LiBr-H,0
30 Numero de Reynolds 6,547.9
31 | Numero de Prandtl 15.41
32 | Numero de Nusselt 70.44
33 | Coeficiente de transferencia de calor 1,708.36 w/(m* K)
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Tabla 8.5 Resumen de datos del absorbedor de la unidad 2.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 1,234.49 m*
3 Numero total de tubos 3,396
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-4
8 Configuracion de tubos Triangular alineada
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 2.438 m (96 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0190 m (3/4 in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 10
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.6096 (24 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.0127 m (1/2 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de la placa tubular 0.0254 m (1 in)
17 | Didametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316 L
20 | Material de la carcasa y soportes. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
21 | Fluido circulando Aguade T.E
22 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
23 | Area de flujo total en los tubos 164.36x10° m*
24 | Velocidad del fluido 2.14m/s
25 | Velocidad masica 2,133.73 kg/(m” s)
26 Numero de Reynolds 42,404.51
27 | Nimero de Prandtl 5.36
28 | Coeficiente de transferencia de calor 7,169.02 w/(m” K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

29 Fluido circulando Solucion de LiBr-H,0
30 | Numero de Reynolds 6547.9
31 | Numero de Prandtl 15.41
32 | Numero de Nusselt 70.44
33 | Coeficiente de transferencia de calor 1,708.36 w/(m* K)
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Tabla 8.6 Resumen de datos del absorbedor de la unidad 3.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 1,772.49 m*
3 Numero total de tubos 2,876
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-4
8 Configuracion de tubos Triangular alineada
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 2.7432 m (108 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0190 m (3/4 in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 10
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.6096 (24 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.0127 m (1/2 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de la placa tubular 0.0254 m (1 in)
17 | Didametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316 L
20 | Material de la carcasa y soportes. AISI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
21 | Fluido circulando Aguade T.E
22 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
23 | Area de flujo total en los tubos 235.99x107° m?
24 | Velocidad del fluido 1.73 m/s
25 | Velocidad masica 1,721.56 kg/(m* s)
26 Numero de Reynolds 34,213.26
27 | Nimero de Prandtl 5.36
28 | Coeficiente de transferencia de calor 7,318.46 w/(m’ K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

29 Fluido circulando Solucion de LiBr-H,0
30 Numero de Reynolds 6,815.8
31 | Numero de Prandtl 15.4
32 | Numero de Nusselt 73.32
33 | Coeficiente de transferencia de calor 1,778.20 w/(m’ K)
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Tabla 8.7 Cantidad de tubos segln columna para la fabricacién de los absorbedores.

Correlativo de

Cantidad de tubos

columna Unidad 1 Unidad 2 Unidad 3
1 33 33 41
2 32 32 40
3 32 32 40
4 31 31 39
5 31 31 39
6 30 30 38
7 30 30 38
8 29 29 37
9 29 29 37
10 28 28 36
11 28 28 36
12 27 27 35
13 27 27 35
14 26 26 34
15 26 26 34
16 25 25 33
17 25 25 33
18 24 24 32
19 24 24 32
20 23 23 31
21 23 23 31
22 22 22 30
23 22 22 30
24 21 21 29
25 21 21 29
26 20 20 28
27 20 20 28
28 19 19 27
29 19 19 27
30 18 18 26
31 18 18 26
32 17 17 25
33 17 17 25
34 16 16 24
35 16 16 24
36 23
37 23
38 22
39 22
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Tabla 8.8 Resumen de datos del intercambiador de calor de solucion de la unidad 1.

item. | Pardmetro. \ Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AFL
2 Area de transferencia de calor 3417 m’
3 Nimero total de tubos 94
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 2-4
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 0.3048 m (12 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 34
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.17 m (43/64 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.009525 m (3/8 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de los deflectores longitudinales 0.0127 m (1/2 in)
17 | Espesor de la placa tubular 0.0190 m (3/4 in)
18 | Diametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
19 | Unidn placa tubos Mandrilado y
Abocardado
20 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. AISI 1020
21 | Material de la carcasa y deflectores. AISI1 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
22 | Fluido circulando Solucién Fuerte
23 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
24 | Area de flujo total en los tubos 4.549x107° m?
25 | Velocidad del fluido 1.38 m/s
26 | Velocidad masica 2,371.92 kg/(m’ s)
27 Nimero de Reynolds 11,290.5
28 | Numero de Prandtl 13.11
29 | Coeficiente de transferencia de calor 2,679.25 W/(m2 K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

30 | Fluido circulando Solucion Débil
31 | Areade flujo en la carcasa 0.00523 m’
32 Didmetro equivalente 0.0136 m
33 | Velocidad masica 2,259.02 k/(m*s)
34 | Numero de Reynolds 14,687.93
36 | Numero de Prandtl 9.722
38 | Coeficiente de transferencia de calor 5,458.76 w/(m?2 K)

341




Tabla 8.9 Resumen de datos del intercambiador de calor de solucién de la unidad 2.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AFL
2 Area de transferencia de calor 3417 m’
3 Nimero total de tubos 94
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 2-4
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 0.3048 m (12 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 34
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.17 m (43/64 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.009525 m (3/8 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de los deflectores longitudinales 0.0127 m (1/2 in)
17 | Espesor de la placa tubular 0.0190 m (3/4 in)
18 | Diametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
19 | Unidn placa tubos Mandrilado y
Abocardado
20 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. AISI 1020
21 | Material de la carcasa y deflectores. AISI1 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
22 | Fluido circulando Solucién Fuerte
23 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
24 | Area de flujo total en los tubos 4.549x107° m?
25 | Velocidad del fluido 1.38 m/s
26 | Velocidad masica 2,371.92 kg/(m’ s)
27 Nimero de Reynolds 11,290.5
28 | Numero de Prandtl 13.11
29 | Coeficiente de transferencia de calor 2,679.25 W/(m2 K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

30 | Fluido circulando Solucion Débil
31 | Areade flujo en la carcasa 0.00523 m’
32 Didmetro equivalente 0.0136 m
33 | Velocidad masica 2,259.02 kg/(m2 s)
34 | Numero de Reynolds 14,687.93
36 | Numero de Prandtl 9.722
38 | Coeficiente de transferencia de calor 5,458.76 w/(m?2 K)
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Tabla 8.10 Resumen de datos del intercambiador de calor de solucion de la unidad 3.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AFL
2 Area de transferencia de calor 45.08 m’
3 Nimero total de tubos 124
4 Longitud de los tubos 6.09 m (20 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 2-4
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0238 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 0.3366 m (13 % in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de deflectores transversales o soportes de tubos 34
13 | Distancia entre deflectores transversales o soportes de tubos 0.17 m (43/64 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales o soportes de tubos 0.009525 m (3/8 in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0206 m (13/16in)
16 | Espesor de los deflectores longitudinales 0.0127 m (1/2 in)
17 | Espesor de la placa tubular 0.0190 m (3/4 in)
18 | Diametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
19 | Unidn placa tubos Mandrilado y
Abocardado
20 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. AISI 1020
21 | Material de la carcasa y deflectores. AISI1 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
22 | Fluido circulando Solucién Fuerte
23 | Area de flujo por cada tubo 193.59x107° m*
24 | Area de flujo total en los tubos 6.001x107° m’
25 | Velocidad del fluido 1.21 m/s
26 | Velocidad masica 2,082.86 kg/(m’ s)
27 Nimero de Reynolds 9,915.37
28 | Numero de Prandtl 13.11
29 | Coeficiente de transferencia de calor 2,541.94 W/(m2 K)
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

30 | Fluido circulando Solucion Débil
31 | Areade flujo en la carcasa 0.00578 m’
32 Didmetro equivalente 0.0136 m
33 | Velocidad masica 2,682.99 kg/(m2 s)
34 | Numero de Reynolds 17,163.06
36 | Numero de Prandtl 9.63
38 | Coeficiente de transferencia de calor 5,911.18 w/(m2 K)
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Tabla 8.11 Resumen de datos del generador de la unidad 1.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 192.85 (m?)
3 Numero total de tubos. 1,060
4 Longitud de los tubos. 3.048 m (10 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-4
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0261 m (33/32in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 0.9652 m (38 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 0.6007 m (23.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didmetro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y

18 | Unidn placa tubos. Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020

Parametros fisicos del lado de los tubos.

21 Fluido circulando.

Agua Geotérmica

22 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?

23 | Areade flujo por paso. 51.30x10° m*

24 | Velocidad del fluido. 1.47 m/s

25 | Velocidad masica. 1,401 kg/m” s

26 | Numero de Reynolds. 92,535

27 | Coeficiente de transferencia de calor. 8,759 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 | Fluido circulando. Solucién BrlLi

29 Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia 300 w/m’K
de calor.

30 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 4,091 w/mK

de calor.

31 Coeficiente de transferencia de calor.

4,391 w/m’K
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Tabla 8.12 Resumen de datos del generador de la unidad 2.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 192.85 (m?)
3 Numero total de tubos. 1,060
4 Longitud de los tubos. 3.048 m (10 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-4
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0261 m (33/32in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 0.9652 m (38 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 0.6007 m (23.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didmetro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y

18 | Unidn placa tubos. Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020

Parametros fisicos del lado de los tubos.

21 Fluido circulando.

Agua Geotérmica

22 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?

23 | Areade flujo por paso. 51.30x10° m*

24 | Velocidad del fluido. 1.47 m/s

25 | Velocidad masica. 1,401 kg/m” s

26 | Numero de Reynolds. 92,535

27 | Coeficiente de transferencia de calor. 8,759 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 | Fluido circulando. Solucién BrlLi

29 Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia 300 w/m’K
de calor.

30 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 4,091 w/mK

de calor.

31 Coeficiente de transferencia de calor.

4,391 w/m’K
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Tabla 8.13 Resumen de datos del generador de la unidad 3.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AKL
2 Area de transferencia de calor. 218.32 (m?)
3 Numero total de tubos. 1,200
4 Longitud de los tubos. 3.048 m (10 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos. 0.0190 m (3/4 in)
6 Calibre de tubos. BWG 16
7 Configuracion de flujos. 1-4
8 Configuracion de tubos. Triangular
9 Paso entre tubos. 0.0261 m (35/32 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa. 1.0922 m (43 in)
11 | Espesor de la carcasa. 0.0127 m (1/2in)
12 | Numero de soportes de tubos. 4
13 | Distancia entre soportes de tubos. 0.6007 m (23.65 in)
14 | Espesor de los soportes de tubos. 0.0158 m (5/8 in)
15 | Diametro de los agujeros de los soportes de tubos. 0.0194 m (49/64 in)
17 | Espesor de la placa tubular. 0.0222 m (7/8 in)
18 | Diametro de los agujeros de la placa tubular. 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y

19 | Unién placa tubos. Abocardado
20 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
21 | Material de la carcasa y soportes de tubos. AISI 1020

Parametros fisicos del lado de los tubos.

22 Fluido circulando.

Agua Geotérmica

23 | Area de flujo por cada tubo. 1.94x10™* m?

24 | Areade flujo por paso. 58.07x10° m*

25 | Velocidad del fluido. 1.49m/s

26 | Velocidad masica. 1,421kg/m” s

27 | Numero de Reynolds. 93,856

29 | Coeficiente de transferencia de calor. 8,859 w/m’K

Parametros fisicos del lado de la carcasa.

30 | Fluido circulando. Solucién BrlLi

35 Componente macroconvectivo del coeficiente de transferencia 300 w/m’K
de calor.

36 Componente microconvectivo del coeficiente de transferencia 4,302 w/mK

de calor.

38 Coeficiente de transferencia de calor.

4,602 w/m’K
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Tabla 8.14 Resumen de datos del condensador de la unidad 1.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 483.71 (m?)
3 Numero total de tubos 1,664
4 Longitud de los tubos 4.87 m (16 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-2
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0261 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 1.0668 m (42 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0111 m (7/16/in)
12 | Ndmero de deflectores transversales 18
13 | Distancia entre deflectores transversales. 0.2543 m (10.01 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales. 0.0127 m (1/2in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y deflectores. AlSI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
21 | Fluido circulando Agua T.E
22 | Area de flujo por cada tubo 1.94x10™* m?
23 | Areade flujo por paso. 161.06x10° m?
24 | Velocidad del fluido 1.87 m/s
25 | Velocidad masica 1,875 kg/m’ s
26 | Numero de Reynolds 36,889
27 | Coeficiente de transferencia de calor 6,453 w/m°K
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 | Fluido circulando Vapor de Agua
29 | Area de flujo en la carcasa 53.8x10° m’
30 | Diametro equivalente 13.6x10° m?
31 | Velocidad masica 48.14 kg/m’s
32 Numero de Reynolds 62,591
33 | Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor sensible) 230 w/m’K
34 | Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor latente) 9,003 w/m’K
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Tabla 8.15 Resumen de datos del condensador de la unidad 2.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 483.71 (m?)
3 Numero total de tubos 1,664
4 Longitud de los tubos 4.87 m (16 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-2
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0261 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 1.0668 m (42 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0111 m (7/16/in)
12 | Ndmero de deflectores transversales 18
13 | Distancia entre deflectores transversales. 0.2543 m (10.01 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales. 0.0127 m (1/2in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0194 m (49/64 in)
16 | Espesor de la placa tubular 0.0222 m (7/8 in)
17 | Didametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
18 | Unidn placa tubos Abocardado
19 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
20 | Material de la carcasa y deflectores. AlSI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
21 | Fluido circulando Agua T.E.
22 | Area de flujo por cada tubo 1.94x10™* m?
23 | Areade flujo por paso. 161.06x10° m?
24 | Velocidad del fluido 1.87 m/s
25 | Velocidad masica 1,875 kg/m’ s
26 | Numero de Reynolds 36,889
27 | Coeficiente de transferencia de calor 6,453 w/m°K
Parametros fisicos del lado de la carcasa.

28 | Fluido circulando Vapor de Agua
29 | Area de flujo en la carcasa 53.8x10° m’
30 | Diametro equivalente 13.6x10° m?
31 | Velocidad masica 48.14 kg/m’s
32 Numero de Reynolds 62,591
33 | Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor sensible) 230 w/m’K
34 | Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor latente) 9,003 w/m’K
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Tabla 8.16 Resumen de datos del condensador de la unidad 3.

item. | Pardmetro. Cantidad.
Construccion.
1 Tipo de Intercambiador de calor. (T.E.M.A.) AEL
2 Area de transferencia de calor 557.54 (m?)
3 Numero total de tubos 1,918
4 Longitud de los tubos 4.87 m (16 ft.)
5 Diametro Nominal de los tubos 0.0190 m (3/4in)
6 Calibre de tubos BWG 16
7 Configuracion de flujos 1-2
8 Configuracion de tubos Triangular
9 Paso entre tubos 0.0261 m (15/16 in)
10 | Didmetro interno de la carcasa 1.1430 m (45 in)
11 | Espesor de la carcasa 0.0111 m (7/16/in)
12 | Ndmero de deflectores transversales 18
13 | Distancia entre deflectores transversales. 0.2543 m (10.01 in)
14 | Espesor de los deflectores transversales. 0.0127 m (1/2in)
15 | Didmetro de los agujeros de los deflectores transversales 0.0194 m (49/64 in)
17 | Espesor de la placa tubular 0.0222 m (7/8 in)
18 | Diametro de los agujeros de la placa tubular 0.0194 m (49/64 in)
., Mandrilado y
19 | Unidn placa tubos Abocardado
20 | Material de los tubos, placa tubular y cabezales. Acero 316L
21 | Material de la carcasa y deflectores. AlSI 1020
Parametros fisicos del lado de los tubos.
22 | Fluido circulando Agua T.E.
23 | Area de flujo por cada tubo 1.94x10™* m?
24 | Areade flujo por paso. 185.65x107 m?
25 | Velocidad del fluido 1.88 m/s
26 | Velocidad masica 1,884 kg/m’ s
27 Numero de Reynolds 37,066
29 | Coeficiente de transferencia de calor 6,462 w/m°K
Parametros fisicos del lado de la carcasa.
30 | Fluido circulando Vapor de Agua
31 | Areade flujo en la carcasa 57.6x10° m’
32 | Diametro equivalente 13.6x10° m?
33 | Velocidad masica 52.08 kg/m’s
34 | Numero de Reynolds 67,713
38 | Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor sensible) 240 w/m’K
Coeficiente de transferencia de calor (zona de calor latente) 8,843 w/m’K
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8.14. Sistema de aspersores para los absorbedores de los sistemas
de refrigeracion por absorcion.

8.14.1. Aspersores para los absorbedores de la unidad 1y 2.
Se tiene un flujo masico de m = 25.896 Kg/s que deben de cubrir un area total de
10.22 m? divididos en 2 partes iguales de 5.11m?2.

De acuerdo a algunos catalogos consultados, los aspersores comerciales manejan un
estimado de cobertura de 100ft? (9.29 m?) por lo que para tener una cobertura completa
sobre el haz de tubos se necesitarian un total de n=10.22m?/9.29m? =
1.10 aspersores. Las normas indican que en ninguna situacion un aspersor debe de cubrir
el solo un area mayor a 13.4m?, ademds indican que la distancia maxima de los
aspersores a paredes o particiones debe ser de 1.8 m, por lo que si se ubican 2 aspersores,
cada uno a 1.8 m de los topes de la carcasa del intercambiador queda una distancia entre
ellos de 2.5 m lo cual cumple con las normas ya que la distancia minima entre rociadores
debe ser de 2.4 m y la maxima de 3.7 m.

Ahora es necesario calcular las pérdidas del sistema para poder seleccionar una bomba
adecuada. Las normas indican que la velocidad en las tuberias no debe ser menor que
3 m/s para reducir las pérdidas por lo que con el caudal se encontrara el didmetro de las
tuberias a utilizar.

Calculando drea de flujo por la tuberia:
Vg =V/A
A=V/V,

3
0.01614’”T
3m/s

A = 0.0054m? = 8.34 in?

Calculando el didametro de la tuberia:
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D, = ,4(8.34)
s

D; =3.26in

Por cuestiones de disponibilidad comercial se utilizara tuberia de 3in de didmetro

interior.

Ahora se calculardn las pérdidas por friccion.

452y

= 4.87
C1'85Di

Donde:
Vepu: Caudal en galones por minuto.
C: Coeficiente de friccion. (120 para acero.)

D;: Diametro interior de la tuberia en pulgadas.

P = 4.52(255.88 GPM)185
= (120)1.85(3_0)4.87

AP; = 0.0871 psi/ft

Ahora se calcularan las pérdidas por la velocidad del flujo.

7 2
AP,,; = 0.001123 ‘;”Z’

i
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(255.88)2

AP,,; = 0.001123 GOy

AP,,, = 0.9078 psi/ft

Las pérdidas por altura se consideran despreciables en este caso por lo que las pérdidas
totales del sistema son:

Py = 0.995 psi/ft

El valor anterior se debe multiplicar por la longitud del ultimo aspersor del sistema, es
decir el que se encuentra mas alejado de la bomba ya que ese serd el que tenga menor

presion.
Py = 099525 (35 ft
r = 0.995-2(35 f1)
Pr = 34.83 psi

De acuerdo a la tabla 8.17 cualquier bomba Armstrong serie 4600f cumpliria con las
condiciones de operacion del sistema

8.14.2. Aspersores para el absorbedor de la unidad 3
En este caso se tiene un flujo masico de m = 30 Kg/s que deben de cubrir un drea total de
12.07 m? divididos en 2 partes iguales de 6.035m?.

Al igual que en el caso de los aspersores para la unidad 1 y para la unidad 2 vasta con
ubicar dos aspersores en esta unidad, cada uno a 1.8 m de los topes de la carcasa del
intercambiador quedando una distancia entre ellos de 2.5m lo cual cumple con las
normas ya que la distancia minima entre rociadores debe ser de 2.4 m y la maxima de
3.7m.

Nuevamente es necesario calcular las pérdidas de presion del sistema para poder
seleccionar una bomba adecuada, basandonos en las mismas consideraciones que se
tomaron en cuenta en el cdlculo de los aspersores para la unidad 1 y para la unidad 2 se
tiene:
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Calculando darea de flujo por la tuberia:

3
0.01870"‘T

A=
3m/s

A =0.006234m? = 9.66 in?

Calculando el didametro de la tuberia:

e ,4(9.66)
A

d=35in
Ahora se calculardn las pérdidas por friccién:

P = 4.52(296.4 GPM)18>
= (120)185(3.5)487

APr = 0.054 psi/ft

Perdidas por velocidad de flujo:

(296.4)?

APvel = OOOIlZBW

AP,,; = 0.657 psi/ft

Las pérdidas por altura se consideran despreciables en este caso por lo que las pérdidas

totales del sistema son:
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Pt = 0.711 psi/ft

El valor anterior se debe multiplicar por la longitud del ultimo aspersor del sistema, es
decir el que se encuentra mas alejado de la bomba ya que ese serd el que tenga menor

presion.
Pt =0.711 pst 35 ft
= 0711 - (35 f0)
Pt = 24.9 psi

Al igual que en el casos de los sistemas de aspersion para las unidades anteriores
cualquier bomba Armstrong serie 4600f cumpliria con las condiciones de operacién del
sistema.

Tabla 8.17 Bombas Armstrong serie 4600f destinadas a sistemas contra incendio.

Fire Pump Coverage Chart
Electrical 60 Hz

Rated Capacity {L/min}
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8.15. Sistema de control del sistema de refrigeracion por absorcion.

Las condiciones que requieren ser controladas son:

1. Temperatura del agua del condensador.
2. Temperatura del agua enfriada.
3. Fuente de energia.

8.15.1. Control de temperatura del agua del condensador.

Normalmente, en la seleccidon de una maquina de absorcién se puede emplear un amplio
margen de temperatura del agua del condensador, pero una vez que se establece una
determinada temperatura de entrada, ésta debe ser mantenida dentro del limite definido.

Para mantener la temperatura de entrada puede ser necesario un control del tipo de
bypass segun sea la velocidad y magnitud del cambio de temperatura del agua desde la
torre de enfriamiento u otra fuente del agua del condensador. La velocidad y magnitud
del cambio de temperatura del agua de pozo son generalmente despreciables, por lo que
puede no ser necesario un control de bypass. En cambio, generalmente son importantes
cuando se trata de una torre de enfriamiento, por lo que serd necesario dicho control.

El bypass debe ser capaz de limitar la variacion de la temperatura del agua del
condensador a 5.5°C y hacer que la temperatura recupere rapidamente su nivel de
funcionamiento.

Para satisfacer esta Ultima condicion, el bypass debe estar siempre proyectado vy
dimensionado de modo que desvie el caudal total de agua del condensador.

El disefio del sistema de control y la eleccién de la valvula estan determinados por lo
siguiente:

1. Fuente de agua del condensador.
Posiciones relativas de la maquina y de la torre de enfriamiento.
Numero de maquinas de absorciéon y otros equipos abastecidos por la torre de
enfriamiento.

La valvula de bypass suele ser o bien de tres pasos o de estrangulacion de dos pasos del
tipo de cuerpo esférico con caracteristica lineal de flujo.

En lo que concierne al emplazamiento y colocacion del bypass y a la eleccidon de la bomba
de agua del condensador se debe proceder de modo que, cuando sea desviada el agua, el
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flujo a través de la maquina no aumente mas del 10 %; esto evita la excesiva
concentracion en el generador y reduce al minimo el aumento de la potencia atil de la
bomba.

Vélvula de
Torre de Bypass
enfriamiento

Condensador

Valvula de

retencion / \
N Absorbedor
Termostato

5

Bomba del
condensador

<)

Bomba del Absorbedor

Figura 8.16 Control de estrangulacidn para sistemas de agua de condensador de paso
continuo.

Es importante seguir las siguientes indicaciones:

1. Dimensionar la valvula de bypass de tres pasos y el tubo para el 100 % de caudal de
agua del condensador. La pérdida de presidn en la valvula puede ser tan grande
como se desee.

2. Colocar la tuberia de bypass y la valvula cerca de la conexién de entrada de la torre
de enfriamiento para reducir al minimo las variaciones en la presién de la bomba
cuando la valvula cambia de posicién.

3. Para evitar el drenaje del sistema cuando esta parado, cerrar la valvula de bypass
cuando no funcione la bomba de condensador. La lumbrera de la valvula de bypass
gue comunica con la entrada da la torre de enfriamiento debe estar normalmente
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cerrada. La valvula de retencidn debe estar instalada en el drenaje da la torre de
enfriamiento para evitar al contraflujo de agua en la torre a través del drenaje.

4. Instalar el termostato contiguo a la valvula de bypass, y el bulbo térmico de agua
mezclada contiguo a la tuberia de bypass, y no cerca de la maquina.

8.15.2. Control de temperatura del agua enfriada

Para que una maquina de absorcién funcione satisfactoriamente con carga parcial, se
requiere algun medio de reducir la capacidad proporcionalmente a la carga instantanea.
La reduccidn de capacidad se puede conseguir mediante estrangulacién del vapor, control
del caudal de agua del condensador, o control de la solucién reconcentrada. En algunas
maquinas que funcionan con agua caliente, la reduccién de capacidad se puede obtener
estrangulando el flujo de agua caliente.

Se emplean estos diversos procedimientos como medio de controlar la aptitud de la
maquina para reconcentrar la solucidn que es retornada al absorbedor. Cuanto mas
diluida sea la concentracion en el absorbedor, menor capacidad tiene la maquina para
enfriar el agua.

El grafico compara las caracteristicas de estos cuatro tipos de control de capacidad de la
maquina de absorcion. Se ve en él que el control de la solucién da el mejor gasto de vapor
con cargas parciales, es posible esta reduccién del gasto de vapor a causa de que sélo
debe ser reconcentrar la solucién suficiente para adaptar la carga. La produccién de
incrustaciones se reduce debido a que la temperatura de condensacién se mantiene en el
minimo.

8.15.3. Control de la fuente de energia

Cuando se utiliza el vapor como fuente de energia, la presidn debe ser mantenida dentro
de 0,453 kg de la presidn de proyecto, ya sea por los controles del pozo o por la valvula de
reduccion de presidn si se emplea vapor a alta presion.

La valvula reguladora de contrapresion para limitar la demanda de vapor en la puesta en
marcha se emplea pocas veces. Puede ser necesaria si la maquina de absorcidn representa
la mayor parte de la carga, y si la disminucion temporal de la presién del pozo afecta al
servicio normal del otro equipo cuyo funcionamiento depende de ésta. Cuando la fuente
de energia es agua caliente a alta temperatura, ordinariamente, se necesita una valvula
para controlar el caudal de agua caliente en la maquina. Se controla una vdlvula de
estrangulacién de dos o tres pasos ya sea por un termostato colocado en la salida de agua
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caliente de la maquina o por un termostato de agua enfriada incorporado en el de limite
superior, situado en la salida de agua caliente.
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Figura 8.17 Gasto de vapor con diversos métodos de control.

La valvula de dos pasos soélo se emplea si no afecta adversamente a la circulacidon de agua
caliente en la caldera o en la bomba de circulacidn. La vélvula de tres pasos proporciona
un caudal constante y es la que mas se emplea.

8.15.4. Control de seguridad
La maquina de absorcién debe estar provista de controles de seguridad para evitar su

deterioro.
Estos controles se describen como sigue:

1. Control de baja temperatura que para la Maquina para evitar la formacidn de hieloy
el deterioro del tubo cuando la temperatura de agua enfriada disminuye por debajo
de la minima temperatura admisible.

2. Contactos auxiliares en la bomba de solucion y en la del evaporador para parar la
maquina cuando estas bombas son inoperantes.

3. Interruptores de flujo de agua enfriada o de agua del condensador o contactos
auxiliares de sus bombas para parar la maquina cuando se interrumpe el flujo de
agua enfriada en uno de los circuitos
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8.15.5. Unidad de purga

Se necesita una unidad de purga para eliminar todos los vapores no condensables y
mantener una baja presién en la maquina de absorcién. La unidad de purga debe poder
mantener una presion inferior a la existente en el absorbedor.

8.16. Consideraciones para la seleccion de la torre de enfriamiento
En el capitulo IV se describen con mayor profundidad todo lo relacionado con torres de
enfriamiento, por lo cual, aqui solo se mencionardn de una manera general lo mas
relevante sobre la seleccion de esta. Recomendamos que si se desea saber mas al
respecto se consulte dicho capitulo.

La torre de enfriamiento debe ser elegida para la temperatura de termémetro himedo de
proyecto local. Si las condiciones de proyecto deben ser mantenidas permanentemente,
como ocurre en algunas aplicaciones de procesos industriales, se debe utilizar la maxima
temperatura de termdmetro himedo para que la capacidad del equipo sea adecuada.

a) Aspecto econémico:

La eleccidn de la torre de enfriamiento esta afectada principalmente por la temperatura
de condensacion elegida y su efecto sobre el margen de temperatura de la torre y la
temperatura de acercamiento. Aumentos relativamente pequefios de la temperatura de
condensacién pueden producir grandes economias en las dimensiones y costos de la
torre, peso, espacio necesario y costos de emparrillado o fundacién.

b) Correcciones atmosféricas:

Las reducciones en peso del caudal de aire debida a la disminucién de densidad de éste
resulta compensada por la mayor capacidad de absorcion de calor latente que tiene el
airea elevadas altitudes. Por consiguiente no es necesario hacer correcciones en las
caracteristicas de la torre de enfriamiento por los efectos de altitud. La eleccion de motor
de ventilador hecha a base del nivel del mar es satisfactoria.

c) Ubicacion:

La eleccidon de ubicacion de una torre y la orientacion se deberdn determinar por las
condiciones siguientes:
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Situar la torre de modo que el aire circule y se difunda libre y rapidamente sin
recirculacion. Ordinariamente los fabricantes publican instrucciones a este
respecto.

Situar la torre lejos de fuentes de calor o de aire contaminado tales como
chimeneas de humo.

Situar la torre lejos de areas en que sea recusable la humedad o el hielo con tiro
normal. El tiro se debe prolongar hasta varios centenares de metros desde la torre
con la direccién del viento, si éste es fuerte.

Situar la torre distante o a nivel mas alto de los espacios ocupados de sus
alrededores cuando en éstos existan bajos niveles ambientales de sonido.

Se puede simplificar la tuberia de agua del condensador y su costo, situando la
torre inmediatamente adyacente a la sala de refrigeracion.

La ubicacion de una torre a nivel inferior al del equipo de refrigeracion puede dar
lugar a dificultades de sifonaje o sobreflujo en los periodos de inactividad. Si el
agua es sifonada desde el condensador, éste puede ser deteriorado por el impacto
del agua cuando se pone en funcionamiento la bomba. Si se prevé esta ubicacién,
habra que estudiar la manera de poder hacer de modo seguro la verificacion de
contracorriente en las paradas y suprimir cualquier sifén que se pueda formar.
Cuando la torre estd montada en una azotea, habrd que comprobar que ésta
pueda soportar el peso, y entonces la colocacién de la torre debe ser tal que su
peso se distribuya uniformemente en los miembros estructurales.

d) Instalacion:

Una torre de enfriamiento de acero o madera montada sobre una azotea debe estar

soportada por un entramado de acero. Una torre situada sobre el terreno se puede

montar sobre un depésito o estanque de hormigdn. Los emparrillados y los depdsitos de

hormigdn se deben proyectar de acuerdo con las instrucciones del fabricante. El proyecto

de un depdsito de hormigdn debe incluir rejillas de aspiracion. Los depdsitos de madera y

acero tienen ordinariamente incorporadas rejillas de sumidero.

Otras recomendaciones especificas son las siguientes:

v

Los rebosaderos de la torre deben estar conectados por tuberia a un drenaje y no
deben tener valvulas.

Se debe proveer el drenaje de la torre y el equipo.

Se debe proveer una llave de manguera del agua de ciudad en al torre para facilitar
la limpieza.
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v’ La torre debe estar provista de tuberias de llenado con agua de ciudad ademds de
la tuberia de reposicién. Una torre situada a nivel superior al del equipo de
refrigeracidon proporciona la ubicacidn ideal para rellenar todo el sistema de agua
del condensador.

v’ Si el arrancador del motor del ventilador esta distante de la torre, se debe proveer
un interruptor de desconexiéon en la torre por razones de seguridad en las
operaciones de servicio.

8.17. Aislamiento térmico del sistema.

La maquina de absorcién requiere aislamiento principalmente para evitar la humedad y la
consiguiente accion corrosiva sobre las superficies frias. También se puede emplear para
reducir las temperaturas existentes en la sala de maquinas y cubrir las tuberias calientes
expuestas cerca de las zonas de trafico. Algunos de los componentes que requieren
aislamiento son:

Tuberias de refrigerante enfriado y bomba.
Carcasa del generador.

Tuberias del generador.

Intercambiador de calor de la solucidn.

vk wnN e

Tuberia de solucion caliente.

El calculo del aislamiento para los elementos mencionados se hard en base al reglamento
espafiol para las instalaciones térmicas (RITE) y la norma ASTM C585 mencionada en la
Referencia 5

Segun el RITE toda tuberia por la que circulen fluidos arriba de los 40 °C debe ser aislada,
asi como aquellas tuberias en las que circulen fluidos con temperatura menor a la del
ambiente, de acuerdo a lo anterior sera necesario aislar no solo los elementos que se han
mencionado antes sino aquellos que segun el RITE lo requieran.

En la figura 8.17 las lineas mas gruesas en color azul y rojo muestran aquellas tuberias que
requieren ser aisladas, la que va desde el punto 10 a la salida de la valvula de expansion
hasta el punto 1 en la entrada del absorbedor tiene una temperatura menor a la del
ambiente (14 °C) mientras que todas las demds tiene temperaturas arriba de los 40°C.
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Figura 8.18 Tuberias que requieren aislamiento.
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El calculo del espesor se hara de acuerdo a las siguientes tablas las cuales son extraidas de

RITE:

Tabla 8.18 Espesor minimo de aislamiento para tuberias que transportan fluidos calientes.

Diametro exterior (mm) Temperatura maxima del fluido (°C)
40...60 >60..100 |>100...180
D < 35 25 25 30
35 < D < 60 30 30 40
60 < D < 90 30 30 40
90 < D < 140 |30 40 50
140 < D 35 40 50

Tabla 8.19 Espesor minimo de aislamiento para tuberias que transportan fluidos frios.

Diametro extenor (mm) Temperatura minima del fluido (°C)
>-10...0 >0...10 >10
D < 35 30 20 20
35 < D < 60 40 30 20
60 < D < 90 40 30 30
90 < D < 140 |50 40 30
140 < D 50 40 30

Segun la norma ASTM C585 el espesor real de los aislantes de acuerdo al didametro de la

tuberia se muestra en la tabla 8.19
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Tabla 8.20 Grosor aproximado del aislante.

Insulation, nominal thickness
in Cuter 1 114 2 s 3 dle 4
mm diameter 23 35 31 64 76 89 102
Nominal iron Approximate wall thickness
pipe size, in in mm in mm in mm in mm in mm in mm in mim in mm
%3 0.54 21 1.01 26 137 40 207 33 288 7 3.38 86 388 99 438 111
£ 1.05 27 0.90 23 1.46 37 196 30 278 71 3.28 83 378 96 428 109
1 1.32 33 1.08 ri 138 40 212 34 2.64 67 3.14 80 364 92 4.14 105
1 1.66 42 081 23 166 432 194 49 247 63 2497 73 347 88 3487 101
14 1.90 48 1.04 26 134 39 235 60 2855 72 3.35 83 385 a8 442 112
2 238 Gl 1.04 26 138 40 2.10 33 2.60 66 3.10 T 3.60 a1 417 106
2 288 7 1.04 26 LEG 47 236 60 2.86 7 3.36 83 382 100 442 112
3 3.30 89 1.02 26 134 39 204 52 254 63 3.04 77 361 92 411 104
kit 4.00 102 1.30 33 LED 456 230 58 2.80 71 3.36 83 386 o8 436 111
4 4.30 114 1.04 26 134 39 204 52 2.54 63 a1 79 361 92 411 104
415 5.00 127 1.30 a3 18D 45 230 38 2.86 7 3.36 &3 386 o8 448 114
3 5.56 141 099 25 149 38 199 31 2,56 63 3.06 T 3.56 a0 4.18 106
6 6.62 168 0.96 24 146 a7 202 31 2352 64 .02 7 365 a3 4.15 103
7 7.62 194 152 39 202 31 252 64 3.13 80 363 93 4.15 103
-1 5.62 219 1.52 39 202 31 2.65 67 3.15 80 365 a3 4.15 103
9 9.62 244 1.52 39 213 35 2.65 67 315 &0 65 a3 413 103
10 10.75 273 L3% 40 208 33 2,58 66 3.08 T8 3.58 a1 4.08 104
11 11.75 208 1.58 40 208 33 258 66 3.08 T 338 91 4.08 104
12 12.75 324 L5% 40 208 33 2,58 66 3.08 T 3.58 a1 408 104
14 14.00 356 146 37 146 30 246 62 2.96 T 346 88 3.96 101
Over 14, up to
and including
36 146 37 196 30 246 G2 2.96 T3 346 88 3.96 101

A continuacion se muestra el resumen de los elementos que necesitan aislamiento con el
respectivo grosor de este de acuerdo a su temperatura.

Tabla 8.21 Espesor del aislamiento térmico en el sistema de absorcién.

, Temperatura Didmetro de Grosor de
Tramo de tuberia , . .
Aprox. Tuberia aislamiento
Punto 10 a punto 1 140C 3in lin
Punto 7 a punto 6 590C 3in 1%in
Punto 5 a generador 950C 3in 1%in
Punto4a Inter(.:a’lmblador de 600C 3in 1%in
solucion
Generador a condensador 700C 3in 1%in
Condensador a punto 9 450C 3in lin
Alimentacion de vapor a 1300C 3in 2in
generador

El generador y el evaporador requieren aislamiento en el exterior de sus carcasas, se
supondra que estas se encuentran a la temperatura critica de los fluidos que circulan al
interior de estos por lo que el aislamiento para el generador debe tener un espesor de 2 in
y en el evaporador debe ser de 1 in de espesor.
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El aislante recomendado es el elastdmero Rubatex con una conductividad térmica de
0.038w/mK.

8.18. Ubicacion del sistema de absorcion.

La ubicacién de la maquina de absorcion afecta directamente al aspecto econdmico del

sistema. Todo lo que se requiere para el emplazamiento de una maquina de absorcién es

un suelo adecuadamente resistente y razonablemente nivelado, pero los ingenieros

pueden considerar ventajosamente otros aspectos de la ubicacién de la maquina.

1.

Debe estar situada de modo que los costes de instalacién de la tuberia entre la
unidad y el equipo y de las conexiones eléctricas y de las tuberias de los servicios
hasta la unidad sean minimos.

Debe haber suficiente espacio cerca de la maquina para el equipo auxiliar tal como
el de bombas de agua enfriada y de condensador y tuberia.

Debe haber suficiente espacio libre alrededor de la maquina para el acceso,
reparaciones y retirar o limpiar los tubos.

Muchas veces las mdaquinas de absorcion se instalan con sus calderas y equipo auxiliar
sobre pisos superiores o terrados de edificios a causa de que esta ubicacién tiene muchas

ventajas.

1.

Permite que sean aprovechables para otros usos las dareas de basamento
normalmente empleadas para el equipo.

Evita que atraviesen los tabiques del edificio muchos tubos y ejes. Los Unicos
elementos que tienen que atravesar los tabiques o suelos son una pequefia tuberia
hasta la caldera, un alimentador eléctrico y las tuberias normales de drenaje.

Se simplifica la ventilacién de la sala del equipo.

Se puede colocar todo el equipo mecanico agrupado, lo que facilita las operaciones
de mantenimiento y supervision.

Se evita el excesivo volumen de la caldera y largas tuberias de alivio de vapor.

Las bombas y las cajas de agua no tienen que estar proyectadas para presiones altas,
gue de otra manera serian necesarias en edificios de mucha altura.
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8.19 Diseio integrado del sistema de refrigeracion.

Generador. Condensador.
Agua de Enfriamiento
(T.E).
Agua
Geotérmica.
Intercambiador de
Calor de Solucion. )
& Vilvula de
[] ] Estrangulamiento.
Vilvula de
Estrangulamiento.
Absorbedor. Evaporador.
=

Agua de
Enfriamiento
(T.E).

—

1 |4

T

Bomba del

Aguaa
Enfriar
(T.E).

5 QSistcma. Bomba de Recirculacién. T

L

Figura 8.19 Esquema del sistema de refrigeracion por absorcion integrado.
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CAPITULO IX

9.0. ANALISIS DE VIABILIDAD ECONOMICA.

9.1. Presupuesto.
El método utilizado para calcular el costo del sistema completo, es decir las 3 unidades de
enfriamiento, es el que aparece en la Referencia 5 donde los costos de construccion de
diferentes tipos de intercambiadores se han agrupado por su configuracién de la que se
obtiene su costo bdsico de mano de obra, y luego se calcula el costo por area de
transferencia.

Floating head exchangers h
Point
3/4" x 16" tubes, ["a pitch A
3/4:" X I6" tubes, I?/KG"A pitch B Exch i
3/4 x 20 tubes, | o pitch B xchanger suriace
3/4" x 20' tubes, 15/16" a pitch c ElChDﬂfo\?izrrscosl, sq. ft
1" x 16" tubes, | 1/4" o pitch, below 6000
1000 sq. f1. D 30,000
I"x 16" tubes, | 1/4" p pitch, 1000 sa. 5000
tt. ond above E 20,000
I"x 16' tubes, | 1/4" & pitch, below E 4000
1000 sq. ft. F ¢ A
I"x 16 tubes, ! 1/4" a pitch, 1000 sq. Goe & 8§ 10,000 3000
f1. ond obove G > Te *'.{ e 8000
Me L4 J
U-tu})e e.xchongers 5 ‘ Ne :L 6000 2000
1"x 16" tubes, | 1/4" a pitch H 0 5000
I"x 16" tubes, 11/4" & pitch I 4000
3/4" x 16" tubes, !" g pitch J
3/8” x 16 tubes, 15/16" a pitch K =000 1000
3/4"x 20 tubes, 1"o pitch K 2000 566
3/4" x 20" tubes, 15/i6" a pitch L
Fixed -tube - sheet exchangers 600
I"x 16" tubes, 1 174" & pitch M 1000 900
3/4" x 16’ tubes, 15/16" & pitch N 400
3/4" x 20" tubes, 15/16" a pitch o 300
200

Figura 9.1 Calculo de costo basico para intercambiadores de acero al carbono.

Como se puede observar, la escala que representa el area de transferencia del
intercambiador llega hasta los 6000 ft2 y varios de los equipos disefiados para el sistema
sobrepasan esa cifra, por lo que se generd una curva caracteristica y se obtuvo la ecuacién
qgue representa el costo en funcion del drea, de esa manera se obtuvo de manera mas
exacta el costo de cada equipo.
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Asi como lo indica la Figura 9.1 el costo calculado hasta ahorita es para
intercambiadores de acero al carbono, sin embargo se ha explicado con anterioridad que
por la naturaleza del proyecto en todos los intercambiadores del sistema a excepcion de
los intercambiadores de solucion se debe utilizar para los tubos acero inoxidable 316L
debido a las propiedades altamente corrosivas del agua geotérmica.

Lo anterior aumenta los costos de construccidn de los intercambiadores, dicho
aumento se aplica dependiendo del drea de transferencia tal como se indica en la Tabla
9.1 el valor que se obtiene de la tabla se multiplica por el area de transferencia en pies
cuadrados y se obtiene el valor en ddlares que se debe sumar al costo basico de
construccion.

Tabla 9.1 Costos extras para intercambiadores de calor con diferentes aleaciones.

¥4-in OD tubes 1-in OD tubes
16 BWG | 14 BWG | 12BWG | 16 BWG | 14 BWG | 12 BWG

Carbon steel 0 0.02 0.06 0 0.01 0.07
Admiralty 0.78 1.20 1.81 0.94 1.39 2.03
(T-11) 141 Cr, V2 Mo 1.01 1.04 1.11 0.79 0.82 0.95
(T-5) 46 Cr 1.61 1.65 1.74 1.28 1.32 1.48
Stainless 410 welded 2.62 3.16 4.12 2.40 2.89 3.96
Stainless 410 seamless 3.10 3.58 4.63 2.84 3.31 447
Stainless 304 welded 2.50 3.05 3.99 2.32 2.83 3.88
Stainless 304 seamless 3.86 443 5.69 3.53 4.08 5.46
Stainless 316 welded 3.40 417 541 3.25 3.99 5.36
Stainless 316 seamless 7.02 7.95 10.01 6.37 7.27 9.53
90-10 cupronickel 1.33 1.89 2.67 1.50 2.09 2.90
Monel 4.25 5.22 6.68 4.01 497 6.47
Low fin

Carbon steel 0.22 0.23 0.18 0.19

Admiralty 0.58 0.75 0.70 0.87

90-10 cupronickel 0.72 0.96 0.86 1.06

Se puede observar que para el acero inoxidable 316 hay dos valores en la tabla,
uno corresponde para tubos soldados y el otro para tubos sin corddn. Se utilizara el valor
para tubos soldados ya que es considerablemente mas barato y la ventaja que brindan los
tubos sin soldadura de soportar mas presién nos resulta poco util por las condiciones de
operacion de los equipos ya descrita en capitulos anteriores.

Una vez se obtiene el costo total de los intercambiadores tomando en cuenta su
configuracion y los costos extras por utilizar aleaciones se procede a ajustar el valor
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utilizando el indice de Marshall&Swift ya que los costos mostrados en las figuras
anteriores correspondian al aio 1958. Lo que se hace con este indice es ajustar ese precio
multiplicando el valor que se obtiene por el indice correspondiente al afio de ejecucién del
proyecto, es decir 2011, y dividiéndolo entre el indice del afio original (1958). Los valores
del indice de Marshall&Swift se muestran a continuacion:

MARSHALL & SWIFT EQUIPMENT COST INDEX

(1926 = 100) ¥da 2nda 1st@ 4ha 3Ida -
2011 2011 2011 2010 2010 T
M&SINDEX —  1.5333 15125 1.4902 14767 14733
Process indusiries,average — 15925 71,5690 1,64%8 1.537.0 15344 1515
Cement — 1ERG3 15660 1.5466& 1.5325 15300 1500
Chemicals _ 15508 15374 15198 1.507.3 15052
Clayproducts 15792 15575 15349 15214 15183 1485
Glass 1.491.1 1.469.2 1.447.2 14327 14285
Paint 1.608.7 15841 15607 15458 15421 1470
Paper 1.502.4 14807 1.459.4 14476 14445 Jass
Petroleum products 1.698.7 16720 1.6525 1.6404 1.637.0
Rubber _ 1&414 14174 15962 15815 1579.3 1440
Related industries 1azs
Eleciricalpower 15176 14949 14612 1.4349 14192
Mining.milling 18486 14235 15007 15794 15767 1410
Refrigerafion 18844 18564 18278 18093 18048
Steam power 1.572.2 15445 15230 15064 15023 1395
Tnnual Index: 1380
2003=1,123.6 2004=1,178.5 2005=1,244.5 2006=1.302.3 1365
2007=1,373.3 2008=1,449.3 2009=1468.6 2010=1,457.4 o2 A

Source: Marshall & Swifi's Marshall Valuation Service manual. Reprinted and published with permission of
Marshall & Swift/Boackh, LLC and its licensors, copyright 2010. May not be reprinted, copied, automated or
used for valuation without permission.

Figura 9.2 Valores del indice de Marshall&Swift para costos de equipos industriales.

Como se puede observar, Marshall&Swift da valores de indices para diferentes
rubros de industrias, para nuestro proyecto vamos a utilizar el tltimo valor que se ha dado
para equipos de refrigeracién que es 1884.4.

9.2. Costo delasunidades1y 2.
Como va es sabido que las unidades 1y 2 son exactamente iguales se hara un solo analisis
para ambas. Como ya se mencioné se empieza por determinar el costo bdasico de
construccion dependiendo de la configuracidon del intercambiador, que para el caso de
todos los intercambiadores utilizados en las unidades 1 y 2 son tubos de % de pul. Por 20
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ft de largo con configuracién triangular de paso 15/16, por lo que el costo basico para
todos se fija en $5000.00 USD.

Ahora se debe calcular el costo de cada intercambiador dependiendo de su area asi
como el costo extra por construccidén con acero inoxidable 316L, los datos se resumen en
la siguiente tabla:

Tabla 9.2 Resumen de costos para la unidad 1

Area de C c.)sto Costo Basico por Costo extra
. . basico de X
Equipo transferencia el dareade por Total($)
> mano de . .
(ft%) transferencia($) | materiales($)
obra

Evaporador 10,400.00 5,000.00 85,623.66 35,360.00 125,983.66

Generador 2,075.81 5,000.00 5,947.05 7,057.75 18,004.8

Condensador 5,206.60 5,000.00 25,389.95 17,702.44 48,092.39

Absorbedor 13,287.93 5,000.00 133,429.24 45,178.96 183,608.2

Int. solucidn 368.45 5,000.00 933.98 - 5,933.98
TOTAL | $381,623.03

usD

Como ya sabe la unidad 2 es exactamente igual a la unidad 1, por lo que el costo de
construccion de la unidad 2 sera también de $381,623.03.

9.3. Costo de la unidad 3.
Al igual que para las unidades 1y 2 el costo de basico de cada equipo se fija en $5,000.00
USD ya que la configuracién es la misma y lo Unico que cambia en esta unidad es el
tamafio de los intercambiadores. El resumen de los costos se muestra en la tabla 9.3:

9.4. Costo total del sistema.

El costo total del sistema seria:

381,623.03 + 381,623.03 + 563,429.36 = $1,326,675.42 USD

370




Ahora claro este costo total se ajustara al presente con el indice de Marshall&Swift para

obtener el costo verdadero del sistema de la siguiente manera:

1,326,675.42 (

1884.4
100

Tabla 9.3 Resumen de costos para la unidad 3

) = $24,999,871.61 USD

Area de C c.)sto Costo Basico por Costo extra
. . basico de X
Equipo transferencia el areade por Total($)
2 mano de . .
(ft%) transferencia($) | materiales($)
obra
Evaporador 11.739.54 5,000.00 106,566.39 39,914.44 151,480.83
Generador 2,349.97 5,000.00 7,124.49 7,989.89 20,114.38
Condensador 6,001.30 5,000.00 32,390.84 20,404.42 57,794.42
Absorbedor 19,078.90 5,000.00 258,023.00 64,868.26 327,891.26
Int. solucidn 485.23 5,000.00 1,148.47 - 6,148.47
TOTAL | $563,429.36
usD
9.5. Analisis financiero.

En este apartado se realiza una evaluacidon Econdmica del proyecto, en la cual se busca
identificar los méritos propios del mismo (rentabilidad), independientemente de la
manera como se obtengan y se paguen los recursos financieros que necesiten y del modo
como se distribuyan los excedentes o utilidades que genera. Entre los aspectos a evaluar
se encuentra: La Tasa Minima Atractiva de Rendimiento (TMAR), el Valor Actual Neto
(VAN), Tasa Interna de Retorno (TIR), Tiempo de Recuperacién de la Inversion (TRI) y la
Relacién Beneficio-Costo (B/C).

Para la realizacidn de este analisis financiero se han hecho varias consideraciones y
aproximaciones de las variables involucradas, como por ejemplo se consideré como valor
promedio del MWH $150.00 USD ya que ese es el valor promedio que se consiguidé en
algunas licitaciones realizadas por el gobierno de El Salvador para los préximos 2 y 3 aiios.
La otra consideracion importante es que se ha establecido que el ritmo de generacién de
la planta es del 90%, es decir que las maquinas solo se paran para mantenimiento ya sea
programado o no el 10% del tiempo total disponible. También se ha considerado que el
costo de mantenimiento de este sistema puede ser incluido completamente en el
presupuesto general de mantenimiento de la empresa ya que es bastante bajo por lo que
no se le cargara especificamente al sistema y no se incluira en el andlisis.
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Es importante resaltar que queda a discrecidon y responsabilidad de quien utilice
este documento para la ejecucion o no de este proyecto el recalcular o no los indicadores
que se presentardn a continuacién, debido a que si las condiciones antes mencionadas
cambian, este andlisis sera de poca utilidad para decidir si el proyecto es viable o no.

9.5.1. Ingresos generados por el sistema.

Se sabe que por cada grado centigrado que el sistema logre reducir a la corriente del
condensado la produccién de energia aumentara en 1 MW. Con el sistema propuesto se
lograra bajar un grado centigrado por cada unidad, es decir que se podran generar 3 MW
extra de energia.

Considerando como ya se dijo que las turbinas operan las 24 horas del dia los 365
dias del ano con excepcién del 10% del tiempo que se utiliza en mantenimiento se podria
generar un total extra de 23,652 MWH/afio, si esto lo multiplicamos por el precio
promedio del MWH de $150.00 USD obtendremos las ganancias anuales que se podrian
obtener del proyecto las cuales ascienden a $3, 547,800.00 USD.

9.5.2. Tiempo de retorno de la inversion.
Por medio de este indicador se determina el plazo o tiempo necesario para recuperar la
inversidn que se realizd, en el proyecto con una tasa de interés de cero.

El tiempo de retorno de inversion (TRI) se calcula de la siguiente manera:

Inversion inicial

TRI = -
Ganancia anual

Rl = $24,999,871.61
~ $3,547,300.00

TRI = 7.05 afios
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El dato anterior es importante porque también nos da un parametro para los
siguientes indicadores. Aunque el tiempo de recuperacién de la inversidn sea un poco mas
de 7 afios, los demas andlisis se hardn para un tiempo de 10 afios, ya que la inversién
inicial es bastante alta.

9.5.3. Tasa minima atractiva de retorno (TMAR).

La Tasa minima atractiva de rendimiento, cumple la funcién de brindar una referencia en
funcién del andlisis por realizar de los que el inversionista esperaria de las oportunidades
de inversién.

Para poder invertir en la adopcidn del proyecto que se propone, se hace necesario
establecer parametros de aceptacién ante las posibilidades de éxito o fracaso de invertir
en el proyecto, lo cual se plasma a través de la aplicacion de la Tasa Minima Aceptable del
proyecto (TMAR).

Por su parte, la TMAR para inversionistas esta dada por la suma de un porcentaje
de inflacién considerado una tasa de inflacién promedio de los 5 aiflos anteriores mas otro
porcentaje como premio al riesgo.

La TMAR para el financista estd compuesta por los mismos elementos antes
mencionados, su diferencia radica en la determinacién del premio al riesgo. Para calcular
la TMAR se hace uso de la siguiente formula:

TMAR =1 + R + (IxR)

Donde:
I: Tasa de inflacion.

R: Premio al riesgo.

Para la evaluacion del proyecto se han datos de inflacion obtenidos la pagina web
del Banco Central de Reserva, para determinar la tasa minima atractiva de rendimiento se
proyectd la inflacion para los 5 afios de operacion del proyecto y se ha considerado una
tasa de inflacion promedio de los 5 afios proyectados dando un promedio de 3.78%
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El porcentaje de Premio al riesgo (R) para el inversionista se ha considerado
tomando la tasa pasiva actual mds conveniente que pagan los Bancos si se decidiera
colocar el dinero para el proyecto a plazo fijo la cual es 3.5%. Por lo tanto se procede a
realizar el calculo de la TMAR para el inversionista.

TMAR =1+R+ (I XR)
TMAR = 3.78% + 3.50% + (0.0378 X 0.0350)

TMAR = 7.28%

La tasa minima aceptable de rendimiento es 7.28%, y se tomara de referencia para
efectos de comparacidon de la conveniencia o no del proyecto econdmicamente hablando,
con esta tasa se espera cubrir o ganar un rendimiento por lo menos igual al indice
inflacionario, sin embargo como inversionistas no solo se espera mantener el poder
adquisitivo de la inversidn al cubrir la inflacidn sino que se espera tener un rendimiento
gue haga crecer el monto invertido ademas de haber compensado la inflacién.

9.5.4. Tasa interna de retorno (TIR).

Es un instrumento de evaluacidon del rendimiento de la inversion, determinada en base a
sus flujos netos de efectivo. Es la tasa de descuento que hace al VAN igual a cero en la cual
guedan reinvertidos los fondos generados en el proyecto igualando la suma de sus flujos
descontados a la inversidn inicial, es decir que las entradas de fondos actuales sean
iguales al valor actual de las salidas. Para el cdlculo de la tasa interna de retorno, se
utilizard la siguiente ecuacién:

FNE,  FNE, FNE;  FNE, FNEy,
+ + + + o —
I+D' (J+1)2 (+1D3 (+1D* I+ 1)1

0= —P

Ddnde:
P: Inversidn inicial.
FNE': Flujo neto de efectivo. (Ganancia anual)
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El criterio de aceptacidn o rechazo de un proyecto, mediante el método de la Tasa
de retorno, se describe a continuacion:

v SiTIR = TMAR , entonces el proyecto se acepta
v' SiTIR < TMAR, entonces el proyecto se rechaza

Sustituyendo los valores y resolviendo la ecuacién se obtiene que la TIR = 7%. En
este caso la TIR < TMAR pero recordemos que la TMAR es hasta cierto punto un valor
subjetivo que se obtiene del retorno que el inversionista desea para su inversion, por lo
gue ese valor puede cambiar dependiendo de las expectativas de cada inversionista; En
este caso la diferencia entre la TIR y la TMAR es bastante pequeiia y considerando lo
anterior no se tomard este resultado como la Unica referencia para aceptar o no el
proyecto, sin embargo, de acuerdo a el andlisis de este indicador este proyecto se puede
calificar como un proyecto de alto riesgo para el inversionista, ya que aunque este genere
utilidades estas no alcanzaran a cubrir las expectativas que se han fijado para el
inversionista (TMAR).

9.5.5. Valor actual neto (VAN).

El valor actual neto VAN es la diferencia positiva o negativa entre los ingresos actualizados
y los gastos actualizados, en otras palabras, el VAN compara en el tiempo cero las
ganancias esperadas contra los egresos necesarios para producirlos, si este es cero, se
recupera la inversidon con sélo obtener la TMAR; si es mayor, entonces se obtienen
ganancias extras por encima del valor de la TMAR; y si el resultado es negativo, la
inversién produce pérdidas.

Utilizando una cierta tasa i de actualizacion el analisis del VAN o Valor Presente, da
como criterio de decisién una comparacidn entre todos los ingresos y gastos que se han
tenido através del periodo de andlisis, los traslada el afio de inicio del proyecto (afio cero)
y los compara con la inversion inicial del proyecto. Para la determinacién del VAN se
utilizara la siguiente férmula:

FNE,  FNE, FNE;  FNE, FNE,,

VAN = —P
R AR (T A (S L (T DI

Dénde
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I: Tasa de interés. (3.5%)

Nota: Las demas variables ya son conocidas.

En la aplicacidn de la formula anterior se pueden presentar tres situaciones:

v' Si el VAN es positivo, la utilidad de la inversion estd sobre la tasa de inversidn
actualizada o de rechazo (VAN > 0) por lo que el proyecto se acepta.

v Si el VAN es cero, la rentabilidad sera igual a la tasa de rechazo. Por lo tanto un
proyecto con un VAN positivo o igual a cero, puede considerarse aceptable, VAN =
0.

v Si el VAN es negativo, la rentabilidad estd por debajo de la tasa de rechazo y el
proyecto debe de rechazarse. VAN < 0.

Sustituyendo los valores y resolviendo obtenemos que el VAN = $4,137,454.99

De acuerdo a los criterios antes descritos, seglin este indicador el proyecto es rentable y
viable econdmicamente.

9.5.6. Relacion Beneficio-costo (B/C).

Esta razén indica la rentabilidad del proyecto en términos de la relacién de cobertura
existente entre los ingresos y los egresos. Esta razén se obtiene dividiendo los ingresos
actualizados entre los egresos actualizados, luego este resultado se evalla bajo las
siguientes consideraciones:

v' SilaRelaciéon B/C > 1 Se Acepta
v' SilaRelacién B/C < 1Se Rechaza
v' Sila Relacion B/C = 1El Proyecto es indiferente de llevarse a cabo

Se calculara dela siguiente manera:

Y Ganancias anuales en valor actual

B
c Inversion inicial
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B 29,137,326.6

C~ 24999871.61

= 1.16

El anterior dato se representa que por cada ddlar invertido se obtiene una ganancia de 16
centavos, por lo anterior también se decide que el proyecto es viable econdmicamente.
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CONCLUSIONES

Debido a que en los sistemas de refrigeracién Bromuro de Litio — Agua la sustancia
refrigerante es el agua y que esta consta de un elevado calor latente de vaporizacion las
necesidades de flujo masico de refrigerante en el evaporador son bajas lo que trae a sus
ves como beneficio reducir el tamafio de las instalaciones.

Como el sistema de refrigeracion por absorcidn que se pretende disefiar es para
bajar la temperatura del agua de retorno al condensador de la planta; y la temperatura a
la que tiene que llegar esta es bastante mayor a 0°C la Unica ventaja que tiene la
disolucién Amoniaco — Agua frente a la disolucién Bromuro de Litio — Agua no es aplicable
ya que esta es que la disolucion Amoniaco — Agua puede trabajar a temperaturas
bastantes bajas.

Gracias a que el bromuro de litio presenta un punto de ebullicion bastante mayor
qgue el del agua para las mismas condiciones de presidn, la mezcla puede ser separada
facilmente en el generador reduciendo asi la complejidad de la instalacién y operacion del
sistema de refrigeracién por absorcion pues no son necesarios los elementos analizador y
rectificador.

El mayor inconveniente del sistema de refrigeracidn radica en que para lograr que
al operar con la disolucién Bromuro de Litio — Agua las presiones en los recipientes deben
de ser extremadamente bajas lo que podria ocasionar que se filtre aire facilmente por
cualquier junta deficientemente sellada.

El bromuro de litio absorbe grandes cantidades de vapor de agua dando como
beneficio que solo es necesario bombear pequefias cantidades de solucion.

Las direcciones de flujo para el generador y evaporador son irrelevantes; y no
modifican la diferencia de temperatura media logaritmica.

Para el generador y absorbedor, es importante disefiar sus respectivos
intercambiadores de calor a contraflujo; todo esto con la finalidad de obtener una mayor
diferencia de temperatura, contribuyendo esto a una mejor transferencia de calor con un
dispositivo mas compacto y econdémico.

A la hora de disefiar intercambiadores de calor con/sin cambio de fase, es
necesario realizar una distribucién de tubos al mismo tiempo que se realizan los calculos;
esto debido a que la cantidad de tubos que caben en una determinada carcasa segun la
bibliografia varia en la realidad.
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Es importante que cuando se verifique que una geometria cumple con los
requerimientos se permita tener también un exceso de area, esto previniendo una
deficiente transferencia de calor que pueda ser arrastrada por las inexactitudes de las
correlaciones usadas.

El concepto de resistencia controlante se debe tener en cuenta en todo momento,
al haber identificado dicha resistencia se podrdn tomar medidas para reducirla cuando
esto sea posible. Por lo general la resistencia de ensuciamiento es la resistencia
controlante, si este es el caso; se debe tener presente este concepto, asi se podra evitar
esfuerzos en vano para lograr un equipo mdas compacto.

Cuando se disefia un intercambiador se calor se debe adoptar una resistencia de
ensuciamiento adecuada, si se diera el caso que la resistencia controlante es la resistencia
de ensuciamiento, se necesita entonces tomar un valor adecuado de la mencionada
resistencia para adecuarla al caso particular del disefio.

Después de realizar el presupuesto y el andlisis econdmico y financiero del
proyecto es posible observar que bajo los criterios de andlisis de los indicadores
financieros calculados el proyecto es viable econémicamente.

Después de analizar la tasa interna de retorno (TIR) del proyecto se observa que
esta es menor que la tasa minima atractiva de retorno (TMAR) utilizada en el andlisis, lo
cual podria considerarse como un factor negativo para la ejecucidon del proyecto, sin
embargo analizando profundamente el significado de estos indicadores se observa que la
TMAR es un valor circunstancial que el inversionista puede modificar segin sean sus
expectativas para el proyecto.

Aunque en este caso la TIR resulta menor que la TMAR se ha declarado el proyecto
como viable econdmicamente, sin embargo lo anterior debe ser tomado muy en cuenta ya
gue bajo esas condiciones el proyecto es considerado de alto riesgo para el inversionista y
se recomienda realizar un profundo analisis de sensibilidad para determinar como ciertos
cambios en las condiciones planteadas afectan la viabilidad econdmica del proyecto.

En el presupuesto no se consideraron costos extras de la instalacion del sistema
como soportes y armaduras metalicas ya que estos son bastante bajos en comparacién
con los costos de la construccién de los intercambiadores de calor, sin embargo por la
condicidn financiera de alto riesgo es importante considerar todos los costos extras que
puedan surgir al ejecutar el proyecto
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3
ANEXO 1 Volumen especifico de la solucién saturada de Amoniaco-agua | ™ /kg

Concentration, Ammonia (Mass basis)

Temp., T':.P“
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
~10 0.00100 0.00103 0.00106 0.00109 0.00114 0.00118 0.00122 0.00128 0.00135 0.00142 0.00151 ~10
0 0.00100 0.00103 0.00107 0.00110 0.00114 0.00119 0.00124 0.00130 0.00137 0.00146 0.00156 0
20 0.00100 0.00104 0.00108 0.00112 0.00116 0.00121 0.00127 0.00133 0.00142 0.00152 0.00164 20
30 0.00100 0.00105 0.00108 0.00113 0.00117 0.00123 0.00128 0.00135 0.00145 0.00156 0.00168 30
50 0.00101 0.00106 0.00110 0.00115 0.00120 0.00125 0.00132 0.00140 0.00151 0.00163 0.00177 50
60 0.00102 0.00106 0.00111 0.00116 0.00121 0.00127 0.00134 0.00143 0.00154 0.00167 0.00183 60
80 0.00103 0.00108 0.00113 0.00118 0.00124 0.00130 0.00139 0.00149 0.00162 0.00178 0.00198 80
90 0.00104 0.00109 0.00114 0.00119 0.00125 0.00132 0.00141 0.00153 0.00167 0.00184 0.00208 90

w |
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ANEXO 2 Diagrama Entalpia — Concentracion para la solucidn Amoniaco/Agua.
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ANEXO 3 Temperatura del refrigerante (t' = °C) y entalpia (h = kJ / kg) de la solucién
Bromuro de litio-agua.

Percent LIBr
Temp.,
{1="C) L 18 o o 4 45 50 3% L L o
0 r 00 8.1 17.7 150 98 53 04 -1.7 -158 1148 -29.38
L] B0 674 prd ] 404 .3 ns e 51 Tho 1il.os 14508

" 400 mae 73 343 8.3 4.0 175 2.8 13 ~7.08 ~ld.08
(] 167.6 139.5 1158 96.0 BL5 .7 521 S 154 146,08 178.3%

" 0.0 588 570 56 473 425 355 ni 18.4 95 L4z
L] 2511 210.7 1 151.4 37 1258 1258 147 1537 1814 21052

B0.0 T 167 T30 66,0 0.8 334 “HE e 26.0 16.7%
L] 1349 2w 436 w73 1810 18 1700 176.2 1926 72 4570

" 100.0 .5 963 923 BT Tl T3 624 5.7 424 320
[] 419.0 56 e 2618 1o 199 2146 2182 il K] 2515 m.a

I 12000* L1853 160 116 o34 975 | 3: e e 28] 589 413
L] 5037 431.0% ITLS 109 =0 2670 2500 260.0 0.2 289.5 334

" 1400 138.2* 1357 1309 2.2 1158 T 14 .0 753 8.7
L] e S03.6% 4378 e g 342 3032 3o 3081 3247 Mo

L 16000 158.1* 1553 1503 140.9% 134.2% 125.0% 1150 g S1E TRS
] 675.6% SEO.B" 5031 4354 Ele 6120 4T 34p2 346.1 3603 380.1

" 1 B0.O* 1T7.9% 175.0¢ 160.6% 150.6% 152.5% l4zg% 132.5¢% 1312 108.2 1.3
L] T632* &57.1* 565.4% 453.4° 432.1° 40B.E* sz LR 3843 3935.8 4113
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5n de Bromuro de Litio-agua.
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ANEXO 5 Diagrama de equilibrio de la solucidon Agua — Bromuro de Litio.
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ANEXO 6 Densidad especifica de la solucidén acuosa de Bromuro de Litio.

-
o

25°C
40°C

DENSITY, Mg/m®

1.2

40 50 60
% LiBr BY MASS

391



ANEXO 7 Calor especifico de la soluciéon acuosa Bromuro de Litio

SPECIFIC HEAT, kJ/{kg-K)
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ANEXO 8 Viscosidad de la solucién acuosa de Bromuro de Litio.
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ANEXO 9 Conductividades térmicas, calores
metales y aleaciones.

especificos, gravedades especificas de

Calor especi-
Sustancia | Temp, °F | k* s G"""“’m
Btu/(1b)(°F)

Acero 32 26 Ver Hierro 7.83
Acero 212 26 Ver Hierro
Acero 1112 21 Ver Hierro
Aluminio 32 117 0,183 2.55-7.8
Aluminio 212 119 0.1824
Aluminio | 932 155 0.1872
Antimonio 32 10.6 0.0493
Antimonio | 212 9.7 0.0508
Bismuto i 64 4.7 0.0294 9.8
Bismuto | 212 3.9 0.0304
Cadmio B 53.7 0.0550 8.65
Cadmio 212 52.2 0.0567
Cinc 32 85 0.0017 6.9-7.2
Cinc 212 64 0.0058
Cinc 752, | 54 0.1082
Cobre 32 224 0.1487 8.8-8.95
Cobre 212 218 0.1712
Cobre 932 207 0.2634
Hierro,vaciado 32 32 0.1064 7.08-7.18
Hierro,vaciado 212 30 0.1178
Hierro,vaciado 752 25 0.1519
Hierro, forjado 64 34.6 Ver Hierro 7.6-7.9
Hierro, forjado 212 27.6 Ver Hierro
Latén (70-30) 32 56 0.1315% 8.4-8.7
Latén 212 60 0.1488%
Latén 752 67 0.2015%
Magnesio 32-212 92 0.255 1.74
Mercurio 32 4.8 0.0329 13.6
Niquel 32 36 0.1050 8.9
Niquel 212 34 0.1170
Niquel 572 32 0.1408
Oro 64 169.0 0,030 19.25-19.35
Oro 212 170.8 0.081
Plata 32 242 0.0557 10.4-10.6
Plata 212 238 0.0671
Plomo | 82 20 | 0.0808 11.34
Plomo | 212 19 0.0315
Plomo ! 572 18 0.0335
Téntalo LM 32 0.0342 16.6
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ANEXO 10 Factor de correccion MLTD para intercambiadores 1-2.
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ANEXO 11 Factor de correccion MLTD para intercambiadores 2-4.
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ANEXO 12 Factor de correccion MLTD para intercambiadores 3-6.
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ANEXO 13 Factor de correccion MLTD para intercambiadores 4-8.
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ANEXO 14 Curva de transferencia de calor de tubos.
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ANEXO 15 Factores de friccion para lado de tubos.
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0008 fxGt xLxn fxgl xLxn 0.008
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n  Nimero de pasos en rn tubos i
- " 0Py Caida de presién en tubos o tuberias, Ib/plg?
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ANEXO 16 Pérdida de presién por retorno lado de tubos.
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ANEXO 17 Curva de transferencia de calor para lado de la carcasa con haz de tubos con deflectores segmentados 25%
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ANEXO 18 Factores de friccion lado de la carcasa, para haces de tubos con deflectores segmentados 25%.

01

Pu6 D (NH) FxG% Ds (N+1)
a3~ ZxgxpxDexgs S22x0PxDoxsxps /plg?*

drea de flujo a través del haz, pies*
espaciado de los deflectores, plg
espaciada entre tubos adyacentes, plp
= didmetro equivalente, pies
z de = didmetro ewlnlunu. plg. Véase Fig. 28 para valores numéricos
g Os = diametro interior de Ia coraza, pies
0.02 6: = masa velocidad, Ib/h X pie*
u:lmu n de la gravedad, 4.17 X 10* pies/h*

Dl-' m‘l:.ltz‘vulz *i la coraza, plg
£ = longitud pies

= de deflectores

$“-°'-¥

N = nimero
001 P mimire e ke o of Cukte cria ol e debde N antroda Sesta
0.008 la salida, 12L/N
. Py = paso en los tubos, plg
£0 FAR= caida de mslén en la coraza, psi
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ANEXO 19 Valores aproximados de los coeficientes totales para disefio. Los valores
incluyen un factor de obstruccién total de 0.003 y caida de presion permisible de 5 a 10

(lb/plgz) en la corriente que controle.

Enfriadores
Fluido caliente Fluido frio " Uptotal
Agua | Agua ' 250-500 +
Metax!ol | Agua | 250500+
Amoniaco { Agua | 250-500+
Soluciones acuosas Agua | 250-5004
Sustancias orgdnicas ligeras ! Agua . 75-150
Sustancias orgdnicas medias * Agua . 50-125
Sustancias orginicas pesadas? ! Agua | 5-75
Gases | Agua | 2-50"
Agua ! Salmuera ' 100-200
Sustancias orgdnicas ligeras | Salmuera | 40-100
i Wl |
Calentadores
Fluido caliente Fluido frio ' U, total
Vapor de agua Agua :200-700 ¢
Vapor de agua Metanol 200700 ¢
Vapor de agua Amoniaco 200-700 4
Vapor de agua Soluciones acuosas: :
Vapor de agua menos de 2.0 cp 200-700
Vapor de agua Miés de 2.0 cp 1005004
Vapor de agua Sustancias orgénicas ligeras = 50-100
Vapor de agua Sustancias orginicas medias 100-200
Vapor de agua Sustancias orgdnicas pesadas 6-60
Vapor de agua Gases 5-50¢
Intercambiadores
Fluido caliente Fluido frio ' U, total
Agua Agua : 00 ¢
Soluciones acuosas Soluciones acuosas 4
Sustancias orgénicas ligeras Sustancias orginicas ligeras | 40-75
Sustancias orgénicas medias Sustancias orgénicas medias | 20-60
Sustancias orgdnicas pesadas | Sustancias orgénicas pesadas| 10-40
Sustancias orginicas pesadas . Sustancias orgédnicas ligeras | 30-60
Sustancias orgénicas ligeras | Sustancias orgdnicas pesadas| 10-40
3 i
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ANEXO 20 Factores de obstruccion.

Temperatura del medio calefactor ......... Hasta 240°F ' 240-400°F t
Temperatura del agua ..:i...........00.. 125°F o menos; Mads de 125°F
Velocidad del | Velocidad del
Agua agua,pps ,  agua,pps
3pies Misde 3 pies Més de
omenos: 3 pies o menos: 3 pies
Agua [de AT e s e s e 0.0005 , 0.0005 | 0.001 §0.001
O e Sy 0.002 | 0.001 | 0.003 !0.002
Torre de enfriamiento y tanque con rocio ' |
artificial: l
Agua de compensacién tratada ......... 0.001 { 0.001 | 0.002 :0.002
e I N e P T e A 0.003 0.003 | 0.005 |0.004
Agua de la ciudad o de pozo (como Grandes ;
5 R P SO 0.001 | 0.001 |0.002 |0.002
GCXaDAeS - EaGON . v0rs s omsinrannmse oo 0.001 | 0.001 | 0.002 |0.002
Agua de rio:
MIRINO. vivciomsicitnia o siatviuiitiion s s 0.002 | 0.001 | 0.008 |0.022
Misslsglppl- . diicsiaicaaiiaionsiseid 0.003 | 0.002 | 0.004 10.003
Delaware, Schylkill ................... 10.003 | 0.002 | 0.004 |0.003
East River y New York Bay ........... 0.003 | 0.002 | 0.004 [0.003
Canal sanitario de Chicago ............ 0.008 | 0.006 ;| 0.010 (0.008
Lodoga-o: turhta - oiinsissninieedeaivonessee 0.003 | 0.002 | 0.004 i0.003
Dura (més de 15 granos/gal) ............ 0.003 | 0.003 | 0.005 0.005
Enfriamiento de méquinas .............. 0.001 | 0.001 | 0.001 [0.001
Destilada - cisnuiswiramisarsvmsmmdamiss 0.0005 | 0.0005 ! 0.0005i0.0005
Alimentacién tratada para calderas ....... 0.001 o_ooo,sl 0.001 '0.001
Purga de caldonmn’ ...« o vevieromcten s 0.002 | 0.002 | 0.002 !0.002

t Las cifras de las dltimas dos columnas se basan en una temperatura del medio
calefactor de 240 a 400°F. Si la temperatura de este medio es mayor de 400°F, y si se sabe
que el medio enfriador forma depésitos, estas cifras deben modificarse convenientemente.

FRACCIONES DE PETROLEO

Aceites (industriales): Liquidos (industriales):
Combustolio ........... 0.005 Orgénicos ............. 0.001
Aceite de recirculacién lim- " Liquidos refrigerantes, ca-

PO o aisira e e i avea e e 0.001 lefaccién, enfriadores, o
Aceites para maquinarias y evaporantes ........... 0.001
transformadores ...... 0.001 Salmueras (enfrlamienw). 0.001
Aceite para quenching ... 0.004 Unigz;iies de destilacién at-
mosférica:
Aceites vegetales ........ 0.003 Fondos residuales, menos

Gases, vapores (industriales): de 25°API ........... 0.005

Gas de hornos de coque, Fondos residuales, de 25°
gas manufacturado .... 0.01 APL 0- A8 i v 0.002
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