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Resumen

Se realiz6 un analisis para el célculo y dimensionamiento de un sistema de aprovecha-
miento de energfa residual con una bomba de calor. Se us6 una carga de calor especifica en
un rango de temperatura determinado, correspondientes a dos sistemas seleccionados en el
Laboratorio de Operaciones Unitarias de la Universidad del Valle de Guatemala.

Se selecciono el tanque de ahogamiento de vapor de la caldera pirotubular y el evaporador
semi industrial de simple efecto, como los equipos con mayor potencial para aprovechamiento
de energia residual. Para el caso del tanque de ahogamiento, se evalud especificamente el
aprovechamiento del calor del agua después de ahogar vapor para aprovecharlo con la bomba
de calor. En el caso del evaporador de simple efecto, se evalud la posibilidad de sustituir el
sistema de recirculacién de agua de enfriamiento que va hacia la torre por uno que use la
bomba de calor y con esta reducir la temperatura del agua que se utiliza en los condensadores
del equipo.

Se determiné que la bomba de calor disenada para el tanque de ahogamiento de vapor de
caldera tiene una capacidad de enfriamiento de 18 kW y una capacidad de calentamiento de
22 kW, mientras que la bomba de calor disenada para el evaporador de simple efecto tiene
una capacidad 12 kW y 15 kW, respectivamente. Ambas permiten alcanzar una temperatura
de aplicacion directa entre 50°C' a 55°C', utilizando refrigerante R-134a que opera en un ciclo
de evaporacion/condensacion de 5°C'y 50°C. El coeficiente de desempeno estimado para las
bombas de calor es de 4.6 para el COP de enfriamiento y 5.6 para el COP de calentamiento.

El intercambiador de captacién es un serpentin de 5 vueltas construido de tuberia de
cobre tipo M de 0.0254 m (1”) con agua fluyendo por un circuito cerrado a 1.5 m/s. Los
sistemas de intercambiadores que incluyen al evaporador y condensador de la bomba de calor
son serpentines de tubos concéntricos con tuberia externa de polietileno de alta densidad de
0.0191 m (3/4”) y tuberia interna de cobre tipo M de 0.0064 m (1/4”). Se calculé y selecciond
los compresores tipo “scroll”, las valvulas de expansién y las bombas de circulacién necesarias
para el funcionamiento de este sistema.

Las bombas de calor disefiadas para ambos sistemas permiten retirar el calor del agua
caliente de la fuente y aumentarle la temperatura, para su aprovechamiento directo en una
aplicacion o proceso dentro del Laboratorio de Operaciones Unitarias.
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CAPITULO 1

Introduccién

Muchos de los procesos industriales de fabricacién requieren sistemas de calentamiento,
que actualmente se obtienen con vapor generado en calderas o con resistencias eléctricas,
y que implican un alto consumo de energia. En algunos casos se acoplan sistemas de ca-
lentamiento coordinados con enfriamiento. Sin embargo, en muchas ocasiones, estos atin no
cuentan con sistemas de recuperacién de calor residual, a pesar de que su retso podria re-
presentar un ahorro de costos y energia porque puede incorporarse al mismo proceso o en
procesos que requieran menores temperaturas. En la mayoria de los casos, este calor residual
se constituye en una fuente de energia constante que es desechada debido a que se considera
como una energia de baja calidad.

En la ultima década se han realizado estudios proponiendo soluciones para la recupera-
cion y el mejor aprovechamiento de energia residual con equipos de pequena potencia con
accionamiento térmico a baja temperatura. Sin embargo, como se trata de un residuo con
contenido energético de baja calidad y temperatura, se requiere de una tecnologia que tome
esa energia desechada y la convierta en una fuente energética de mayor temperatura para su
adecuada reutilizaciéon en algin proceso. Esto, como consecuencia, puede representar para
las industrias una oportunidad para mejorar eficiencia, ahorro energético y reduccion de
costos.

Una de las soluciones técnicas utilizadas en varios paises europeos como Alemania y
Espana para el aprovechamiento y recuperacién de energia, es el uso de bombas de calor,
especialmente para sistemas de calefaccion y refrigeracion. Estas méquinas térmicas corres-
ponden a una de las tecnologias mas aptas para recuperar energia disponible de baja calidad
pues han logrado un alto desempeno a escala residencial y comercial, y en algunos casos, a
escala industrial.

El presente trabajo se realizé con el objetivo de proponer proponer un sistema de apro-
vechamiento de energia térmica de baja entalpia para su utilizacién en el Laboratorio de
Operaciones Unitarias de la Universidad del Valle de Guatemala. Concretamente, se dimen-
sioné el intercambiador de calor de captacion, el evaporador y condensador. Se calculd y
seleccioné el compresor, la valvula de expansion y las bombas de circulacion necesarias para



el funcionamiento del sistema y se estimoé el coeficiente de operacion (COP) de la bomba al
evaluar la interaccion de todos los componentes del sistema.

El presente trabajo esta estructurado en varios capitulos, como son: marco tedrico, ante-
cedentes, presentacion y analisis de resultados, conclusiones, recomendaciones, entre otras.



CAPITULO 2

Antecedentes

La implementacién industrial de bombas de calor se alinea estrechamente con la prioridad
de muchos paises en construir industrias mas competitivas, con procesos més eficientes y con
menos emisiones, como las de diéxido de carbono, derivadas del calentamiento de procesos
industriales. Sin embargo, estos sistemas no se consideran como parte de una tecnologia
madura, pues ain contindan en desarrollo. Por ser una tecnologia versatil, las bombas de
calor pueden ser aplicadas en miltiples subsectores: industrial, comercial y residencial.

En este sentido, se presenta a continuacién una sintesis referente a algunas instalaciones
existentes a nivel internacional con bombas de calor, funcionando en el sector residencial
e industrial, que permiten contextualizar de una mejor manera el tema. Asi, también se
describira la situacion del Laboratorio de Operaciones Unitarias de la Universidad del Valle
de Guatemala.

2.1. Bombas de calor en instalaciones residenciales e indus-
triales

Un estudio realizado en el 2016 por el Instituto para la Diversificacién y Ahorro de la
Energia (IDAE), titulado “Sintesis del estudio parque de bombas de calor en Espana”, tuvo
el propésito de estudiar el uso de bombas de calor, tanto en el sector residencial como el
industrial. Se demostré que la mayor cantidad de unidades instaladas se encontraban en
viviendas (86 % del total), un 28 % instaladas en la industria y un 11% en servicios |1].
El 75 % de las viviendas construidas en Suecia, actualmente tienen sistemas de calefaccion
empleando esta tecnologia [2].

Un primer ejemplo del uso de bombas de calor corresponde a la localidad de Hutten
Holanda, donde el calor de proceso a baja temperatura es suministrado por una bomba de
calor que utiliza y mejora la temperatura del calor rechazado de la planta de refrigeracion
de la instalacion. La demanda de calor de alta temperatura se cubre a partir de una caldera



eléctrica. Otro caso similar estd en funcionamiento en la Cerveceria Mohrenbrauerei de
Austria, en donde se instalé una bomba de calor de 370 kW, que ahorra la quema equivalente
a 1.8 GWh que se producian con combustibles fésiles y tuvo un periodo de recuperacion de
6 anos [3].

En la aceria austriaca Marienhutte, se instalé6 dos bombas de calor, que pueden sumi-
nistrar calor a una temperatura de hasta 95°C' y una capacidad de calefaccion de 6 MW a
11 MW. Se utiliza el calor residual de la produccién de acero, a temperaturas entre 30°C a
35°C', como fuente de calor que, de otro modo, se disiparia al ambiente |3|.

En Appenczell, Suiza, el exceso de calor de un centro de procesamiento de datos se utiliza
como fuente de calor para una bomba de calor de alta temperatura que proporciona calor
(>90°C) para procesos de produccién en una queseria cercana al lugar y agua caliente
y calefaccion para edificios. Este sistema le ahorra a la queseria alrededor de 1.5 GWh
correspondiente a la quema de gas natural al afo [3].

En el articulo “Aplicaciones de bombas de calor en industrias” publicado por la Agencia
Internacional de Energia (IEA) por sus siglas en inglés, en el anexo 35/13, se presenta casos
de bombas de calor instaladas en diferentes aplicaciones a nivel industrial. Algunos de estos
casos se describen a continuacion:

En la industria de producciéon de chocolate, en Reino Unido, se utiliza una bomba de
calor que trabaja por compresion de vapor para modo enfriamiento y calentamiento. Esta
suministra agua caliente de proceso a 60°C y utiliza como fuente de calor el proceso de
enfriamiento de glicol de 5°C a 0°C'. Este evapora amoniaco a -5°C' y la bomba de calor le
eleva la temperatura a 60°C. Este equipo tiene un coeficiente de operacion (COP) de 6.25
[4].

En una industria productora de leche danesa, llamada Arla Viderbaek, se instaloé una
bomba de calor para precalentar el aire a 80°C usando un circuito de agua para un secador
por aspersion. La bomba de calor opera con un sistema hibrido compresion/absorcion con
un sistema de refrigerantes amoniaco/agua y un COP de 4.5. Esta bomba utiliza el agua
de refrigeracion del sistema, a 40°C', energia que antes de la instalacién de la bomba, se
descargaba al ambiente y era producida en una caldera de gas natural, lo cual ha provocado
un ahorro de 4.6 GWh de combustibles fosiles y mas de 1,400 toneladas de emisiones de
COg al ano |4].

En la industria de automéviles en Japédn, para el proceso de pintado, se utiliza una
bomba de calor para suministrar la energia que se necesita en los procesos de calefaccion y
refrigeracion. Tradicionalmente, la mayoria de las necesidades de calefaccion y refrigeracion
eran suplidas por la quema directa de combustibles para la generacién de vapor y agua
caliente, mientras que el agua fria era generada en refrigeradores por absorcion de gas. Con
la instalacién de la bomba de calor, se redujo los costos de operacién en aproximadamente
63 %, las emisiones de COy en un 47 % por y el consumo de energia en 49 % mensual en
comparaciéon con el uso de la caldera convencional. El periodo de recuperaciéon de esta
instalacion se logré a los 3-4 anos [4].

En Austria, se instalé en una planta de produccién de biomasa, una bomba de calor
por absorcién para la condensacién de gases de combustion. En esta planta, se produce
celulosa de alta calidad y genera energia en forma de vapor que abastece a la red interna de



calentamiento y cubre la demanda energética de la planta, de 15,000 hogares y calor para
la red de calefaccion local, a partir de la combustiéon de biomasa. Esta bomba aerotérmica,
ofrece la posibilidad de utilizar el calor de condensacion de los gases de combustion de caldera
que se liberan al ambiente y que producen altas emisiones de gases de efecto invernadero

14]-

2.2. Torres de enfriamiento en la industria

Las torres de enfriamiento son equipos muy importantes en los sistemas de enfriamiento
de muchas plantas de procesamiento. La tarea principal es remover calor del agua y disiparlo
al ambiente, reduciendo su temperatura para emplearla dentro del proceso como agua de
enfriamiento. Durante este proceso, parte del agua se evapora por procesos de transferencia
de masa y calor cuando entra en contacto el aire, lo que provoca que constantemente la
torre de enfriamiento requiera agua de reposicion. Ademas, demanda una serie de cuidados y
tecnologias para evitar problemas de incrustacion, corrosion, crecimiento biolégico y pérdida
de eficiencia.

Estos equipos trabajan en circuitos cerrados y representan un método relativamente
econdémico y confiable para eliminar el calor de baja calidad del agua de refrigeraciéon que
se utiliza dentro del mismo proceso. Sin embargo, la energia que se remueve del agua es una
fuente de calor que podria ser aprovechada y no disipada directamente al ambiente.

En los ultimos anos, se ha estudiado la evaluacién del posible uso de bombas de calor
como una tecnologia que podria sustituir a las torres de enfriamiento. Con esta tecnologia,
es posible que el calor removido del agua caliente se emplee para otros procesos, sin disiparlo
al ambiente.

Tan y Deng [5], realizaron un estudio tedrico para emplear el agua caliente que se enfria
en las torres de enfriamiento como una fuente de calor para bombas de calor. En este analisis
se calcul6 la cantidad de calor disponible y los cambios de humedad que podrian afectar el
rendimiento de la bomba durante algtin proceso de calentamiento [6].

Wang y Liang [7], construyeron un sistema de bomba de calor empleando como fuente
de calor el agua caliente en la entrada de la torre de enfriamiento. De ella realizaron varias
pruebas de calentamiento a diferentes gradientes de temperatura del agua, concluyendo que
la capacidad de calefacciéon de la bomba de calor y el coeficiente de operacién COP, disminuye
con el aumento de la diferencia de temperatura en la entrada y salida de la torre [8].

2.3. Situaciéon del Laboratorio de Operaciones Unitarias

2.3.1. Tanque de ahogamiento de vapor para caldera

La energia de calentamiento, necesaria para el funcionamiento de algunos equipos se-
miindustriales o la realizaciéon de procesos dentro del Laboratorio de Operaciones Unitarias
de la Universidad del Valle de Guatemala, se obtiene de la combustion de diésel/biodiésel



para producir vapor saturado (70/90 psi) en una caldera pirotubular. El vapor produci-
do es empleado en el evaporador de simple efecto, torre de destilacién semi industrial de
platos, planta de produccién de biodiésel, sistema de intercambiadores, torre de enfriamien-
to, fermentador semi industrial, entre otros. Sin embargo, por el mismo requerimiento de
calentamiento utilizando vapor, se produce condensados que se pierden y desechan como
efluentes.

Como parte del aprendizaje de los estudiantes, se realiza una vez por semana, una prac-
tica de caldera durante el Laboratorio de Operaciones Unitarias, en la cual los estudiantes
aprenden a operarla y a determinar su eficiencia. Sin embargo, como parte de la operacion de
la misma, en lugar de emplear el vapor generado en los equipos previamente mencionados,
todo el vapor que se produce por corrida se retorna a un tanque de ahogamiento, en el cual
es posible medir la cantidad de vapor que se produce por ciclo de operaciéon de la caldera.
Este tanque es abierto a la atmdsfera, construido de acero inoxidable y sin aislamiento (ver
Figura@). Tiene una capacidad para 0.315 m? (315L). Cuenta con un distribuidor de vapor
en su interior, acoplado a la tuberia que conduce el vapor del distribuidor general (manifold).

Cada vez que se realiza una corrida de caldera, el tanque se llena aproximadamente con
163 litros de agua limpia y a temperatura ambiente (aproximadamente a un 51 % de la
capacidad total del tanque). Durante una practica de laboratorio, se dispone de 180 minutos
para la operacion de la caldera. Como minimo, se debe realizar alrededor de 10 corridas
para medir la cantidad de vapor generado por corrida, asi como también la cantidad de
combustible consumido y la energia del vapor producido.

Es importante considerar que “una corrida de caldera” significa que la caldera alcanza la
presion méaxima de produccion de vapor a 90-95 psi (“la alta”) y disminuye su presion a 70-75
psi (“la baja”) para volver a iniciar el ciclo. Es decir, cuando la caldera ya esté en operacion y
las valvulas del sistema de alimentacion de vapor (general de la caldera, distribuidor, linea a
ahogamiento) estan abiertas, alcanza los 95 psi y se detiene la combustion, se abre la valvula
de descarga de vapor en el tanque de ahogamiento, con el volumen requerido de agua y por
el choque térmico con el agua fria, el vapor condensa. Cuando baja la presion interna de la
caldera hasta 70-75 psi, la caldera inicia un nuevo ciclo de operacién y en ese momento se
cierra la valvula de descarga de vapor del tanque.

El tiempo aproximado para ahogar vapor o de espera para que la caldera disminuya su
presion de 95 a 75 psi, es aproximadamente 5 minutos y al estudiante le toma alrededor de
10 minutos vaciar completamente el tanque de agua caliente y renovarlo nuevamente con
agua a temperatura ambiente, hasta 51 % de su capacidad. Por tanto, luego de diez corridas
de operacion de la caldera, aproximadamente se descarta 1.63 m? (1,630 L) de agua caliente.
Si se considera que la practica se realiza una vez por semana, dos veces en el dia, durante
ocho semanas del semestre, entonces se descarta directamente al desagiie aproximadamente
26.056 m3 (26,056 L) de agua suave y caliente, a una temperatura entre 40 °C'y 45 °C.

2.3.2. Evaporador de simple efecto

El evaporador semi industrial de simple efecto del Laboratorio de Operaciones Unita-
rias, emplea vapor como fuente de energia de calentamiento y agua de enfriamiento en sus
condensadores (intercambiadores de calor de serpentin) para que el evaporado pueda con-



densar. Esta agua de enfriamiento usando un circuito cerrado, sale del evaporador con un
flujo de 17.03 L/min (4.5 gal/min) a una temperatura aproximada de 31°C' hasta llegar a la
torre de enfriamiento, en donde se remueve calor, disipdndolo al ambiente hasta disminuir
la temperatura del agua a 21°C, y que retorne al evaporador.

Como es notorio en los antecedentes presentados, el uso de bombas de calor forma parte
de la tecnologia muy comin empleada en Europa y en paises de Primer Mundo y atn se
encuentran en desarrollo. A pesar de su conocido buen desemperfio a escala industrial y resi-
dencial en otros contextos, en Guatemala no existe registros o informaciéon que evidencie el
uso de las mismas. Unicamente, existen precedentes de bombas de calor de alta potencia ins-
taladas en industrias europeas y algunas accionadas con calor residual, con la capacidad de
proporcionar energia térmica para diferentes procesos. Ciertamente que los equipos de refri-
geraciéon usan bombas de calor para realizar estos procesos de enfriamiento y climatizacion,
pero no se reconocen como tales. En el caso de calentamiento, el uso es casi nulo.

Segin el contexto descrito del Laboratorio de Operaciones Unitarias, existen fuentes de
calor residual y de agua caliente en sus procesos, con potencial de aprovechamiento para su
uso in situ en el laboratorio en otros procesos y aplicaciones.



CAPITULO 3

Justificacién

El incremento de la demanda y el costo de generaciéon de energia ha motivado a la
busqueda de energias renovables limpias y con bajas emisiones contaminantes. El constante
desafio para la industria es transformar sus procesos de produccién a otros maés eficientes
y con menos emisiones de gases de efecto invernadero, ya que muchos de estos requieren
sistemas de calentamiento por vapor producido en calderas o por generaciéon de valor por
combustién directa.

En Guatemala, en promedio, el 68 % de la matriz energética es abastecida por energias
renovables (cuando las hidroeléctricas estan a alta capacidad productiva). Asi mismo, el
consumo de energia por sector en el pais tiene como actores principales al sector residencial
con 59 %, el sector transporte con 27% y a la industria con un 8 %, siendo la industria
quimica, de alimentos, metalurgia y la fabricacién de productos de hierro, acero y cemento,
las de mayor consumo energético [9).

Entre el 20% y el 50% del consumo de energia industrial se estima que se pierde como
calor residual en forma de gases calientes de escape, agua de refrigeracion, agua de condensa-
dos, y el calor perdido de las superficies calientes de equipos y productos de calefaccion |10).
De hecho, el proceso de calentamiento se considera la segunda operacién con més consumo
de energia después de los accionamientos y sistemas propulsores que consumen méas de dos
tercios de la energia eléctrica industrial [11].

Por otra parte, a nivel mundial, los sistemas de climatizacién suponen una parte impor-
tante del consumo energético. Los edificios y hogares son responsables de aproximadamente
el 40 % del consumo energético anual total y la mayor parte de esta energia, se destina al
suministro de iluminacion, calefaccion, refrigeracion y aire acondicionado [12]. El agua ca-
liente sanitaria es, después de la calefaccién, el segundo consumidor de energia en hogares,
con un 25 % del consumo energético total [1].

Los efluentes de calor residual a baja temperatura (inferior a 50°C') de muchos procesos
industriales normalmente se pierden y en su gran mayoria son desechados, causando proble-
mas de contaminacion térmica. Sin embargo, estas fuentes de calor atin tienen temperaturas



aprovechables que van desde 30°C a 70 °C'. Por ello, se pueden convertir en fuentes con
alto potencial de energia que atn puede ser recuperada y aprovechada para otros procesos
y aplicaciones como calefaccion, calentamiento de agua para uso en hogares o invernaderos
secado de productos agricolas, acuicultura, entre otros [13].

Esto ha despertado el interés por la investigacion sobre sistemas y tecnologias mas fiables
y eficientes para aprovechamiento de calor residual, de modo que se reduzca el impacto en los
procesos industriales basicos y resulten beneficiosos en cuanto a temas ahorro de energia. Por
esta razon, las bombas de calor constituyen una de las tecnologias més aptas para recuperar
la energia desechada de baja calidad [14].

Segun la European Heat Pump Association (EHPA), 11.8 millones de unidades de bom-
bas de calor han sido instaladas en toda Europa. De estas, 3.8 millones estan instaladas
en hogares para calefaccién y calentamiento de agua, mismas que han logrado reducir las
emisiones a 9.8 millones de toneladas equivalentes de COs, razéon por la cual podrian ser
una tecnologia clave para la reduccion de consumo energético y emisiones [15].

Estas, a su vez, son consideradas por los expertos y profesionales de la misma, como una
“tecnologia del futuro” por su alto potencial de flexibilidad térmica y porque ademés podrian
resultar como una de las tecnologias sustitutas a los sistemas convencionales de producciéon
de calor [15].

Kaydalova y Kryukov [16], afirman que el calentamiento usando bombas de calor redu-
ce el consumo de combustible y las emisiones de COy a aproximadamente a un 50 %, en
comparacion con el uso de una caldera convencional. Comparado con el calentamiento con
resistencias eléctricas, se reduce hasta un 80 % |[16|. En Espana, méas del 70 % bombas de
calor estan instaladas en viviendas para la producciéon de agua caliente, calefaccion y aire
acondicionado [1].

Estos equipos han demostrado, segtin el informe “Energy Efficient Buildings” de la Agen-
cia Internacional de Energia, ser una tecnologia clave para la reduccién del consumo ener-
gético y emisiones en el sector de la edificacion.

Esta misma agencia establece que en otros paises como China, Japon y Estados Unidos,
para el 2017, el 80 % de las instalaciones de bombas de calor que se hicieron fueron para
uso doméstico, que en conjunto representan alrededor del 35% de la demanda mundial de
energia final para calefaccion o produccion de agua caliente sanitaria [4].

A pesar de que esta tecnologia es muy comun en Europa y en paises de Primer Mundo, en
Guatemala atn no existe registros ni informacion que evidencie el uso de la misma, tanto en
hogares como en industrias. Si bien se trata de una tecnologia novedosa y de probada eficacia
en otros contextos, en Guatemala la adquisicién de este tipo de tecnologia puede generar
algin tipo de resistencia bajo el supuesto que es alta la inversién o que obligatoriamente
debe ser importada de otros paises; no obstante, el desarrollo de este proyecto a futuro podra
demostrar que no necesariamente es de alto costo y que puede ser desarrollada en el pais.

Pese a esta realidad descrita, en Guatemala no se cuenta con soluciones técnicas econ6-
micamente viables para la aplicacién de bombas de calor en el sector residencial ni industrial
debido a que estas tecnologias atin se encuentran en desarrollo. Por tanto, la bomba de calor
surge como una tecnologia con una alta posibilidad de hacer una gestion diferente del calor



residual que permita su aprovechamiento.

Se piensa que los efluentes de calor residual se producen exclusivamente en las industrias,
la realidad que se refleja en el Laboratorio de Operaciones Unitarias de la Universidad del
Valle de Guatemala contradice esta idea, ya que para el funcionamiento de algunos equipos
o procesos hace acopio de energia en forma de calor, la cual podria ser aprovechada del calor
residual producido in situ por la operaciéon de su caldera, de la planta semi industrial de
biodiésel, en el evaporador de simple efecto y en la torre de destilacion semi industrial de
platos.

Hasta antes de identificar esta tecnologia de la bomba de calor como una alternativa para
el aprovechamiento y la revalorizacién de la energia térmica residual de baja temperatura,
tener efluentes de calor residual era considerado como problema con implicaciones ambien-
tales. Sin embargo, ahora se constituye en una oportunidad para ser utilizado y devuelto a
procesos y equipos que requieran calor para su funcionamiento a una temperatura superior.

Si bien esta propuesta podria no resolver a corto plazo en Guatemala este problema,
podria resultar como una idea que a futuro sea factible para enfrentar escenarios de cli-
mas extremos en el pais o incluso aportar significativamente a la industria guatemalteca
para lograr procesos de produccién més eficientes y con bajas emisiones, ya que, segin las
estadisticas a nivel mundial, el mercado y uso de bombas de calor aumentara con los afios.

Por tanto, esta propuesta es importante por el hecho de ser una idea inédita, pertinente de
acuerdo a la realidad del pais y que puede ser considerado pionero y precursor de un modelo
que podra ser desarrollado en Guatemala. Ademaés, representa un aporte a la Universidad,
para la promocién de cambios en sus procesos internos de operacion, que a futuro pueden
ser replicados en procesos a mayor escala en la industria guatemalteca.
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CAPITULO 4

Objetivos

4.1. Objetivo general

Proponer un sistema de aprovechamiento de energia térmica de baja entalpia para su
utilizacién en el Laboratorio de Operaciones Unitarias de la Universidad del Valle de Gua-
temala.

4.2. Objetivos especificos

1. Analizar y seleccionar un sistema que servird como sumidero para la bomba de calor
propuesta.

2. Determinar el sistema necesario para captar la energia térmica y aprovecharla en una
aplicacion de baja entalpia en el Laboratorio de Operaciones Unitarias

3. Dimensionar y seleccionar los equipos necesarios para proponer una bomba de calor
especifica a un rango de temperatura y carga de calor.

4. Esquematizar el sistema propuesto y seleccionar la ubicacién del mismo en el Labora-
torio de Operaciones Unitarias.

5. Calcular el Coeficiente de Operacion (COP) del sistema propuesto para determinar la
relacion entre la energia entrante y la entregada por el sistema.
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CAPITULO b

Marco tedrico

5.1. Bomba de calor

Segin Herold , una bomba de calor es una maquina térmica conformada por un
circuito como el de un sistema de refrigeracién clasico: compresor, condensador, valvula de
expansion y evaporador; que permite elevar la temperatura de un fluido de menor a mayor
temperatura y transferir energia en forma de calor de un foco a otro segtn se requiera.

La siguiente figura muestra el ciclo de una bomba de calor con sus componentes princi-
pales:

CALOR

Vapor DH Liquide

alta PROCESO alta

temperatura temperatura

Condensador

Compresor Vélvuls de
i expansién
ELECTRICIDAD
Vapor Liquido/vapor
baja baja
temperatura ‘temperatura
CALOR
RESIDUAL

Figura 1: Ciclo de la bomba de calor con sus componentes principales

3]
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5.2. Funcionamiento de la bomba de calor

Las bombas de calor funcionan bajo los siguientes principios:

5.2.1. Ciclo de Carnot

Segin Smith y Abbot , este ciclo funciona de manera reversible y consta de dos
etapas isotérmicas conectadas por dos etapas adiabaticas. En la etapa isotérmica, absorbe
calor (Qp) a altas temperaturas (Tf) y se disipa calor (Q.) a menor temperatura (77,). Es
decir, transfiere calor de forma ideal de un foco caliente a un foco frio de forma espontanea
produciendo un trabajo neto (W).

Foco caliente, T,

Q.

/S i,
_ / Magquina \ w
g Térmica —™*

! | \ /

L N /A P W [Q-

$=5 S=§ Foco Frio, T,

Figura 2: Diagrama T-S del ciclo de Carnot

18]

Sus etapas ocurren de la siguiente manera:

Etapa 1-2 (intercambiador) en donde ocurre la obtencion de calor de manera isotérmica
a (TH)

Etapa 2-3 (valvula de expansion): ocurre una expansion adiabatica e isentropica.

» Etapa 3-4 (condensador): ocurre el proceso de condensacion en donde se rechaza calor
isotérmicamente a la temperatura 717,.

» Etapa 4-1 (compresor): compresion adiabatica e isentropica.

5.2.2. Ciclo inverso de Carnot

Funciona de manera inversa al ciclo de Carnot. En la etapa isotérmica, absorbe calor
(Q.) a bajas temperaturas (77) y se disipa calor (Q ) a mayor temperatura (7). Este ciclo
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requiere que se adicione al sistema un trabajo neto (W) [18]. Es decir, se transfiere calor
desde un foco frio hacia uno caliente, y este requiere un aporte de energia.

Foco caliente, T,

Ta

;/ Maquinf;\. w
\ Frigorifica —

_

-

S

Foco Frio, T,

Figura 3: Diagrama T-S del ciclo invertido de Carnot
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Considerando entonces los dos ciclos anteriores, para que exista transferencia de calor,
las bombas de calor aprovechan la alta capacidad que tienen los fluidos de ceder calor
cuando cambian de estado gaseoso a liquido y de absorber calor cuando realizan el proceso
contrario. Al hacer variaciones de las propiedades termodinamicas del fluido que circula
dentro del sistema cerrado, es posible hacer la transferencia de calor en el sentido deseado,

aportando calor a un espacio o extrayéndose del mismo [19).

5.3. Tipos de bombas de calor

Al captar el calor disponible en fuentes externas, las bombas de calor pueden utilizar
energia procedente de fuentes renovables: de la tierra (geotérmica), del aire (aerotermia) y

del agua (hidrotermia).

5.3.1. Bomba geotérmica de calor

Tipo de bomba de calor que aprovecha el calor interno de la tierra, especialmente para
recursos geotérmicos de media y baja temperatura. Estas utilizan el suelo o el agua para
absorber o disipar calor. Generalmente, este tipo de bomba posee mayores eficiencias a las
bombas aerotérmicas de calor debido a que aprovechan la estabilidad de la temperatura en
la tierra. Funcionan de manera similar a un sistema frigorifico, y sus principales funciones
estan destinadas a calefaccion y refrigeracion de zonas domésticas o edificios .
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5.3.2. Bomba de calor hidrodinamica

Tipo de bomba que utilizan agua como fuente de calor o sumidero. Es decir, aprovecha
el calor latente de cualquier recurso hidrico (lagos, mares, rios, etc.) y le aumenta la tem-
peratura para ser utilizada en sistemas de calefacciéon, calentamiento de agua, produccién
de agua caliente sanitaria e incluso para enfriar. El agua, ya sea subterranea o superficial
a cierta profundidad, mantiene temperaturas estables que resultan ser ventajosas para su
aprovechamiento [21].

5.3.3. Bomba aerotérmica de calor

Pueden ser de tipo:

Aire-agua: que recoge la energia del aire del ambiente en el que se encuentra instalada y
lo transporta hacia el interior de un espacio, utilizando un fluido refrigerante como elemento
de transporte de energia usando el ciclo de compresion.

Aire-aire: que transfiere el calor que toma del aire exterior y lo cede directamente a otro
aire que debe calentarse, estas no calientan ningin circuito de agua. Este tipo de bombas
pueden ser utilizadas para calefaccion, refrigeracion y producciéon de agua caliente sanitaria
[22].

5.4. Tipos segun la energia de compresiéon

Las bombas de calor pueden trabajar:

5.4.1. Por compresiéon de vapor

Para el caso de un ciclo de compresién de vapor, la circulacién del fluido y el efecto
de la presion se produce mecanicamente mediante un compresor accionado por un motor
y el refrigerante absorbe calor del medio de menor temperatura. Posteriormente, pasa al
compresor en donde se comprime el vapor del refrigerante elevando su presion y temperatura.
El vapor del refrigerante se condensa a alta presiéon pasando de vapor sobrecalentado a
liquido saturado. Como la temperatura de condensaciéon es mayor a la del ambiente, el calor
se remueve del condensador y es liberado al ambiente. El liquido a alta presiéon pasa a una
valvula de expansion en donde el refrigerante disminuye su temperatura y presiéon y pasa a
liquido subenfriado para poder entrar nuevamente al proceso en el evaporador [23].

Este ciclo se observa en la Figura |4l en donde en el diagrama T-S se presentan las cuatro
etapas del proceso.
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Figura 4: Diagrama T-S y esquema para un ciclo de refrigeraciéon por compresiéon de vapor
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El proceso inicia con un liquido que se evapora a presion constante (linea 1 a 2), este
proporciona un medio para la absorciéon de calor a una temperatura baja constante. El
vapor producido se comprime posteriormente a una mayor presion, y en seguida se enfria y
se condensa por la entrega de su calor a una temperatura mayor, hasta que el liquido del
condensador regresa a su presion original por un proceso de expansion. FEn la linea 2 a 3,
ocurre la compresién iséntropica, mientras que en la linea de 2 a 3, ocurre el proceso de
compresion real. La linea 4 a 1 representa el proceso de estrangulamiento. Generalmente,
la caida de presion en este proceso irreversible resulta de la fricciéon del fluido en la valvula
[18].

5.4.2. Por absorcion

Los sistemas de refrigeraciéon por absorciéon funcionan de manera similar a los ciclos de
compresion con la tnica diferencia que para los sistemas de compresién utilizan un compresor
mecéanico, mientras que los de absorcion utilizan la capacidad de ciertas sales y liquidos de
absorber fluido refrigerante y aprovechar la capacidad que tienen algunas sustancias de
absorber calor cuando cambian de estado liquido a gaseoso. El decir, se tiene un refrigerante
mezclado con un fluido absorbente que absorbe el calor de la fuente de baja presién y lo
entrega de forma liquida a un generador. Para el caso de las sales que se utilizan como
absorbentes, permiten elevar la presion y la temperatura del fluido frigorifico en estado de
vapor (trabajo que normalmente realizaria un compresor) [23].

Estos sistemas funcionan para diferentes fluidos de trabajo, siendo los méas comunes:

= Amoniaco-agua: en donde el amoniaco funciona como refrigerante y el agua como
absorbente. Estos sistemas se utilizan para ciclos de absorcién a llama directa que uti-
lizan energia de combustibles gaseoso como gas natural o GLP para su funcionamiento
[24]. Dado que el amoniaco actia como refrigerante, es posible bajar las temperaturas
de refrigeraciéon. El punto de fusién del NHg es de -77.7°C' y su punto de ebulliciéon
de -33.3°C. Este fluido requiere presiones de trabajo altas, ya que la relacion de vo-
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latilidades entre el NH3z y el H2O son bajas y por lo tanto, se requieren procesos de
rectificacion [23].

» Agua-bromuro de litio: en donde el bromuro de litio (BrLi) funciona como absor-
bente y el agua como refrigerante. Estos fluidos se utilizan para ciclos de absorcion
que son alimentados por energia térmica en forma de agua caliente procedente de calor
residual, vapor de condensados, gases de escape o de cualquier otro sistema de recupe-
racion de calor gratuito o residual. Esta sal, es muy similar al cloruro de sodio y tiene
una alta afinidad con el agua, por tanto, tiene mayor facilidad de absorber calor [24].
El BrLi es una sal de color blanco con punto de fusién de 535°C y un punto de ebu-
llicién de 2,200°C', siendo su presién de vapor muy baja. Es miscible en el agua hasta
concentraciones elevadas (75 %) y se diluye con facilidad. Los sistemas que trabajan
con esta mezcla BrLi-agua, alcanzan temperaturas de evaporacion superiores a 0°C,
entre 4 y 10°C y logran valores del COP entre 0.7 y 1.33, con potencias entre 4,500
kW y 5,000 kW [23].

El ciclo de refrigeracién por absorcién ocurre como el diagrama de la siguiente figura:
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Figura 5: Diagrama de una unidad de refrigeracion por absorciéon
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5.5. Componentes de la bomba de calor

El proceso se lleva a cabo por cuatro componentes principales que se mencionan a con-
tinuacién. A ellos hay que anadir, en el caso de bombas de calor reversibles, la valvula
inversora o de 4 vias con la cual se invierte el sentido del ciclo frigorifico, de manera que
el intercambiador interior que acttia como evaporador para el ciclo de refrigeracién, pasa a
actuar como condensador en el ciclo de produccién de calor, y el intercambiador exterior
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que actiia como condensador en el ciclo de produccién de frio, pasa a evaporador para el
ciclo de produccion de calor [19].

5.5.1. Evaporador

Este equipo se instala entre la valvula de expansion y el compresor. Es un intercambiador
de calor en donde entra el refrigerante liquido a baja presién y cambia de fase a vapor por el
calor que absorbe de la fuente que lo rodea ya que esta se encuentra a temperatura superior
que la interna del intercambiador. De esta manera el refrigerante vaporizado puede entrar
al compresor [25].

La cantidad de calor intercambiado depende directamente del calor latente de evapora-
cion del refrigerante. Se trata de que todo el refrigerante pase a estado de vapor, que no se
eleve su temperatura y mantenga su presion.

El intercambio de calor entre el fluido refrigerante y lo que se quiere enfriar puede ser
directo o usando un elemento intermedio, el cual se enfria y a su vez, enfria el producto [26].

De acuerdo al elemento que se quiere enfriar los evaporadores pueden clasificarse en:
enfriadores de aire (baterias de frio en expansion directa) y enfriadores de liquido como
agua o un refrigerante como salmueras, alcoholes o algin anticongelante [17].

También los evaporadores pueden clasificarse de acuerdo al método de alimentaciéon como
expansion directa o por inundacién.

Tipos de evaporadores

Por inundacion:

En estos, el refrigerante liquido debe entrar al evaporador en la misma proporcion que
lo absorbe el compresor. Este tipo no produce vapor sobrecalentado, sino en condiciones de
saturaciéon, por lo que brinda mejores condiciones de temperatura en la descarga para el
compresor y por lo tanto, mejora el COP ya que disminuye la potencia del compresor [17].

Es de facil acceso para mantenimiento y es el més utilizado para instalaciones indus-
triales. Una de sus desventajas es que tiene alto costo inicial y que requiere mayor carga
de refrigerante para llenar las columnas y el depoésito. Es decir, es mayor la cantidad de
refrigerante que la cantidad evaporada [17].

Expansién directa:

Sale del evaporador un vapor ligeramente sobrecalentado y luego este se alimenta en
pequenas cantidades para asegurar la vaporizacion completa al final del equipo. Se utiliza
en sistemas pequenos con disenos compactos para aire acondicionado y requiere un equipo
de control de flujo con una vélvula de termo expansion o un tubo capilar [17].
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5.5.2. Compresor

Su funcién es elevar la presion del gas refrigerante que sale del evaporador, de forma
que aumenta también su temperatura. Al aumentar la presiéon del refrigerante en estado
gaseoso que (generalmente esté sobrecalentado al salir del evaporador), logra favorecer el
paso de estado gaseoso a liquido en el condensador y disipar calor al entorno. También es el
encargado de mantener circulando el refrigerante por el circuito cerrado. Este equipo es el
tnico dispositivo de la bomba de calor que requiere para su funcionamiento consumir energia
eléctrica y mecénica [27).

Para los disenos de bombas de calor, generalmente se utilizan compresores de desplaza-
miento positivo y de flujo-desplazamiento cinemético (turbocompresor) [28].

De desplazamiento positivo

Comprime el refrigerante en el mismo espacio cerrado de trabajo. Aumenta la presiéon del
vapor del refrigerante reduciendo el volumen interno de la cAmara. Logra altas compresiones
utilizando compresores de una sola etapa. El rango de succién es amplio y puede tener
problemas para el movimiento del refrigerante |28|.

Los compresores de tipo reciprocante estan formados por uno o maés cilindros, cada uno
con un pistéon que se mueve hacia adelante y hacia atras, desplazando un volumen positivo
en cada carrera. Los compresores rotativos pueden ser de: de paletas, espiral (scroll), de
tornillo (screw), de lobulos, entre otros. Cada uno de estos sistemas cuenta con una carcasa
con uno o mas elementos giratorios engranados entre si y que desplazan un volumen fijo con
cada rotacion |28|. Estos a su vez se dividen en dos tipos:

Compresor reciprocante

El principio de funcionamiento consta de ciclos de succién, descarga y extrusion de
vapor de agua. En la Figura[6] se observa con mayor detalle el ciclo que realiza el compresor
reciprocante siendo: 1- drea de succién, 2- drea de realizacion de trabajo, 3- area de presion
y 4- compresion del piston [28].

El movimiento es realizado por el pistén en un cilindro cerrado. El principal elemento
caracteristico de este tipo de compresor es un cigiienal, que esta disenado para convertir
el movimiento giratorio del eje de transmisién en un movimiento alternativo del piston.
La clasificacion de los compresores alternativos, segiin Rubik, se realiza con las siguientes
caracteristicas [28]:

= Sistema y ntmero de valvulas

= Sistema y niimero de cilindros

= Construccion del cierre del cuerpo del compresor

= Numero de etapas de compresion

= Tipo de refrigerante
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Figura 6: Compresor reciprocante

28]

Compresor rotativo

En este tipo de compresores, el factor de trabajo se comprime por la rotaciéon del piston
en el cilindro. Este piston rotatorio, sustituye al cigiienal, lo que facilita una construccién mas
compacta y reduce el ruido en comparacién con los compresores alternativos. Su principio
de funcionamiento se basa en la compresion de gas por el movimiento rotatorio del pistéon
que estad montado excéntricamente en el cilindro. El compresor esta divido en dos secciones:
succion y presion [28].

Lumbrera de admision

Fala deslizante

Eje mator

Estator

Figura 7: Partes del compresor rotativo

28]
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De flujo o de desplazamiento cinematico

El vapor de agua es acelerado al pasar por cuchillas del rotor y eso implica un aumento en
la energia cinética de la que es responsable un difusor, al comprimir se acelera el fluido muy
rapidamente y después se frena, y esa energia cinética se transforma en energia de presion.
Sus principales caracteristicas incluyen: factores de compresion reducidos y el refrigerante
trabaja a mayores velocidades de flujo |28].

Estos compresores de flujo continuo tienen un elemento giratorio (impulsor o rotor con
paletas) que acelera el gas cuando pasa por el elemento, convirtiendo el cabezal de velocidad
en presion estatica, parcialmente en el elemento giratorio y pueden ser centrifugos o axiales.
[14].

De acuerdo a lo descrito anteriormente, los tipos de compresores més usados en refrige-
racion industrial son los alternativos y los de tipo rotativo. Para sistemas de climatizaciéon
se utilizan los alternativos y de espiral, para maquinas pequenas. Es importante considerar
que el factor mas importante que regula la capacidad de un compresor es la temperatura
de vaporizacion del liquido en el evaporador, ya que segtin la temperatura de evaporacion a
la que debe trabajar el sistema, se elige el tipo de compresor. De acuerdo a la clasificacién
dada por Jabari [29] [30], en su articulo llamado "Design and performance investigation of
a novel absorption ice-making system using waste heat recovery from flue gases of air to
air heat pump” (Diseno e investigacion del rendimiento de un nuevo sistema de fabricacion
de hielo que utiliza la recuperacion de calor residual de los gases de combustion para el
accionamiento de una bomba de calor por absorcion), pueden clasificarse como:

= Alta temperatura: desde 10°C' a -10°C
= Media temperatura: desde 0°C' a -20°C

= Baja temperatura: desde -10°C a -30°C

Compresor centrifugo

Son normalmente utilizados para bombas de calor. Aumentan la presion del fluido por
la accion del rotor y difusor, que disminuye la velocidad de flujo del refrigerante. Para este
tipo de compresores, son necesarios refrigerantes de alta densidad como R-11(freén), R-113
(triclorotrifluoroetano) o el que actualmente se emplea, R-134a (tretrafluroetano).
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Segun la teoria, para la construccién de bombas de calor, generalmente se utilizan com-
presores de flujo radial. Mientras que las bombas de calor, equipos domésticos y comerciales
se suelen utilizar compresores eléctricos de tipo scroll y excéntricos, quienes se caracterizan
por que ambos tienen un separador de particulas a la entrada [28].

Compresor de tipo Scroll

Es el compresor mas utilizado para los sistemas de refrigeracién de media y baja tempe-
ratura, asi como también para sistemas de aire acondicionado residencial o comercial. Son
especiales para comprimir refrigerantes usando un sistema de espirales.

El fluido refrigerante entra al compresor y pasa por dos espirales, una estética (estator) y
la otra movil (rotor), cuya geometria se mantiene en todo momento desfasada 180°. Durante
cada revolucién del motor, el gas entrante se va moviendo hacia el centro de la espiral por
el movimiento giratorio como en orbital con el que gira cada espiral del equipo, de manera
que se va reduciendo el volumen del fluido y aumentando su presion hasta que el gas es
descargado por el centro de la espiral.

Este tipo de compresores presenta las siguientes ventajas:

= Operan con mayores eficiencias porque el contacto fisico entre las espirales elimina
espaciamientos y reduce las fugas. Ademads, estas espirales tienen la capacidad de
alinearse o separarse durante la operacién del compresor lo que permite que logran
regular los excesos de presion asociados con la presencia de un alto volumen de liquido.

= Buen rendimiento volumétrico porque tienen poco espacio entre las espirales y tienen
un menor desplazamiento o tamano, en comparaciéon con un compresor alternativo
para la misma potencia frigorifica.

= Tienen bajo nivel sonoro y vibracion.

= Cuando se utiliza para aire acondicionado no utiliza valvula de descarga interior, lo
cual ayuda a reducir el ruido al eliminar los cambios abruptos de flujo.
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= Tienen menor consumo de energia.
= Mayor confiabilidad durante su funcionamiento porque tienen menos partes moviles.
= Menor peso y tamafio, entre un 15 % y 40 % menor que el de uno alternativo.

» Buena resistencia a esfuerzos causados por la llegada al compresor de liquido y/o
particulas s6lidas como suciedad.

Por lo anterior mencionado, este tipo de compresores son los utilizados en las bombas
de calor residenciales y comerciales cuando estas se emplean para sistemas de enfriamiento
y calefaccion de baja potencia entre 5 a 40 kW.

A continuacién se presenta el esquema de un compresor de tipo Scroll:

Protector
tErmica
DESCARGA
[p—
Carnara de Voluta ﬁj? i
descargs Valuta mdvil
W, seguridar Bobénado
agtator
-— =
ASPIRACION

Figura 9: Esquema de un compresor de tipo Scroll
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Selecciéon del compresor

Para la seleccion del compresor apropiado en la bomba de calor es importante considerar
la potencia térmica requerida por la méquina, los pardmetros de la instalacion, el tipo de
refrigerante y las condiciones de operacion a las que se trabajara el compresor [28|.

La siguiente figura muestra los diferentes tipos de compresores y sus aplicaciones
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Figura 10: Diagrama del uso de distintos compresores para diferentes potencias de trabajo y sus
aplicaciones

[28]

5.5.3. Condensador

En este equipo se recibe el gas que es comprimido en el compresor y que sale a alta presion
y temperatura. Esta ubicado entre el compresor y la valvula de expansiéon. En este equipo el
gas refrigerante disminuye su temperatura a presion constante y cambia de estado gaseoso
a liquido, cediendo calor a un fluido (agua o aire) que se hace circular por este elemento
intercambiador de calor. La idea es que todo el refrigerante cambie a estado liquido y que
no baje su temperatura .

Los condensadores pueden clasificarse en tres tipos de acuerdo con el método de enfria-
miento: de agua, de aire o evaporativos.

Tipos de condensadores

Refrigerados por agua

= De haz multitubular: En un cilindro hueco compuesto por varios tubos por los que se
hace circular el refrigerante, que al condensar se recoge en la parte inferior [14].

= De contracorriente: Se utilizan para equipos pequeinos de refrigeracion y en bombas
de calor [14].

Refrigerados por aire

Compuesto por un serpentin de cobre con aletas de aluminio refrigeradas por un venti-
lador externo. Generalmente sus tamanos son mas grandes que los de agua, tienen menor
rendimiento y tienen problemas de condensaciones del fluido externo disminuyendo la trans-
ferencia de calor [14].
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Evaporativos

El refrigerante se dirige por tubos sobre los cuales se arroja agua pulverizada que evapora
y favorece el enfriamiento del refrigerante [14].

5.5.4. Valvula de expansiéon

Su funciéon es disminuir la presion y la temperatura del refrigerante. Esto porque es un
dispositivo que expande el refrigerante que llega desde el condensador para volver a ingresar
el fluido a las condiciones necesarias en el evaporador. En la salida de la véilvula se tiene
una mezcla agua-vapor que debe tratarse al méximo obtener una mayor cantidad de liquido
para aumentar el rendimiento en el evaporador.

Los dos tipos de valvulas de expansién mas comunes son: tipo capilar o valvula de
expansion termoestatica.

Tipo capilar

Para equipos pequenos en donde no varia el caudal del refrigerante.

Termoestatica

Estas vélvulas aseguran la ausencia de liquido en la entrada al compresor. Tienen un
bulbo conectado a la salida del evaporador que regula la apertura de la valvula. Por tanto, si
se calienta el bulbo, deja pasar més refrigerante para que disminuya el vapor en el evaporador
o si el bulbo se enfria, cierra el paso para que no llegue el refrigerante liquido al compresor
[31].
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Figura 11: Diagrama de valvula de expansion termoestatica

28]
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5.6. Refrigerante

Puede considerarse como refrigerante a un fluido o sustancia que tenga la capacidad
de cambiar de estado liquido a vapor y viceversa en un rango de presién y temperatura
especifico. Ademéas debe tener la capacidad de ser un medio para transportar calor desde
donde lo absorbe por ebullicién y a baja temperatura y presiéon, hasta donde lo rechaza al
condensarse a alta temperatura y presion |14].

Para elegir el fluido de trabajo para una bomba de calor, es importante determinar la
carga de calor y las condiciones a las que operaré el sistema y ademés tomar en cuenta
para la seleccion del refrigerante los siguientes aspectos: toxicidad, inflamabilidad, costo,
propiedades de corrosiéon, capacidad de contaminacién y presion de vapor con respecto a
la temperatura. Para evitar infiltraciones de aire al sistema de refrigeracion es necesario
que la presion de vapor del refrigerante a la temperatura del evaporador debera ser mayor
que la presion atmosférica. La presion de vapor a la temperatura del condensador no debe
ser excesivamente alta, debido al costo inicial y al gasto de operacion del equipo de alta
presion. Ser térmicamente estable (dentro del sistema y al ser expuesto a la atmosfera),
con conductividad térmica alta para favorecer los procesos de transferencia de calor, con un
punto de fusién menor a la temperatura minima del ciclo; con el menor impacto ambiental
y seguro (no toxico e inflamable) [18§].

Otro factor importante a considerar es la posibilidad de coexistencia entre el refrigerante
y un aceite, ya cuando se tiene una mezcla con una pequena cantidad de aceite (poco para
que no se adhiera a las paredes y no disminuya la transferencia de calor), es posible lubricar
las paredes moviles del compresor. Algunos de los refrigerantes compatibles con aceites
minerales son: R-22, R-134a, R-407C y R-410a.

Dentro de los refrigerantes més comunes para las bombas de calor se encuentran: el
amoniaco, cloruro de metilo y otras sales, diéxido de carbono, propano e hidrocarburos que
se presentaran a continuacion:

= R-134a: Se utiliza como refrigerante para sistemas de bombas de calor de tamano
mediano o grande. Tiene mayor eficiencia respecto a los refrigerantes T407c y R410a,
pero en comparaciéon con el NHs, su eficiencia es menor. Este refrigerante trabaja a
presiones bajas [14].

= R-407 y R-410: Se utilizan para bombas de calor de tamano mediano o pequerno.
Estos refrigerantes se utilizan en instalaciones que sirven tanto para refrigeraciéon como
para calefaccion. El volumen que puede ser barrido por el compresor es menor y eso
implica menores costos de inversion, pero su eficiencia es menor [14].

» R-600 (butano) y R-600a (isobutano): Se utilizan para sistemas de refrigeracion.
Se usan en bombas de calor para temperaturas mayores a 80 °C. Para estos refrigeran-
tes el aumento de presiéon con la temperatura es menor, pueden ser muy inflamables
[14].

» R-717 (amoniaco): Es el refrigerante mas adecuado para bombas de calor de uso in-
dustrial. El amoniaco tiene alta eficiencia y puede utilizarse para temperaturas debajo
de los 80°C. Es inflamable y téxico con un olor caracteristico fuerte lo que permite

26



detectar fugas con facilidad. También, en presencia de vapor de agua, el amoniaco
ataca al cobre, por lo que las tuberias que lo conducen, deben ser de acero |14].

» R-744 (CO3): Se utiliza para sistemas de refrigeracion en combinacién con compre-
sores de amonifaco. También para aplicaciones de congeladores de baja temperatura
[14].

» R-718 (agua): Se aplica para trabajar a temperaturas altas (>100°C'). A estas
temperaturas, las presiones en otros refrigerantes pueden ser demasiado altas. Tiene
una baja densidad cuando estd en estado gaseoso, y por lo tanto, provoca que el
compresor trabaje a una mayor potencia |14].

En la siguiente tabla, se muestran los refrigerantes recomendados para los diferentes
tipos de bombas de calor:

Tipos de bombas de calor Refrigerantes
Aire — aire R-410a , R-407¢
Aire — agua R-134a, R-407¢, R-410a, R-200, R-744
Aire de escape R-134a, R-290
Agua de salmuera R-134a, R-407¢, R-404a, R-410a

Figura 12: Refrigerantes mas usados en diferentes tipos de bombas de calor

[14]

5.7. Termodinamica y la transferencia de calor

La termodinadmica trata de los estados de equilibrio y de los cambios desde un estado
de equilibrio hacia otro. Ademas, se interesa en la cantidad de transferencia de calor. Por
ella es posible determinar cuénto calor debe transferirse para que se realice un cambio de
estado especifico con el fin de cumplir con el principio de conservacion de la energia. La
transferencia de calor por su parte, es la ciencia que estudia las razones de transferencia
de calor. Su fuerza impulsora es la diferencia de temperatura, lo que significa que para que
exista una transferencia de calor debe haber un gradiente de temperatura que permita el
flujo de energia desde un punto de mayor temperatura a otro de menor temperatura, ya que
a mayor gradiente, mayor es la razon de transferencia de calor [32].

5.7.1. Primera Ley de la Termodinamica

“Aunque la energia adopta muchas formas, la cantidad total de energia es constante, y
cuando la energia desaparece de una forma, aparecerd simultdneamente en otras formas” [18|.
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Lo explica esta ley es que la energfa se conserva debido a que se transforma continuamente
en otras formas de energia. Al aplicar la primera ley a un proceso, debe diferenciarse las
siguientes partes:

= Sistema: region en la que ocurre el proceso.

= Alrededores: region con la que el sistema interactia.

Un sistema puede ser de cualquier tamafio y tener fronteras ya sea reales o imaginarias.
Este también puede componerse por una o varias sustancias; pudiendo ser complejo o simple.
La primera ley se aplica al sistema y sus alrededores |18|, por lo que para cualquier proceso

se tiene que el cambio de energia del sistema mas el cambio de energia en los alrededores,
es igual a cero.

Energia del sistema + energia de los alrededores =0 (1)

Esta ecuacién representa los cambios que el sistema puede experimentar en su energia
interna, potencial o cinética. El calor y el trabajo representan energia en trénsito a través
de las fronteras, la cual nunca se encontrara almacenada o contenida en el sistema [18§].

En general la primera ley de la termodindmica puede enunciarse como se muestra a
continuacion:

AEP+AEk+AU=Q+W (2)

AEp + AE, + AH = Q + W, (3)

Donde:

AE, : Cambio de la energia potencial
AFE} : Cambio de la energia cinética
A H: Cambio de la entalpia

A U: Cambio de la energia interna
Q: Energia en forma de calor

W: Trabajo

Transferencia de energia

Con los conceptos mencionados en las secciones anteriores, se definird que la energia
térmica es llamada calor y a la transferencia de energia térmica como transferencia de calor.
La cantidad de calor transferido durante el proceso se denota por Q y a la cantidad de calor
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transferido por unidad de tiempo se llama razoén de transferencia de calor y se denota por Q
El punto arriba representa la derivada respecto al tiempo, o por unidad de tiempo expresada
en J/s lo equivalente a W [32].

Cuando se cuenta con la razén de transferencia de calor, Q, entonces se puede determinar
la cantidad total de transferencia de calor (3 durante un intervalo de tiempo A t a partir de:

At

Q= [ Qdt (4)

0

5.7.2. Calor y otras formas de energia

La energia puede existir en numerosas formas, como térmica, mecanica, cinética, poten-
cial, eléctrica, etc. y su suma constituye la energia total de un sistema. La energia interna se
puede considerar como la suma de la energia cinética mas la potencial ya que representa a la
energia propia de las moléculas o de la actividad molecular. Considerando esto, la parte de
la energia interna de un sistema que esté asociada con la energia cinética de las moléculas se
le conoce como calor sensible. Este calor es propio de las moléculas del sistema sin cambio
de fase. Por el contrario, el calor latente es el tipo de calor que esta asociado al cambio de
fase de un sistema para pasar de un estado de energia interna mas alto [32].

Para poder determinar y expresar la cantidad de calor intercambiado de un sistema a
otro, se utiliza la entalpia como una funcién de estado para determinar el méximo de energia
a ser eliminado de un sistema termodinamico en forma de calor o energia térmica [32].

Calor residual

Es el calor sobrante o no utilizado que se genera por la operaciéon de varios equipos en
los en procesos de produccion como en los sistemas de refrigeracion, torres de enfriamiento,
condensadores y calderas. Este es un calor producido durante el funcionamiento de varios
sistemas y que necesariamente necesitan liberar [13].

La temperatura del calor residual es un factor importante para determinar si es posible
recuperarlo y utilizarlo para otros procesos. Esto porque es un calor con temperaturas bajas
que varian entre 40°C-90°C'. Por tanto, posee una utilidad menor debido a que tiene menor
exergia (menor cantidad de energia aprovechable o disponible) en comparacion a una fuente
de energia original con temperaturas mas altas [13].

Por tanto, el contenido de calor es una medida de cuanta energia térmica esté contenida
en este calor residual y la calidad de este calor es una medida de la utilidad de este calor y
que esta disponible para ser aprovechada en otros procesos |13].
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Recuperaciéon del calor residual

La recuperaciéon de calor residual es el proceso de la integracién y aprovechamiento de
calor, es decir, la reutilizaciéon de la energia térmica presente en esa fuente y que de otro
modo se eliminaria o simplemente se liberaria al ambiente. Recuperar este calor residual
puede ayudar a reducir los requerimientos de calor producido por sistemas convencionales,
reducir los costos energia, las emisiones de CO4 a la atmosfera y principalmente, a aumentar
la eficiencia energética |13].

5.8. Mecanismos de transferencia de calor

En las secciones anteriores se definié el calor como la forma de energia que se puede
transferir de un sistema a otro, como resultado de la diferencia de temperatura. El calor se
puede transfererir de tres maneras diferentes: conduccién, conveccién y radiaciéon. Todos los
modos de transferencia de calor requieren la existencia de una diferencia de temperatura
v la transferencia es desde el medio de mayor temperatura hacia el de menor temperatura
[32].

5.8.1. Conduccién

Es la transferencia de energia que ocurre en soélidos, liquidos y gases. En los gases y
liquidos se debe a las colisiones y a la difusién de las moléculas durante su movimiento
aleatorio, mientras que en los solidos se debe a las vibraciones de las moléculas. La rapidez o
razén de la conduccién de calor a través de un medio depende de la configuracién geométrica,
espesor y el material del que esté hecho. Cada material posee una conductividad térmica
especifica, que es la medida de la capacidad de un material para conducir calor. Un valor
elevado para la conductividad térmica indica que el material es un buen conductor de calor
y una baja conductividad demuestra que el material podria funcionar como aislante porque
es un mal conductor [32].

Como se muestra en la Figura las conductividades térmicas varfan dependiendo del
material. De esto se destaca que los metales puros como el cobre tienen las conductividades
térmicas mas altas los cuales los hace excelentes conductores de calor.
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Figura 13: Rango de la conductividad térmica de diversos materiales a la temperatura ambiente

[32]

5.8.2. Conveccion

Es la transferencia de energia asociada al movimiento de un fluido. Entre mas rapido
es el movimiento del fluido, mayor es la transferencia de calor por conveccién, por lo que
el coeficiente de transferencia de calor depende bastante de la velocidad, ya que a mayor
velocidad del fluido més alto el coeficiente. Las velocidades del fluido asociadas con la con-
veccion natural suelen ser mucho mas bajas que las halladas en la conveccion forzada [32].
Existen dos tipos principales de conveccion: forzada o natural

Conveccién natural

Si el movimiento del fluido es causado por las fuerzas de empuje que son inducidas por
diferencias de densidades por la variaciéon de temperatura de forma natural .

Conveccién forzada

Si el fluido es forzado a fluir sobre la superficie mediante medios externos como un
ventilador, bomba o el viento [32].
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5.9. Intercambiadores de calor

Segun Cengel 32|, los intercambiadores de calor son aparatos que facilitan el intercambio
de energia térmica en forma de calor entre dos fluidos que se encuentran a temperaturas
diferentes y evitan al mismo tiempo que se mezclen entre si. Estos equipos son de uso comtn
en la industria y tienen una alta variedad de aplicaciones, desde los sistemas de calefacciéon
y acondicionamiento hasta procesos quimicos y la generacion de energia.

Existe una amplia variedad de disenos y configuraciones para estos equipos. Sin embargo,
a pesar de la variedad, la mayoria de intercambiadores se clasifican en tres categorias: tubos
concéntricos, concha y tubos, y de placas.

5.9.1. Tubos concéntricos o doble tubo

Son el tipo més simple de intercambiadores que consta de dos tubos concéntricos con
diametros diferentes. Uno de los fluidos circula por el tubo interno mas pequeiio y el otro
fluido en el area anular entre los tubos [32].

5.9.2. De coraza y tubos

Para aplicaciones industriales este tipo de intercambiador es el més utilizado. Estos
intercambiadores tienen una gran cantidad de tubos, rodeados de una carcasa con sus ejes
paralelos al de éste. La transferencia de calor en estos sistemas ocurre cuando uno de los
fluidos pasa por dentro de los tubos y el otro, fluye en la parte de afuera de los tubos entre
la carcasa y los tubos. Estos intercambiadores se clasifican segtin el nimero de pasos que se
realizan por la coraza y por los tubos [33].

5.9.3. Direccion del flujo

Sinnott [33], expone que otra clasificacién importante en el disenio de los intercambiadores
de calor es la direccion o disposicion del flujo entre los dos fluidos. Estos pueden ser: flujo
paralelo, contraflujo y flujo cruzado.

Flujo paralelo

Los dos fluidos, tanto el frio como el caliente, entran al intercambiador por el mismo
extremo con un temperatura distinta y se mueven en la misma direccion. Este tipo de flujo
da como resultado velocidades iniciales rapidas de intercambio de calor cerca de la entrada.
Sin embargo, las tasas de transferencia de calor disminuyen cuando las temperaturas de los
dos fluidos se van acercando entre si, como se muestra en la siguiente figura.
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[32]

En contraflujo

Los fluidos entran al intercambiador por los extremos opuestos y fluyen en direcciones
paralelas pero opuestas. Las temperaturas de las dos corrientes tienen a acercarse entre si
de manera casi lineal, y esto resulta en un patrén de calentamiento més uniforme a lo largo
de la longitud del intercambiador de calor [32].

Entrada
frio

Entrada Salida
caliente | caliente
- u ~ > | ) —»

Salida
frio

}

t

Figura 15: Régimen en contraflujo

[32]

Flujo cruzado

Los dos fluidos se mueven de manera perpendicular entre si. Este tipo de régimen es
utilizado comtnmente cuando uno de los fluidos presenta un cambio de fase [32].
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5.9.4. Factor de incrustaciéon

Este es un factor que debe considerarse en el diseno y seleccién de intercambiadores de
calor debido a que estos equipos suelen deteriorarse con el paso del tiempo como resultado
de la acumulaciéon de depoésitos sobre las superficies de transferencia de calor. Esta capa
de depdsitos genera resistencia a la transferencia de calor y hace que la misma disminuya.
Por tanto, es importante que el intercambiador contemple este factor para garantizar la
transferencia de calor incluso después de que ocurra algtin tipo de incrustacién en el equipo

132 33].

5.10. Balances de masa y energia

Tomando como base la Primera Ley de la Termodinémica, se pueden plantear balances
de energia de acuerdo al arreglo y las condiciones del sistema. Estos establecen que la energia
total entre el sistema y alrededores siempre se mantiene constante. Para el caso del tanque
de la caldera, se considera al agua del mismo como el sistema. En este, se plantea un balance
de energfia para conocer cuénta energia recibe el agua del vapor que condensa en ella, cuanta
es la energfa 1til del sistema y cuanta energia se esta perdiendo [18§].

Cuando los cambios en las energias cinética y potencial son despreciables y el trabajo
de flecha es cero ya que no se estd moviendo ninguna parte moévil. Entonces, el balance de
energia para un sistema de flujo estacionario queda simplificado de la siguiente manera |18§].

Q = mCp,AH = mC,AT (5)
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Donde:

Q: Razon de transferencia de calor

m: Flujo maésico del fluido

Cp: Calor especifico del fluido a la temperatura promedio
A T: Diferencia de temperatura final menos la inicial

En congruencia con la Primera Ley de la Termodinamica, cuando la energia desaparece
de una forma, aparecerd simultdneamente en otras formas, es decir, se transforma. Por lo
tanto, se requiere que la velocidad de transferencia de calor desde el fluido caliente sea igual
a la transferencia de calor hacia el frio 32].

Q = mccpc(Tc,salida - Tc,entrada) (6)

Q = mhcph (Th,entrada - Th,salida) (7)

Los subindices h y ¢, hacen referencia al fluido caliente y frio, respectivamente. Para
aquellos fluidos que experimenten un cambio de fase el balance puede definirse de la siguiente
manera:

Q = rihy = m(Hy — Hy) (8)

Donde:

Q: Razon de transferencia de calor
m: Flujo masico del fluido

H,: Entalpia del vapor

Hy: Entalpia del liquido

hy: Calor de vaporizacion

Para los sistemas para los que se disené esta bomba de calor, se consideré que toda
la energia que es liberada por el agua caliente de la fuente es absorbida por un fluido
refrigerante, de tal forma que posible igualar la ecuacién 6 y 7 obteniendo que:

Q = mccpc(Tc,salida - Tc,entrada) = mhcph(Th,entrada - Th,salida) (9)
De la ecuacion anterior es posible calcular el flujo masico del fluido frio, este flujo mésico

es el minimo necesario para que el refrigerante pueda retirar el calor de la fuente a la razén
requerida.
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Cph (Th,entrada - Th,salida)

mc = mp
Opc(Tc,salida - Tc,entrada)

(10)

Para calcular el flujo mésico del fluido caliente dentro de los intercambiadores se parte de
la velocidad lineal a la que este esta fluyendo por la tuberia, su densidad y el area transversal
del tubo [33].

My, = UPHQOAZ' (11)

Donde

m: Flujo maésico del fluido
pH,0 : Densidad del fluido
v: Velocidad lineal del fluido

A;: Area transversal interna

5.11. Correlaciones para conveccién natural

Las correlaciones empleadas para este tipo de conveccién se presentan a continuacion.

5.11.1. Numero de Grashof

El régimen de flujo en la conveccién natural lo rige el ntimero de Grashof, el cual repre-
senta la razon entre la flotabilidad y las fuerzas viscosas que actian sobre el fluido [32].

9B(Ts — Too) L2

2

GT’L =

(12)

Donde

Grr: Numero de Grashof

g: Aceleracion gravitacional

B : Coeficiente de expansion volumétrica

Ts: Temperatura de superficie

Tw: Temperatura infinita

L.: Longitud caracteristica de la configuraciéon geométrica

v: Viscosidad cinematica del fluido
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5.11.2. Numero de Rayleigh

Es la razon de las fuerzas de flotabilidad y los productos de las difusividades térmicas
y de cantidad de movimiento. Por lo cual se calcula con el producto entre el niimero de

Grashof y Prandtl [32].

Ra = GrpPr (13)

Donde
Gryp: Numero de Grashof

P,: Namero de Prandtl

5.12. Correlaciones para convecciéon forzada

5.12.1. Numero de Reynolds

Para analizar la transicién de flujo laminar a turbulento es importante considerar la
configuracion geométrica de la superficie, la aspereza superficial, la velocidad del flujo, la
temperatura de la superficie y del tipo de fluido. Esto se define mediante el calculo del
nimero de Reynolds, que corresponde a la razén de las fuerzas de inercia y las fuerzas
viscosas en el fluido [32].

Re:—:% (14)

Donde

D: Didmetro del tubo

v: Velocidad lineal del fluido
p: Densidad del fluido

w: Viscosidad dinamica

m: Flujo masico del fluido

Un flujo se considera laminar cuando R, < 2000, turbulento cuando R, > 4000 y en
transicion cuando 2000 < R, < 4000. Para el disefio de la bomba de calor, se us6 velocidades
que indujeran a flujos turbulentos, ya que el efecto de la transferencia de calor aumenta a
medida que el flujo se vuelve méas turbulento [32].
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5.13. Coeficiente de transferencia de calor por conveccién

Coeficiente de transferencia de calor por conveccién externo e interno considerados en
los intercambiadores de calor se calcula de la siguiente manera:

)

Donde
k: Conductividad térmica del fluido
D;: Didmetro interno del tubo

Nu: Numero de Nusselt

5.14. Propiedades generales de los fluidos

5.14.1. Viscosidad cinematica

Es la razon entre la viscosidad dindmica y la densidad del fluido que se esta analizando.

VvV =

®
p (16)

5.14.2. Numero de Prandtl

Representa la razoén entre la diferencia de la cantidad de movimiento entre la diferencia
térmica

Pr=—= (17)

5.14.3. Numero de Nusselt

Numero que permite representar la relacion que existe entre el calor transferido por
convecciéon a través del fluido y el que se transferiria por conducciéon cuando el fluido no
tenga movimiento. Este nimero permite determinar el coeficiente de transferencia interno y
externo por conveccion.

(18)
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Mientras mayor sea el nimero de Nusselt, mas eficaz es la conveccién. Este niimero puede
calcularse de distintas maneras en funcién al tipo de conveccién, geometria, tipo de flujo,
etc. [32]. Para motivos del diseno de los intercambiadores de calor para esta bomba de calor,
se utilizaron las siguientes ecuaciones para el calculo del niimero de Nusselt:

Para la conveccion forzada interna se calculé el ntmero de Nusselt de acuerdo a la
ecuacion de Petukov, quien depende del factor de fricciéon en un flujo turbulento para tubos
lisos [32].

f = (0.790In(Re) — 1.64)~ para {3000 < Re < 5x10°} (19)

N — (%)RePr
7

107+ 12.7(£)05(Pri — 1)

(20)

Segin la ecuacion de Colburn para las mismas condiciones el ntimero de Nusselt se

calcula:
N = 00 Re (21)
donde n = 0.4 para Caler{tanr.nento
0.3 para enfriamiento

Esta ecuacion calcula relaciones del nimero de Nusselt con un error hasta del 10% en
comparacion con las ecuaciones de Colburn que da aproximaciones con errores hasta del
25 %.

Para la conveccion forzada externa el calculo del namero de Nusselt a partir de la ecuacion
de Churchill y Ozoe, puede ser exacta hasta el 1% y es aplicable para todos los nimeros de
Prandtl, razén por la cual fue utilizada para los célculos de los intercambiadores. Se expresa
de la siguiente manera:

0.3387Pr!/3Rel/?
Nu = L% ReyPr> 100 (22)

[1+ (0.0468,/Pr)2/3]/*

Al igual que para la conveccion forzada interna el célculo del nimero de Nusselt con la
ecuacion de Coulburn para flujos turbulentos se calcula de la siguiente manera:

Nu = 0.037Re"8 pri/? (23)

La correlaciéon empirica para el numero de Nusselt para la convecciéon natural sobre
superficies de un cilindro horizontal se calcula de la siguiente forma:

[

0.387Ra
1+ ()]

Sle

2
Nu = {0.6 + E } V Ra < 10" (24)
27
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5.14.4. Diametro hidraulico

Para los intercambiadores de tubos concéntricos, uno de los fluidos fluye por el tubo
tanto que el otro fluye por el espacio anular. Este espacio anular para un tubo se determina
de la siguiente manera:

44,  4m (DZ—D?) /4 B

Dy, =
h P 7w (Do + D)

D, — D; (25)

Donde
D;: Didmetro interno

D,: Diametro externo

5.14.5. Velocidad lineal del fluido

La velocidad lineal del fluido esta estrechamente relacionada con el régimen de flujo del
fluido dentro de la tuberia. A velocidades altas se aumenta el coeficiente de transferencia de
calor pero también altas caidas de presiéon. La velocidad debe ser la suficiente para evitar
incrustaciones en la tuberia pero no tan alta que provoque malas transferencias de calor.

Segun Sinnott [33], las velocidades tipicas de disenio para un fluido liquido dentro de la
tuberia del intercambiador de calor deben ser aproximadamente entre 1 a 2 m/s y como
maximo 4 m/s. Si se trata de agua como fluido, las velocidades de trabajo van desde 1.5 a
2.5 m/s.

(26)

Donde
m: Flujo masico del fluido
p: Densidad del flujo

A,: Area transversal del tubo

5.14.6. Caudal

Para calcular el caudal de los fluidos dentro del intercambiador se emplea la siguiente
ecuacion:

q=vd4; (27)
Donde
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v: Velocidad lineal del fluido

A;: Area transversal interna

5.14.7. Area transversal

Para calcular el area transversal del tubo interno o externo por los que el fluido circula

se utiliza la siguiente ecuacién.

4T )

5.14.8. Area superficial

Para el area superficial para los tubos externos e internos se emplea la siguiente ecuacion:

A, = DL (29)

Donde
D: Didmetro interno o externo del tubo

L: Largo teorico del tubo

5.14.9. Temperatura de pelicula

Es el promedio aritmético entre la temperatura de la superficie y la temperatura del flujo
libre, suponiendo que los valores se mantienen constantes a lo largo de todo el fluido.

(30)

5.15. Analisis de los intercambiadores de calor

Para el anélisis de los intercambiadores de calor se emplean dos métodos: es la de dife-
rencia media logaritmica o (LMTD) y el método de efectividad-NTU. Para el disenio de los
intercambiadores de calor para la bomba de calor se emple6 como método de anélisis el de
la diferencia media logaritmica [32].
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5.15.1. Temperatura media logaritmica

Este método se emplea cuando se tiene o se puede determinar las temperaturas de entrada
y salida de los fluidos. La diferencia de temperatura entre los fluidos caliente y frio varia a
lo largo del intercambiador de calor por lo cual resulta conveniente tener una diferencia de
temperatura media logaritmica que se calcula de la siguiente manera |33]:

(Ty —t2) — (T2 — t1)
(Th—t2)
(T2—t1)

ATy, = (31)

In

Donde

Ti:Temperatura de entrada del fluido caliente
Ts:Temperatura de salida del fluido caliente
t1: Temperatura de entrada del fluido frio

to: Temperatura de salida del fluido frio

5.15.2. Coeficiente global de transferencia de calor

Por lo comtn, un intercambiador de calor esta relacionado con dos fluidos que fluyen
separados por una pared solida. En primer lugar, el calor se transfiere del fluido caliente
hasta la pared del tubo por conveccion, después a través de la pared por conduccién y, por
altimo, de la pared hacia el fluido frio de nuevo por convecciéon. Cualesquiera efectos de la
radiacion suelen incluirse en los coeficientes de transferencia de calor por conveccion [32].

Este proceso de transferencia sucede por una red de resistencias térmicas asociadas a los
mecanismos de convecciéon y conduccién, lo cual para un intercambiador de calor de doble
tubo o tubos concéntricos, la resistencia térmica de la pared del tubo es [32]:

Rpared == (32>

En donde k es la conductividad térmica del material de la pared y L es la longitud del
tubo.

La resistencia térmica total considerando conveccién, conduccion y factores de incrusta-
cibn se expresa como:

1 Rf’L Rfo 1
A T A, + Rpared + A oA

RTotal = (33)

Ai y Ao son las areas superficiales de la pared de separaciéon mojada por los fluidos y
Rf; y Rf, los factores de incrustracion internos y externos, respectivamente.
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Con esta resistencia total es posible expresar el coeficiente de transferencia de calor global
del intercambiador de la siguiente manera:

1 1

U= +
RTotal AZ RTotal Ao

(34)

5.15.3. Area superficial de transferencia de calor

Tras el calculo de la temperatura media logaritmica y el coeficiente global de transferencia
de calor, es posible determinar el area necesaria de intercambio de calor a partir de la
ecuaciéon general de transferencia de calor. Con esta ecuacion, se determiné las areas de
transferencia para cada uno de los intercambiadores de calor disenados para acomplamiento
a la bomba de calor.

Q = UAAT,, (35)

5.16. Dimensionamiento del intercambiador de coraza y tubos

Los intercambiadores de concha y tubos son otro tipo de intercambiador utilizado en
la industria. Estan hechos por paquetes de tubos con separaciones y arreglos especificos
entre si, ubicados dentro de un tubo con mayor circunferencia conocido como coraza. Las
ventajas mas importantes para estos intercambiadores son: el area larga que ocupan para
poco volumen, facil limpieza y un buen disefio mecanico.

Por tanto, es necesario conocer todas los pardmetros y condiciones de los fluidos de
trabajo para poder proceder a los calculos y disefio del intercambiador.

A continuacion se describe el método y las ecuaciones planteadas por los autores Sinnott
y Kern para el diseno de este tipo de intercambiadores [33].

5.16.1. Factor de correccidon de la temperatura media logaritmica

Cuando se disefia un intercambiador de concha y tubos es necesario corregir el valor de la
temperatura media logaritmica calculando un factor de correccién que depende del ntmero
de pasos por los tubos y la coraza y de las temperaturas de los fluidos. Normalmente se
correlaciona como una funciéon de dos radios de temperatura adimensionales |33].

_ (h-Ty)
R=Tm=n) (37)
S = =) (39
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Donde

Ti:Temperatura de entrada del fluido frio

Ty: Temperatura de salida del fluido frio

t1: Temperatura de entrada del fluido caliente
to: Temperatura de salida del fluido caliente

Para un intercambiador de dos pasos en la coraza y cuatro pasos por los tubos el factor
de correccion puede ser calculado con la ecuacion que se muestra a continuacion. Considerar
que esta ecuacién es valida para un intercambiador de dos pasos por la coraza y cualquier
namero de pasos por los tubos [33].

o Vv (R2+1)In(1 — S)/(1 — RS)] (30)
275[R+1— (R2+1)]]

(R=1)hn [2S{R+1+\/W]

Con el factor de correccion calculado entonces es posible hacer la correccién para la
temperatura media logaritmica y determinarla de la siguiente manera:

AT, = F AT (40)

5.16.2. Area total ocupada por los tubos

Para el célculo del niimero de tubos, el niimero de tubos por pasos y el area total ocupada
por los tubos se utilizan las siguientes ecuaciones respectivamente:

A,
Ny = 41
! Astubo ( )

Donde
A,: Area total de transferencia de calor del intercambiador.
Agpubo: Area transversal de un tubo

Ny

42
Npasos ( )

Tpaso =

Donde
Tpasos: Cantidad de tubos por paso

Ny: Namero de tubos
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Npasos: Numero de pasos del intercambiador

T
Atot.tubos = Apasbo (43)
stubo

Donde
Thasos: nimero de tubos por paso

Agtupo: Area transversal de un tubo

5.16.3. Area de intercambio en la coraza

Para determinar el area transversal por la que fluye el agua en la coraza y su velocidad
mésica se utilizan las siguientes ecuaciones.

A, = (pt - Do) DslB

bt 44)

Donde
A, Area transversal por la que fluye el agua en la coraza
p¢: Separacion del tubo
D,: Diametro externo del tubo
Dy: Diametro interno de la coraza
Ip: Espacio del deflector

Go= (45)

Donde
Gs: Velocidad mésico del fluido por la concha
Ws: Flujo masico del fluido por la concha

A, Area transversal por la que fluye el agua en la coraza

5.16.4. Diametro equivalente de la coraza

Para el calculo del didmetro equivalente de la concha o didmetro hidraulico, especifica-
mente para un arreglo triangular de los tubos, se emplea la siguiente ecuaciéon:
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1.10
de = —— (P} — 0.917D0%) (46)
Dy

Donde

de: Didmetro equivalente de la coraza
pe: Separaciéon del tubo

D,: Diametro externo del tubo

El arreglo triangular de los tubos, permite obtener tasas de transferencia de calor mejores
que el arreglo cuadrado. La distancia recomendada entre los centros de los tubos o mejor
conocido como “pitch”, es normalmente 1.25 veces el didmetro externo del tubo [33].

5.16.5. Diametro del haz de los tubos

El didmetro del haz depende no solo del niimero de tubos, sino del niimero de pasos en
el intercambiador. Como estimaciéon del didmetro del haz se utiliza la siguiente ecuacion:

1/nl
Db = D, (gf) (47)

Donde
N;: Nimero de tubos

K1 y n1 : Son constantes obtenidas del cuadro 1 de acuerdo al arreglo triagular de los
tubos.

Para un pitch triangular, pt= 1.25 Do

Niumero de pasos 1 2 4
K1 0.319 | 0.249 | 0.175
nl 2.142 | 2.207 | 2.285

Cuadro 1: Parametros K1 y nl para un arreglo triangular de tubos del intercambiador de coraza y
tubos.

5.16.6. Deflectores en la coraza

El “baflle” o deflector se coloca en la concha de estos intercambiadores para direccionar
la corriente del fluido por los tubos, incrementar la velocidad del fluido, generar turbulencia
y en consecuencia, propiciar una mejor transferencia de calor entre ambos fluidos. Para

eterminar el espacio del deflector se utiliza la siguiente ecuacion:
det 1 del deflect tiliza 1 t

Dy
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Donde
Ig: Espacio del "baffle"

Dy: Diametro interno de la coraza

5.16.7. Coeficiente de transferencia de calor en los tubos y la coraza

Para un flujo turbulento, el célculo del nimero de Reynolds, Prandlt y el factor de
transferencia de calor deben calcularse para determinar el nimero de Nusselt y con ello
calcular los coeficientes de transferencia de calor en los tubos y en la coraza.

Para estimar el factor de transferencia de calor se utiliza la siguiente ecuacion:

—-0.14
ji = StProoT <:> (49)

Donde

Sy Nimero de Stanton

P,.: Nimero de Prandtl

1+ Viscosidad dindmica del fluido
Ly @ Viscosidad dindmica del agua

Con el factor de transferencia de calor es posible calcular el ntimero de Nusselt de la
siguiente manera:

0.14
N, = jy x Re x Pr033 <;‘) (50)

Donde

jm: Factor de transferencia de calor
R.: Namero de Reynolds

P,: Numero de Prandtl

u @ Viscosidad dindmica del fluido
My : Viscosidad dinamica del agua

Y con ello determinar el coeficiente de transferencia de calor en los tubos y en la coraza
con las siguientes ecuaciones:

Ny
h; = —k 1
= (51)

)
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Donde

h;: Coeficiente de transferencia de calor en los tubos
N,: Nimero de Nusselt

D;: Diametro interno de los tubos

k: Conductividad térmica del fluido

N,
hy = 2tk 2
D, (52)

Donde

ho: Coeficiente de transferencia de calor en la coraza
N,: Nimero de Nusselt

Dy: Diametro interno de la coraza

k: Conductividad térmica del fluido

5.16.8. Caidas de presion en los tubos y coraza

Las caidas de presién tanto del lado de los tubos como en la coraza, se deben a las
pérdidas por friccién cuando el fluido sufre cambios de expansiéon y contraccién por el arreglo
del intercambiador.

Las pérdidas por friccién en los tubos pueden ser calculadas utilizando la siguiente ecua-
cion:

L
APyypos = Np (4 X gf x 5 + 125) X p’U2 (53)

(2

Donde

AP,up0s: Caida de presion en los tubos

N,: Ntimero de tubos

Jr: Factor de friccion

L: Largo de un tubo

D;: Diametro interno del tubo

p: Densidad del fluido que fluye por los tubos

v: Velocidad lineal del fluido en los tubos
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Finalmente, la caida de presion total en la coraza se calcula de la siguiente manera:

' D, L pvg m —0.14
AiDcoraza = 8.7f (De> <lB> 7 <Uw> (54>

Donde

AP,.orq-q: Caida de presion en la coraza

Dy: Diametro de la coraza

Jr: Factor de friccion

D.: Diametro externo de los tubos

L: Largo de un tubo

ly: Espacio del "baffle"

p: Densidad del fluido que fluye por los tubos
v: Velocidad lineal del fluido en los tubos

1 : Viscosidad dindmica del fluido

My : Viscosidad dinamica del agua

5.17. Analisis termodinamico de la bomba de calor

La bomba de calor disenada para este sistema funciona en base al ciclo ideal de refrige-
raciéon por compresiéon de vapor y en cada componente se hace un analisis para determinar
los valores para el calor, trabajo y eficiencia [18|.

5.17.1. Evaporador

Para determinar la tasa de remocién de calor de la fuente
Qc = mR1340(Hy — Hy) (55)

5.17.2. Compresor

Para determinar la eficiencia y la entrada de potencia al compresor

_ Wisent _ Hé - Hl
T TW, T H,-H

49



mp134a(He — Hy)

W, = 57
- (57)
5.17.3. Condensador
Para determinar la tasa de calor liberado y entregado a la aplicaciéon
Qn = Mp134a(Hs — Hy) (58)

5.17.4. Valvula de expansién

Para determinar la capacidad de la valvula requerida y el tamano del orificio de la misma
se calcula la capacidad de subenfriamiento de la siguiente manera:

Qe

AC?sub = F )
sul

(59)

Donde
AQgup: Capacidad de subenfriamiento de la valvula de expansion

F,up: Factor de subenfriamiento determinado a partir de la temperatura de subenfria-
miento en el ciclo del refrigerante

5.17.5. Bomba

Trabajo realizado por la bomba en el circuito cerrado para el sistema de captaciéon y el
sistema de la aplicacion es:

_ m(Hyy)
Wy = o (60)

Donde
Hy: Pérdidas por friccion en el circuito de la tuberia.

np: Eficiencia de la bomba centrifuga

5.18. Coeficiente de operacion COP

Es una medida de la eficiencia de la bomba de calor y se determina por la relaciéon entre
la cantidad de enfriamiento tutil extraido del condensador y el trabajo ttil hecho por el

50



compresor a una temperatura especifica. Mientras mayor sea el COP, mayor es la eficiencia
de la bomba. Existen dos tipos de COP: para enfriamiento y calentamiento.

Si el uso de la bomba de calor es para enfriamiento entonces el coeficiente de operaciéon
se calcula de la siguiente manera:

Qc
Wneto

COPpgr = (61)
Donde:
Q.= Energia captada de la fuente

Wiheto= Trabajo real hecho por el compresor

Si el uso de la bomba de calor es para calentamiento entonces el coeficiente de operacion
se calcula de la siguiente manera:

Qu

COP¢ = W
neto

(62)
Donde:

Q= Energfa 1til liberada en el condensador

Wheto= Trabajo real hecho por el compresor

Un alto valor para el COP, establece una alta eficiencia. Este valor establece la cantidad
de energia eléctrica que debe suministrarse al compresor, es decir, un valor COP de 4,
significa que se necesita la adicion de 1 kW de energia eléctrica para liberar 4 kW de calor.

La eficiencia de una bomba de calor depende especialmente de la diferencia de tempera-
tura entre la fuente de calor residual y la temperatura del sumidero. Es decir, la diferencia
de temperatura entre la temperatura de condensacién y evaporacion: cuanto menor es la
diferencia, mayor es el COP [27].

5.19. Seleccion de material de tuberia

5.19.1. Tuberia de cobre

El cobre es un metal con excelentes propiedades conductivas de calor y electricidad
que lo hacen uno de los materiales preferidos para sistemas de calentamiento, enfriamiento y
refrigeracion. Especificamente, es apto para el uso de refrigerantes incluyendo COq, propano,
isobutano entre otros. Esté disponible en una diversidad de didmetros y espesores de pared
dependiendo de la aplicacion para la que se requiera [34].

Existen tres tipos diferentes de tuberia de cobre: tipo K, L y M que se diferencian entre
si por el espesor de las paredes de los tubos. El tipo K, tiene mayor espesor de pared en
comparacion con el tipo L y este tiene paredes mas gruesas que el tipo M. Cada uno de ellos
se eligen en funcion de la aplicacion [35].
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Este material posee propiedades y ventajas que respaldan la razén de su eleccién para
el disefio de toda la tuberia interna de los intercambiadores de calor y de la bomba de calor
para este trabajo. A continuacion se presentan algunas de ellas:

= Resistencia a la corrosidén: presenta un excelente comportamiento como material
de construccién y de los fluidos que transporta, asegurando asi una larga vida tutil de
la instalacién. Ademas, resiste a condiciones extremas de enfriamiento y calentamiento
por ser un material fuerte y resistente [35].

= Material econémico: la combinacién de facil manipulacién, conformado y unién
permite ahorrar tiempo durante la instalacion, materiales y el costo general. Su rendi-
miento y confiabilidad a largo plazo, provocan que los cambios de este material sean
escasos lo cual lo convierte en un material rentable [35].

= Se fabrica sin costura: es un material que no tiene costuras y sus paredes son
lisas y tersas. Esto asegura la resistencia a la presiéon de manera uniforme y por lo
tanto, provoca que las pérdidas de presion por friccién sean minimas, lo cual permite
mantener flujos més constantes |35].

» FAacil instalacion: el sistema de soldadura capilar y el de compresiéon, permiten hacer
instalaciones y uniones con facilidad y seguridad. Ademas, por tener paredes delgadas
puede ser instalado en espacios mas pequenos [35].

= Material seguro y sencillo: es un material resistente a temperaturas altas, por lo
que no se quemara ni provocara combustiones internas que provoquen gases toxicos.
Es sencillo para cortar, doblar y unir [35].

Segun el Handbook de tuberia de cobre publicado por la Copper Development Asso-
ciation Inc.[35], de acuerdo a los estandares de la ASTM, la eleccion del tipo de tuberia
depende de la aplicacién para la que se desea.

Tuberia tipo K

Se utiliza para sistemas de calentamiento de agua para residencias, sistemas de captacion
solar, HVAC, aire comprimido, entre otros. Esta tuberia estd hecha con el mayor espesor de
pared y soporta presiones desde 10,576 kPa a 38 °C' en tuberia de 0.0064 m (1/2”) hasta
4,378 kPa para tuberia de 0.102 m (4”) [35].

Tuberia tipo L

Los espesores de pared son més bajos que la de tipo K y trabaja con presiones que van
desde 8,563 kPa a 38°C' para una tuberia de 0.0067 m (1/2”) y 3,000 kPa para 0.106 m
(47)[35].

Tuberia tipo M

Es el tipo con espesores de pared més bajos, trabaja a temperaturas y presiones bajas
que van desde 5,860 kPa hasta 2,723 kPa [35].

Las presiones de trabajo para tuberias tipo M y L son mejores que las de K, pero son
aptas también para aplicaciones de HVAC.
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Esta tuberia se utiliza para aplicaciones de calentamiento y enfriamiento a baja presion
y temperatura [35], tipo que resulta apto para este sistema. Como se trata de un sistema
de aprovechamiento de calor residual las temperaturas y presiones de trabajo podrian con-
siderarse bajas lo cual es necesario que las paredes de la tuberia de intercambio tengan el
menor espesor posible para mejorar y facilitar la transferencia de calor entre los fluidos.

5.19.2. Tuberia de polietileno (PE)

Debido a la versatilidad, flexibilidad, durabilidad y la resistencia a fugas, el polietileno
se ha convertido en el material de construccion preferido para la tuberia de los captadores e
intercambiadores de calor en las bombas de calor geotérmicas. Las tuberias de PE de pared
solida, proveen soluciones més econdémicas y rentables para una variedad de aplicaciones
porque sus costos de instalacién son bajos en comparacién con otro tipo de materiales para
las mismas funciones [36].

La Asociacion Internacional de Bombas de Calor Geotérmicas, (IGSHPA) por sus siglas
en inglés, ha desarrollado algunos estandares de disefio e instalacién para la tuberia de
HDPE que es requerido para intercambiadores de calor de las bombas. Normalmente, se
recomiendan didmetros desde 0.0127 m (1/2”) a 0.0508 m (2”) para los intercambiadores y
el largo de tuberia depende de la capacidad de enfriamiento o calentamiento de la bomba [37]
[38]. Ademas la norma ASTM D3035 Standard Specification for Polyethylene (PE) Plastic
Pipe (DR-PR), establece los didmetros nominales estandarizados para este material [39).

El PE por sf mismo, es considerado un material aislante y con buenas propiedades para
mantener el calor. Sin embargo, logra transferir calor hacia fuera o dentro del sistema cuando
asi se desea variando tinicamente el espesor de pared del tubo.

De acuerdo a algunas propiedades mencionadas anteriormente, este material posee otros
beneficios que respaldan la razén de su eleccidon para el diseno de toda la tuberia externa de
los intercambiadores de calor de este trabajo. A continuacion, se presentan algunas de ellas:

» Facil instalaciéon: es un material disponible en muchos tamafos y longitudes. Su
versatilidad y flexibilidad permiten hacer instalaciones con disefios mas rentables y
funcionales [36).

= Resistencia a bajas y altas temperaturas: se pueden utilizar para sistemas que
funcionan a temperaturas no mayores a los 60 °C' pero también son muy resistentes a
bajas temperaturas, soportando enfriamientos de agua sin craquearse o fisurarse [36).

= Uniones sin fuga: forman uniones tan fuertes que evitan las fugas en el sistema
cuando por el uso del equipo las uniones se desgasten [36].

= Resistencia a la corrosiéon y productos quimicos: la tuberia de PE no se oxida,
corroe ni permite el crecimiento de microorganismos. Tiene una excelente resistencia
quimica.

= Flexibilidad y resistencia a la fatiga: se puede doblar con facilidad a radios de
aproximadamente 30 veces el didmetro nominal de la tuberia dependiendo de su espe-
sor. Esto hace que se requieran menos accesorios para su instalaciéon o cambios en la
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direccién de flujos. Tiene buena resistencia a la fatiga cuando se tienen elevaciones de
presion dentro de la tuberia [36).

Bajo costo de instalacién: como tiene alta flexibilidad esta tuberia puede ser insta-
lada en diversidad de espacios, lo cual simplifica la construcciéon y ahorro de tiempo y
dinero durante su instalacién. Es un material barato en comparacion con los materiales
utilizados normalmente para los intercambiadores de calor tradicionales [36|.

Durabilidad: estas instalaciones de PE son rentables y tienen un costo a largo plazo
porque requieren poco mantenimiento. Tienen larga vida ttil, aproximadamente entre
50 a 100 anos, siempre que el sistema haya sido disenado e instalado correctamente.
Esto provoca que se ahorren costos de reemplazo de material con frecuencia [36].
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CAPITULO O

Metodologia

Para el desarrollo de los objetivos de este modulo implico la ejecuciéon de los siguientes
pasos:

6.1. Revision bibliografica

1. Se investigd sobre el tema de bombas de calor con sustento en articulos cientificos,
libros, proyectos, revistas cientificas y demés como primer acercamiento al tema.

2. Se investigo6 sobre el funcionamiento, componentes, aplicaciones, ventajas y desventa-
jas de las bombas de calor. Se analiz6 diferentes casos y proyectos de estas tecnologias
en otros paises del mundo. Ademas, se investigo sobre el tema del calor residual, espe-
cificamente su uso y las tecnologias existentes para su aprovechamiento, en articulos
cientificos, hojas técnicas de proveedores, tesis doctorales, manuales de ingenieria, li-
bros de diseno de equipos e internet.

6.2. Identificacion de las fuentes de calor residual en el Labo-
ratorio de Operaciones Unitarias

Para identificar las fuentes de calor residual en el Laboratorio de Operaciones Unitarias,
se hizo una evaluacién de todos los equipos semi industriales que requieren calentamiento
utilizando vapor producido en caldera y que, por esto, tienen formacién de condensados.

1. Se evaluaron las condiciones de operacion en los equipos que tienen un sistema de
calentamiento por vapor, determinando flujos, temperaturas, volumen de condensados
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6.3.

6.3.1.

producidos y frecuencia de operacion.

. Segun el analisis anterior, se identifico y seleccioné los equipos que tenian el mayor

potencial para aprovechar energia no utilizada o perdida en condensados. Estos fueron:
la caldera, el evaporador de simple efecto, la columna semi industrial de destilacién
por platos, la planta semi industrial de biodiésel, el sistema demostrativo de intercam-
biadores de calor y el recuperador eléctrico de solventes de la columna de extracciéon
liquido-liquido.

. Se evaluaron las condiciones de operaciéon de la caldera y el evaporador de simple

efecto, ambos en funcionamiento, para determinar la cantidad de calor aprovechable
en los flujos salientes de cada equipo.

. Para el caso de la caldera, se evalud especificamente el aprovechamiento del calor del

agua del tanque de ahogamiento de condensados ubicado en el cuarto de caldera. En
el caso del evaporador de simple efecto, se analizo6 la posibilidad de sustituir el sistema
que va hacia la torre de enfriamiento por uno que use la bomba de calor para reducir la
temperatura del agua de enfriamiento que se utiliza en los condensadores del equipo y
ademés aprovechar esa energia en otro proceso dentro del Laboratorio de Operaciones
Unitarias.

Seleccién y evaluaciéon de la fuente de calor

Tanque de condensados de caldera

Para evaluar las condiciones de temperatura del agua disponible en el tanque de ahoga-

mient

1.

o de la caldera se hizo lo siguiente:

Todo el equipo requerido fue proporcionado por el Laboratorio de Operaciones Unita-
rias y se detallan a continuacion:

1 termoémetro de bulbo marca Omega con rango de -10°C a 200°C

1 regla de metal marca ACE con rango de 0 a 100 +0.05 pulgadas

1 cinta métrica marca Stanley y rango de 0 a 500 £0.05 cm

1 par de guantes térmicos

. Se tomo la altura y los didmetros (interno y externo) del tanque, asi como también

las medidas del distribuidor de vapor que se encuentra dentro del tanque, el didAmetro
que ocupa y la separacién del mismo a las paredes internas del tanque.

. Se llené el tanque de ahogamiento de caldera hasta aproximadamente 2/3 de su capa-

cidad, abriendo la valvula de agua de alimentacion.

. Se midié la altura del nivel del agua utilizando una regla para determinar el volumen

y masa de agua ocupada en el tanque y se midi6 la temperatura inicial del agua con
un termémetro de bulbo.
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10.

11.

12.

13.

14.

15.

6.3.2.

. Se puso en funcionamiento la caldera y se esperé que la misma alcanzara una presiéon

entre 85 y 95 psi. El vapor de la caldera se genera en un rango entre 70 a 90 psi (en la
presion alta, autométicamente se suspende la quema de combustible y flujo de gases
de combustibles).

. Cuando la caldera llegd a 95 psi, se abri6 el sistema de valvulas, incluyendo las del

distribuidor (manifold), para permitir que el vapor llegara al tanque de ahogamiento
y finalmente, la valvula de descarga del vapor en este tanque. Se determiné el tiempo
requerido para que la presion interna bajara hasta “la baja” (70 psi aproximadamente)
por la liberacién del vapor.

Cuando la caldera lleg6 a los 75 psi se cerr6 la valvula de descarga de vapor. A esta
presion, la caldera vuelve a iniciar su ciclo para volver a alcanzar nuevamente la presion
maxima de operacion del controlador de produccién de vapor.

. Luego se midi6 la temperatura del agua en el tanque utilizando un termoémetro de

bulbo y se midié de nuevo la altura del nivel alcanzado por el agua después de ahogar
vapor en la primera corrida.

. Para determinar el ntimero de corridas posibles a realizar de acuerdo con la capacidad

del tanque de condensados, sin vaciarlo, y la temperatura que alcanza en el agua, no
se drend el agua entre ahogamiento y ahogamiento.

Se repitio los pasos 5 y 6, y se determiné nuevamente la temperatura y altura del nivel
del agua luego de cada corrida en el tanque, haciendo un total de tres corridas.

Se determind que, a partir de la tercera corrida, habfa mucha evaporacion ” flash”
en el agua, efecto muy visible, y practicamente se habia alcanzado la temperatura de
ebullicién, lo cual provocaba que al ahogar vapor este no condensara y se perdiera
completamente.

De acuerdo al inciso anterior, se establecié que el tanque soportaria tnicamente dos
corridas sin perder energia en forma de vapor. Sin embargo, las mediciones se tomaron
hasta la tercera corrida.

Se detuvo las mediciones y se midi6 la temperatura final alcanzada por el agua del
tanque.

Se vacio completamente el tanque y se llendé nuevamente con agua a temperatura
ambiente.

Se repiti6 los pasos del 2 al 9 para la toma de datos en triplicado.

Evaporador de simple efecto en el Laboratorio de Operaciones Uni-
tarias

Para evaluar las condiciones de temperatura del agua caliente saliente de los condensa-
dores del evaporador, se sigui6 los siguientes pasos:

1.

Todo el equipo requerido fue proporcionado por el Laboratorio de Operaciones Unita-
rias y se detallan a continuacion:
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= 1 termémetro laser modelo Oakton Mini Infra Pro con rango de mediciéon de 0 a
500°C.

= 1 cubeta de 15 litros
» 1 cronémetro digital marca CASIO modelo HS-3 rango 1/100s -10 horas.

2. Se midio6 el tiempo de llenado de una cubeta con volumen de 15 L, para determinar el
caudal de agua en la entrada a la torre de enfriamiento.

3. Se midi6 las temperaturas de agua de ingreso y egreso en los condensadores del evapo-
rador de simple efecto utilizando el termémetro laser. Y las temperaturas de entrada
y salida de agua en el distribuidor de la torre de enfriamiento y en su reservorio de
agua.

Las herramientas utilizadas para la elaboracién de calculos, esquemas y diagramas se
detallan a continuacion: Microsoft Excel 2019, AutoCAD version 2021, Inventor version
2020, Mathlab R2019B, Simulador CoolSelector del proveedor Danfoss, las tablas de vapor
y para el refrigerante se obtuvo de la herramienta CoolProp como complemento de Microsoft
Excel.

6.4. Determinacion de la energia disponible en la fuente

Para calcular la cantidad de energia disponible y que podria ser aprovechable en el
tanque de condensados de caldera y el evaporador de simple efecto se realizo el siguiente
procedimiento:

6.4.1. Caldera

Con los datos obtenidos en la seccion 6.3 para temperaturas, tiempos, flujos y masa de
agua se procedié de la siguiente manera:

1. Se calcul6 el area y volumen del tanque con el didmetro y la altura, medidos previa-
mente (ver diagrama del tanque en la Figura .

2. La masa de agua que se ahoga por corrida se calculé con la diferencia promedio entre la
altura de nivel final e inicial de agua en el tanque, densidad promedio a la temperatura
del agua y el area del tanque. Luego, se obtuvo el promedio de las masas obtenidas de
cada prueba de vapor que se condensa por corrida.

3. Se obtuvo las entalpias para el agua a 25 °C' (temperatura inicial tnicamente del agua)
y la final de 45 °C (temperatura alcanzada por el agua después de haber ahogado
vapor) utilizando las tablas de vapor (ver Cuadro [17] de la seccion de anexos).

4. La entalpia del vapor se calcul6 de acuerdo a la presion a la cual se genera el vapor en la
caldera siendo esta entre 90 y 95 psi. A esta presion se le suma la presion atmosférica
interna del Laboratorio (obtenida del barémetro que esta colocando en la torre de
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10.

11.

12.

13.

14.

15.

16.

enfriamiento del mismo) 14.37 psi (991 mBar) para obtener el valor de la entalpia a
una presién absoluta.

. La entalpia del liquido se calculé con la temperatura de saturaciéon del vapor a la

misma presion a la que se genera. Se determiné que la temperatura de saturaciéon a
109.37 psia fue de 168 °C' utilizando las tablas de vapor.

. La energia perdida durante el cambio de fase del vapor a liquido y la ganada por el

agua que se encuentra a 25°C', se calculé usando un balance de masa y energia en el
tanque, con el que se establecié que toda la energia cedida por el vapor al cambiar de
fase o pasar de vapor sobrecalentado a 168°C' a un vapor saturado a 45°C', es ganado
por el agua del tanque en donde se condensa el mismo.

La energia disponible del agua a 25°C', se calculé tnicamente con la masa inicial a la
cual se llena el tanque antes de empezar a ahogar vapor y con la entalpia a esa misma
temperatura determinada previamente.

. La energia disponible aprovechable, se calculé utilizando la ecuacion 6 de la secciéon de

marco tedrico que relaciona la masa de agua inicial en el tanque, el calor especifico del
agua a la temperatura promedio y el gradiente de temperatura desde 45°C a 25°C.

. La energia perdida por cada corrida se calculé con la diferencia entre la energia del

vapor y la energia total aprovechable.

Segin el analisis anterior, se determind que la energia disponible en el agua caliente
del tanque seria la utilizada para los calculos de la bomba de calor, y en un futuro,
para su aprovechamiento.

Cuando se obtuvo la cantidad de energia total aprovechable y disponible en el tanque,
se determiné el modo al que deberia operar la bomba de calor para poder establecer
una tasa de remocién de calor aceptable y baja que permitiese utilizar un compresor
de baja potencia. Esto se hizo de la siguiente manera:

Se calcul6 el tiempo de operacién de la bomba de calor, considerando como base de
célculo los 180 minutos disponibles para llevar a cabo una practica de caldera en el
Laboratorio de Operaciones Unitarias. Como minimo deben realizarse alrededor de
diez corridas de generacién de vapor en la caldera.

Se determino, con los datos de las pruebas experimentales, el tiempo promedio para
ahogar vapor por corrida en el tanque, el tiempo que le toma a la caldera en aumentar
su presion desde 75 psi a 95 psi y el tiempo necesario para vaciar el tanque de agua
caliente y llenarlo nuevamente con agua a temperatura ambiente.

De acuerdo a los tiempos del inciso anterior, se defini6é finalmente el tiempo minimo
que necesita la bomba de calor para poder extraer la energia disponible en el tanque,
tal que permita mantener el agua a 25°C' y evitar vaciar el tanque por cada corrida.

Se definié la tasa de remociéon de calor del tanque de acuerdo a los pasos anteriores
para poder proceder al calculo de los intercambiadores de calor de la bomba.

Se establecid el namero de corridas y los niveles minimo y maximo de agua que el
tanque de ahogamiento puede acumular durante la operacién de la caldera.
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6.4.2. Evaporador

Con los datos obtenidos en la seccion 6.3 para temperaturas, tiempos, flujos y caudales
se procedid al calcular:

1. La energfa disponible y aprovechable en el agua caliente procedente del evaporador
de simple efecto, se calculé usando el caudal del agua, las temperaturas de entrada y
salida al evaporador y el calor especifico de esta a la temperatura promedio de trabajo.

6.5. Dimensionamiento del intercambiador de calor de capta-
cion en el tanque de ahogamiento de caldera

De acuerdo a la carga de calor disponible en el tanque y el tiempo determinado de
operacion de la bomba de calor, se establecié una tasa de remocién de calor que representa
la cantidad de calor que el intercambiador de captacién debe remover. Los célculos para el
dimensionamiento del mismo se realizaron de la siguiente manera.

1. Se defini6 que el fluido de trabajo (fluido interno de recirculacion) del intercambiador de
captacion seria agua, de acuerdo a las revisiones de la literatura e investigacion previa
realizada y que las temperaturas de trabajo no se acercan al punto de congelacion.

2. Se defini6 que el material de diseno de este intercambiador seria cobre, por sus carac-
teristicas de conductividad y maleabilidad para la construcciéon de serpentines.

3. El flujo mésico y caudal del agua dentro del intercambiador se calculd considerando
como primera regla gruesa una velocidad lineal de 1 m/s segun lo establecido en la
literatura [33].

4. Se seleccion6 un didmetro de tuberia de cobre nominal de 1 pulgada segin las medidas
dadas por el manual de tuberia de cobre.

5. Se determiné el flujo masico al que fluiria el agua dentro del intercambiador usando la
densidad del fluido y el 4rea superficial interna del tubo.

6. Las temperaturas de entrada y salida del agua en este intercambiador se calcularon
usando el balance de masa y energia entre el tanque y el intercambiador. El balance
establece que el calor disponible en el tanque de condensados deberia ser igual al calor
a remover por el fluido interno del intercambiador de captacion.

7. Del balance establecido en el inciso anterior y el flujo masico calculado, se determiné
el gradiente de temperatura necesario que debe mantenerse en el sistema para poder
retirar por completo la energia del tanque.

8. Luego de calcular el flujo masico y las temperaturas necesarias para retirar la cantidad
de energia necesaria del tanque, se calcul6 la geometria del intercambiador de calor
con el método de la temperatura media logaritmica.
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10.

11.

12.

13.

6.6.

. Se calcul6 la temperatura media logaritmica con las temperaturas del agua del tanque

y las temperaturas de entrada y salida en el intercambiador.

Se calculo el coeficiente global de transferencia usando el anélisis de los mecanismos
de transferencia de calor presentes en el sistema. En este caso, se consideré que el
intercambiador estaria colocado dentro del tanque de ahogamiento. De tal manera que
existe una conveccién natural del agua del tanque hacia las paredes externas del tubo,
conducciéon por la pared de la tuberia de cobre y una conveccién forzada interna por
el agua que fluye dentro del intercambiador.

Se calcul6 el area de transferencia de calor del intercambiador con la ecuacion general
de transferencia de calor (ver Ecuacion [36 del marco teorico).

Se determind el didmetro de cada vuelta del serpentin utilizando, como referencia, el
diametro interno del tanque en donde se instalara el mismo y considerando el espacio
de separacion medido previamente entre las paredes del tanque y el distribuidor de
vapor.

Se determiné el area y nimero de vueltas adecuadas para el serpentin usando una hoja
de céalculo de Excel, en la cual, se realiz6 iteraciones variando la velocidad del fluido y
el diAmetro de la tuberia de cobre, hasta determinar con qué caracteristicas se lograba
minimizar el area, largo y vueltas del intercambiador de calor, pero se maximizara el
coeficiente de transferencia de calor.

Dimensionamiento del evaporador para la bomba de calor

Con el calor que el intercambiador de captacién retira del tanque, se procedioé al céilculo
del evaporador de la bomba de calor. Este intercambiador se disené como un intercambiador
de tubos concéntricos en donde fluye refrigerante R-134a en el tubo interno y agua caliente
en el espacio anular entre el tubo interno y externo. Los calculos para el dimensionamiento
del mismo se realizaron de la siguiente manera.

1.

Se defini6é que el tubo interno seria de cobre tipo M y el externo de polietileno de alta
densidad.

. Se calcul6 la velocidad del flujo de agua a la que fluye por el espacio anular con el

flujo masico del intercambiador de captacién que, por la ecuaciéon de continuidad, es
constante.

Se calcul6 el flujo méasico necesario del refrigerante dentro del circuito de la bomba
de calor, a partir de las temperaturas de trabajo seleccionadas para el refrigerante
respecto a la revision de literatura y fichas técnicas de proveedores de bombas de
calor, usando un balance de masa y energia entre el agua que fluye por el espacio
anual y el refrigerante que fluye por el tubo interno.

. Se calcul6 la temperatura media logaritmica con las temperaturas de entrada y salida

del agua caliente y las temperaturas de entrada y salida del refrigerante usando la
ecuacion del marco teorico.
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6.7.

. Se calcul6 el coeficiente global de transferencia con el anéalisis de los mecanismos de

transferencia de calor presentes en el sistema, conduccién por el material de la tuberia
de cobre y conveccion forzada interna y externa (ver Ecuacion [34)).

Se calcul6 el area de transferencia de calor del intercambiador con la ecuacion general
de transferencia de calor (ver Ecuacion [36)).

Se calcul6 el largo, altura, diAmetro y ntiimero de vueltas para el intercambiador.

. Se determiné el area y numero de vueltas adecuadas para el serpentin usando una

hoja de calculo de Excel, en la cual, se realiz6 iteraciones variando la velocidad del
fluido y el diametro de la tuberia de cobre, hasta determinar en qué condiciones se
minimizaria el area, largo y nimero de vueltas del intercambiador de calor, y por otro
lado, se maximizaria coeficiente de transferencia de calor.

Dimensionamiento del condensador para la bomba de ca-
lor

Al igual que el intercambiador de calor del evaporador de la bomba de calor, el disefio
del condensador es también un intercambiador de tubos concéntricos en los cuales fluye
refrigerante R-134a en el tubo interno y agua fria en el espacio anular entre el tubo interno
v el externo. Los calculos para el dimensionamiento del mismo se realizaron de la siguiente

manera:

Se calcul6 el calor de rechazo por el sistema aprovechable directamente en la aplicacion
con la potencia eléctrica del compresor seleccionado y la tasa de remocién de calor de
la fuente a la que trabaja el evaporador.

Se establecié que el fluido a calentar con la bomba de calor serfa agua a temperatura
ambiente para que esta pueda ser utilizada en cualquier proceso seleccionado en la
seccion anterior.

Se definié que el tubo interno que transporta el refrigerante es de cobre tipo M y el
tubo externo de polietileno de alta densidad.

Se calculo el flujo masico del agua que es necesario calentar en la aplicacion (equipo,
sistema o area en donde se aprovecharia el calor), suponiendo una velocidad de 1 m/s
como primera aproximacion, segtn la literatura.

Se establecié que el flujo mésico del refrigerante a lo largo del sistema completo de la
bomba de calor es constante por ser un circuito cerrado.

Se calculd la temperatura de la aplicacion o la temperatura a la que se logra calentar
el agua de la aplicacién usando la ecuaciéon (@ del marco teorico.

Se repiti6 los pasos 4 al 8 de la seccién 6.6 para el dimensionamiento del evaporador
y con ello determinar el area, nimero de vueltas adecuadas para el serpetin, largo y
coeficiente global de transferencia de calor.
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6.8. Calculo y selecciéon del compresor para la bomba de calor

Este equipo determina la presién minima y maxima de operacién, las temperaturas
de trabajo y el flujo masico del refrigerante R-134a. Por tanto, para la seleccion de este
componente se realiz6 los siguientes célculos:

6.8.1. Calculo de las condiciones de trabajo para el compresor

1. Se investigd en hojas técnicas de bombas de calor de diferentes marcas, similares a
la necesaria, los rangos més comunes de temperatura de trabajo del refrigerante para
los que fueron disefiadas. Con lo anterior, se defini6 las temperaturas preliminares de
trabajo del refrigerante.

2. Se realizé un balance de masa y energia con base a las primeras temperaturas selec-
cionadas para el refrigerante, la carga de calor que se debe remover de la fuente y el
flujo masico del agua.

3. Con estos datos calculados se procedié a la busqueda del compresor necesario para
cumplir con estas condiciones de trabajo.

6.8.2. Selecciéon del compresor

La seleccién del compresor se realizo utilizando el simulador “Cool Selector 27 del fabri-
cante Danfoss, debido a que son los fabricantes de los compresores tipo scroll que se utilizan
en las bombas de calor y, ademés, es una marca que se puede comprar localmente. En este
simulador fue posible elegir el compresor que mejor se adaptaba a las condiciones del siste-
ma. La seleccién del compresor se hizo de acuerdo a los pasos que se detallan a continuacion:
(ver seccion de Anexos)

1. Se obtuvo las fichas técnicas de todos los modelos y tipos de compresores que el
proveedor ofrece para las condiciones calculadas.

2. Se busco en estas fichas técnicas los modelos y tipos adecuados para utilizar refrigerante
R-134a como el fluido caloportador en el sistema.

3. Se definio la aplicacion, la fuente de alimentacién y el tipo de compresor a utilizar.

4. Con la capacidad de enfriamiento calculada en la seccién del dimensionamiento del
intercambiador de captacién y las temperaturas preliminares seleccionadas para el
refrigerante, se obtuvo los tipos y modelos de compresor con la mejor coincidencia
para la capacidad de enfriamiento requerida de acuerdo con las condiciones de este
sistema.

5. De acuerdo con lo obtenido en el inciso anterior, se eligi6é los tres tipos de compresor
con el mejor porcentaje de coincidencia segtn la capacidad de enfriamiento requerida y
con un rango de + 5 kW a esta capacidad, para garantizar que el compresor cumpliera
siempre con la carga necesaria de acuerdo a las condiciones del sistema. De cada uno
de ellos se obtuvo su ficha técnica (ver seccion de Anexos).
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6. Se defini6 el rango de temperaturas de evaporacién y condensaciéon con la grafica
proporcionada en la ficha técnica a las cuales el compresor tenia un mejor desempeno
considerando un coeficiente de operaciéon entre 2 a 4, valores a los que usualmente
operan las bombas de calor disefiadas por diferentes proveedores.

7. Se obtuvo los gréficos y datos de capacidad de enfriamiento, coeficiente de operacion,
flujo masico y potencia de consumo del compresor con los cuales se construyd una base
de datos.

8. Se definif el rango de temperatura de trabajo finales para el refrigerante, de acuerdo
con una serie de iteraciones hechas en una hoja de calculo.

6.9. Calculo y selecciéon de la valvula de expansiéon

La seleccion de este equipo se hizo utilizando el simulador “Cool Prop 2" del proveedor
Danfoss, tanto para tanque de ahogamiento de la caldera como el evaporador de simple
efecto. Para ello realizaron los siguientes pasos:

1. Se calcul6 la pérdida de presion a través de la valvula, la capacidad de la valvula de
expansion requerida para el sistema, asi como la temperatura y el factor de subenfria-
miento, para determinar el tamano del orificio de la valvula.

2. Se ingreso la capacidad de enfriamiento, y las temperaturas de trabajo del refrigerante
que son las mismas a las del compresor elegido.

3. Con los valores obtenidos en el inciso 1, se obtuvo el tipo y modelo de valvula de
expansiéon con la mejor coincidencia para las condiciones de este sistema.

4. Se seleccioné el modelo de véalvula de expansion para el sistema y se obtuvo su ficha
técnica para conocer sus propiedades y condiciones de trabajo.

5. Se evalu6 el comportamiento de la misma acoplada a todo el sistema usando un analisis
termodindmico del equipo completo que se detalla en la seccién 6.10.

6. Se realizo un primer esquema del sistema en Excel con todos los componentes de la
bomba de calor y los intercambiadores calculados anteriormente.

6.10. Analisis termodinamico de la bomba de calor

Se hizo un anélisis de todos los componentes de acuerdo al ciclo ideal de refrigeraciéon
por compresion de vapor. Se tomo en cuenta una temperatura ambiente de 25 °C' para todos
los célculos, asi como los datos técnicos del compresor y la valvula de expansion, siendo los
nicos componentes seleccionados.

Se obtuvo los datos termodinamicos del refrigerante R-134a y el agua utilizando el pro-
grama CoolProp como complemento de Microsoft Excel, con el fin de obtener resultados
mas exactos.
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6.10.1. Analisis compresor

1. Con las presiones y temperatura de entrada al compresor se obtuvo el valor de la
entalpia y entropia en ese punto.

2. Con la presion de descarga del compresor y considerando que el proceso de compresion
se lleva a cabo de manera isentropica se determiné la entalpia y entropia isentrépica
en la salida del compresor.

3. Se calcul6 la eficiencia isentropica del compresor usando los datos de entalpia obtenidos
en la entrada y salida del compresor con la ecuacién del marco teorico.

4. Se determiné el valor de la entalpia real en la salida del compresor considerando el
flujo masico del refrigerante al que circula por el sistema y el valor de la entalpia en
la entrada del compresor.

5. Se determiné la temperatura de salida de sobrecalentamiento en el compresor con la
entalpia real calculada en el inciso anterior y la eficiencia real del compresor.

6. Finalmente, se determino el trabajo realizado por el compresor segtn la ecuacion (57))
del marco teérico.

6.10.2. Analisis condensador

Para el analisis del condensador, se consider6 las caracteristicas de salida del compresor
previamente calculado.

1. Se determindé las condiciones en la salida del condensador asumiendo de que el refri-
gerante en ese punto se encuentra como un liquido saturado por lo que su calidad es
cero y la presiéon es igual a la presién de salida del compresor por ser un proceso a
presion constante.

2. Se calcul6 con la ecuacion (58|) de la seccion de marco tedrico, la tasa de calor real
liberado y entregado a la aplicacion.

6.10.3. Analisis valvula de expansiéon

1. Se calcul6 las condiciones de entalpia y entropia en este componente considerando que
en este componente existe una expansion isentalpica adiabatica. Es decir, la entalpia
de entrada a la valvula es igual a la entalpia a la salida de esta.

2. Se determiné el valor de la temperatura del refrigerante a la salida de la valvula de
expansion considerando el valor de la entalpia del refrigerante a la salida del conden-
sador.
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6.10.4. Analisis evaporador

1. Para el anélisis del evaporador, se consider6 las caracteristicas a la salida de la valvula
de expansion y a la entrada del compresor previamente calculado, asi como el flujo
masico al que fluye el agua por el espacio anular del intercambiador de calor.

2. Se calculd nuevamente la tasa de remocion de calor en la fuente utilizando la ecuacién
(55) del marco teorico.

6.11. Calculo del coeficiente de desempeno (COP) de la bom-
ba de calor

Para determinar el valor del coeficiente de desempeifio para la bomba se utiliz6 las ecua-
ciones y de la secciéon de marco teorico.

1. Se calculd el coeficiente de operacion de refrigeracion considerando la energia captada
por la bomba de calor de la fuente y el trabajo real hecho por el compresor.

2. De la misma manera se calculé el coeficiente de operaciéon de calentamiento, pero
considerando la energia 1til liberada en el condensador.

3. Se construy6é una hoja de calculo en Microsoft Excel para determinar dimensiones
de los intercambiadores de calor y el coeficiente de operacién de la bomba de calor
para usuarios requieran una primera propuesta de disefio de la bomba de calor més
adecuada para los requerimientos de enfriamiento en sus procesos.

6.12. Evaluacion y selecciéon de las aplicaciones para la bomba
de calor

Para definir en qué aplicaciéon dentro del Laboratorio de Operaciones Unitarias se utili-
zaria la bomba de calor se realiz6 lo siguiente:

1. Se identificé en el Laboratorio de Operaciones Unitarias todos los equipos y procesos
que requerian sistemas de calentamiento utilizando vapor.

2. Se hizo una evaluacién en cada uno de los equipos identificados para determinar su
modo de operacion, las temperaturas requeridas de calentamiento y la frecuencia de
uso de cada equipo.

3. Se hizo un cuadro comparativo en el que se evalud todas las posibles aplicaciones de
la bomba, para identificar en cuéles, la bomba de calor podria cumplir de acuerdo con
las necesidades de calentamiento y temperaturas de trabajo.

4. De acuerdo con las temperaturas de la fuente y del refrigerante se evaluo si las tempera-
turas de condensacién del refrigerante permitian alcanzar las temperaturas requeridas
en las aplicaciones.
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5.

Se definié por motivos de célculo que, el calor se cederia a una masa de agua en
otro tanque del cual es posible distribuir a otros equipos agua caliente para cualquier
proceso en el que se requiera.

6.13. Dimensionamiento del intercambiador de calor de tubos

y coraza

Este tipo de intercambiador se disen6 para la bomba de calor que trabajara en el evapora-
dor de simple efecto del Laboratorio de Operaciones Unitarias. Se utiliz6 el método de diseno
para intercambiadores de calor de concha y tubos establecido por Sinnott y Kern, usando
también las constantes y valores de referencia para realizar iteraciones. A continuacioén, se
detallan los célculos realizados:

10.

. Con las temperaturas de definidas en la seccién 6.3 para las temperaturas de trabajo

del agua y las elegidas anteriormente para el refrigerante, se planteo el balance de masa
y energia para intercambiador, considerando que el calor del agua que fluye del lado
de la coraza es igual al calor que gana el refrigerante al cambiar de fase de liquido a
vapor.

. Se estableci6 que los fluidos de trabajo al igual que en intercambiador de calor anterior

serfan refrigerante R-134a y agua.

. Se defini6é que los materiales del intercambiador serian: cobre tipo M para la tuberia

interna y acero galvanizado para la coraza del intercambiador.

. Se calculd la entalpia del fluido a la temperatura de entrada del refrigerante al compre-

sor y la entalpia del gas a la presion de entrada en el compresor utilizando CoolProp
en Excel.

. Se calcul6 el flujo mésico del refrigerante con el célculo de las entalpias en el inciso

anterior y el calor de la fuente.

. Se establecié como primera iteraciéon que el intercambiador de calor seria de un paso

por los tubos y dos pasos por la coraza y se eligié el método de la temperatura media
logaritmica para determinar el adrea de transferencia necesaria del intercambiador de
calor.

Se calculd la temperatura media logaritmica considerando que ambos fluidos fluyen a
contracorriente para maximizar el gradiente de temperatura entre ellos.

. Se calcul6 el factor de correcciéon geométrico para el intercambiador y se aplico a la

carga de calor de la temperatura media logaritmica obtenida en el inciso anterior.

. Se asumi6 como primera aproximacion un coeficiente global de transferencia de calor.

Este valor se obtuvo de la literatura de Sinnott, considerando los fluidos: R-134a y
agua caliente.

Se determiné el area aproximada de transferencia de calor para el intercambiador
usando la ecuacion (36 del marco teérico.
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11.

12.

13.

14.

15.

16.

17.

18.

19.

20.

Se defini6 las dimensiones de la tuberia interna del intercambiador suponiendo como
primera iteracion tuberia de cobre de 3/4 de pulgada tipo M.

Se asumi6 un primer valor para el largo de los tubos internos del intercambiador usando
como referencia el largo aproximado del intercambiador que tiene instalado la torre de
destilacion del Laboratorio de Operaciones Unitarias.

Se calcul6 el area transversal de un tubo usando el didmetro de la tuberia y con ello se
calcul6 el nimero de tubos del intercambiador, el ntiimero de tubos por paso, el flujo
mésico y la velocidad del refrigerante dentro de los tubos.

Se calcul6 el diametro del haz de tubos y de la coraza del intercambiador usando la
ecuacion y , respectivamente de la secciéon de marco teorico.

Se calculd el coeficiente de transferencia interno de conveccion y el externo en la coraza
para poder determinar el coeficiente global de transferencia de calor en el intercam-
biador (ver Ecuacion [34)).

Con el valor obtenido del coeficiente de transferencia de calor global, se iteré de nuevo
hasta que el coeficiente global obtenido no variara en mas del 30 % de error respecto
al propuesto inicialmente, esto respecto a lo establecido por Sinnott y Kern.

Se estimo la caida de presion en los tubos y en la coraza del intercambiador usando la
ecuacion (53) y (54), respectivamente del marco teodrico.

Se repiti6 el mismo disefio para un intercambiador de dos pasos por la coraza y cuatro
pasos por los tubos.

Para determinar el intercambiador de calor adecuado para este sistema, se hizo itera-
ciones usando una hoja de calculo de Excel hasta determinar las caracteristicas con
las cuales se minimizara el largo del intercambiador pero se maximizara el coeficiente
global de transferencia de calor.

Se construyd un modelo matematico lineal usando las iteraciones realizadas previamen-
te, para predecir el coeficiente global de transferencia del intercambiador en funcién
tinicamente del largo de los tubos internos del mismo.

6.14. Calculo de bombas centrifugas para circuitos cerrados

Desde la bomba de calor se dispone el circuito cerrado hasta el tanque para mantener
el agua recirculando y el circuito que da servicio a la aplicacién. Para esto, se calculé y
seleccioné la bomba centrifuga adecuada para el sistema. Para esto se realiz6 lo siguiente:

. Se determind el caudal, la velocidad lineal del fluido y los diametros de tuberia con los

que se disend los intercambiadores de calor.

. Se determiné los tramos y longitud de tuberfa del circuito entre la bomba de calor y

la fuente.

Se seleccionaron los accesorios necesarios para la instalacion del circuito de la bomba.
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. Se calcul6 las caidas de presién por accesorios y las pérdidas de carga en la tuberia
del circuito de la bomba.

. Se calcul6 el trabajo neto y la potencia requerida por la bomba para el circuito dise-
nado.

. Se calculd la carga neta de succion positiva (NPSH) de la bomba.

. Con los datos calculados se seleccion6 el modelo de la bomba centrifuga necesaria para
las condiciones del sistema evaluando diferentes proveedores.

. Se obtuvo la ficha técnica de la bomba para establecer sus propiedades y condiciones
de trabajo.

69



CAPITULO [

Resultados

7.1. Analisis y seleccién de la fuente de calor para las bombas
de calor

Se selecciono el tanque de ahogamiento de vapor de la caldera pirotubular y el evaporador
semi industrial de simple efecto como los equipos con mayor potencial para aprovechamiento
de energia luego de la evaluaciéon del resto de equipos en el Laboratorio de Operaciones
Unitarias. Ambos equipos generan flujos de condensados que se producen por el uso de
vapor durante la operacion de los mismos.

Para el caso del tanque de ahogamiento, se evalud, especificamente el aprovechamiento
del calor del agua después de ahogar vapor como fuente de energia para aprovechar con la
bomba de calor y ademas evitar el descarte de agua suave utilizada para la operaciéon de la
caldera del laboratorio. Mientras que, para el caso del evaporador de simple efecto, se evalud
la posibilidad de sustituir el sistema que va hacia la torre de enfriamiento por uno que use
la bomba de calor y reducir la temperatura del agua de enfriamiento que se utiliza en los
condensadores del equipo.
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Cuadro 2: Anélisis y seleccion de las fuentes de calor para las bombas de calor propuestas.

Volumen
. Temperatura de
Frecuencia Tipo aprozimado condensados
Equipo B Fluido P o de o
de uso de fuente °C)
condensados min,/mdz
(L)
Tanque
ahogamiento | g\ e | 2898 estatica 163-196 40/100 ©
de vapor caliente
en caldera
Evaporador de .
simple efecto frecuente & dinédmica 10-70 20/45
. . caliente
semi industrial

* Ver anexos seccion 12.7 para ver mayor detalle del proceso y caracteristicas para la
seleccion de los equipos en el laboratorio.” Uso frecuencia aprorimadamente de 2 a 5 veces
en la semana.* Corresponde al estado de la fuente si esta estd completamente estancada o
fluye por una tuberia.l Volumen aprozimado de condensados producidos durante la operacion
de los equipos por el requerimiento de vapor. ©Temperatura minima y mdxima que alcanzan
los condensados.

7.2. Calculo y dimensionamiento de la bomba de calor dise-
nada para el tanque de ahogamiento de vapor de caldera

7.2.1. Condiciones y especificaciones del tanque de ahogamiento de vapor
de la caldera

Fl sistema de captaciéon consta de un tanque con agua y un intercambiador de captacion
instalado dentro del tanque. El tanque esta abierto a la atmosfera y cuenta con un distri-
buidor de vapor en su interior, acoplado a la tuberia que conduce el vapor del distribuidor
general (manifold).
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Cuadro 3: Parametros de operacién y condiciones determinadas para el tanque de ahogamiento de

vapor en la caldera *

Condiciones de operacion del tanque

|

Energia disponible aprovechable (kJ) 16,413 ¢
Tiempo minimo para la remocién de la carga de calor (min) 15
Tasa de remocion de calor (kW) 18°
Volumen de agua minimo (inicial) en el tanque (L) 163 ©
Altura méaxima de agua en el tanque (m) 0.6
Altura minima de agua en el tanque (m) 0449
Volumen de agua agregada por corrida (m?) 0.0091 ©
Numero maximo de corridas que soporta el tanque )
Volumen de agua luego de 5 corridas (m?) 0.21
Nivel de agua luego de 5 corridas (m) 0.15

* Ver anexos seccion 12.1 anexos para mayor detalle.® FEs la energia disponible en el
agua del tanque al disminuir la temperatura de 45°C a 25°C para la masa de agua final.l
Potencia de diseno de la bomba de calor.® Masa de agua inicial con la que debe llenarse el
tanque para cubrir completamente todos los orificios del distribuidor de vapor. * Nivel que
alcanza la masa de agua inicial en el tanque. ¢ Masa de agua que se agrega por corrida de

ahogada de vapor.

Cuadro 4: Caracteristicas y dimensiones del tanque de ahogamiento de vapor

Dimensiones del tanque de ahogamiento de vapor

Altura del tanque (m) 0.810
Altura de la base del tanque (m) 0.40
Didmetro interno (m) 0.703
Diametro externo (m) 0.707

Espesor de pared (m) 2x10~3

Area (m?) 0.388

Volumen (m?) 0.314

Material de construccion

Acero inoxidable

Fluido Agua
Aislamiento 1no
Separacion de la base del tanque al distribuidor de vapor (m) 0.1
Cantidad de corridas que soporta 5
Temperatura maxima del agua (°C') 45-50 ¢
Temperatura minima del agua (°C) 20-25 ?
Temperatura de disefio del agua maxima/minima (°C') 45/25
Tiempo de ahogada de vapor (min) ~5
Tiempo de vaciado del tanque y renovacion de agua (min) ~ 10

@ Temperatura que alcanza el agua luego de ahogar vapor una vez en el tanque. Tempe-

ratura del agua inicial a temperatura ambiente.
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7.2.2. Dimensionamiento y evaluacién del desempeno del intercambiador
de captaciéon

Con la hoja de calculo construida para evaluar el intercambiador de calor de captacion, se
determiné que el sistema puede captar 16,413.04 kW en un tiempo minimo de 15 minutos lo
equivalente a una tasa de remocién de 18 kW. El intercambiador de calor disenado es de tipo
serpentin, construido con tuberia de cobre tipo M sumergido en el tanque de ahogamiento de
caldera. Funciona en un circuito cerrado con agua como fluido caloportador. A continuacion,
se detallan las caracteristicas y dimensiones del intercambiador:

Cuadro 5: Caracteristicas y dimensiones del intercambiador de captacion

Dimensiones del serpentin de captacion®

Tasa de remocion de calor de la fuente (kW) 18
Area de transferencia de calor (m?) 0.92
Longitud del intercambiador (m) 10.29
Coeficiente global de transferencia de calor (W,/m?°C) 1313.2
Numero de vueltas 5
Didmetro de una vuelta del serpentin (m) 0.60
Altura del serpentin (m) 0.255
Separacion de las paredes del tanque (m) 0.1
Diametro nominal tuberfa (m) 0.0254
Diametro interno tuberfa (m) 0.0268
Diametro externo tuberia (m) 0.0286
Material tuberia Cobre tipo M
Flujo mésico (kg/s) 0.84
Velocidad del fluido (m/s) 1.5
Fluido caloportador Agua
Temperatura del fluido entrada/salida (°C) 10/30 ¢

* Ver anexos seccion 12.2 de anexos para mayor detalle.® 10 °C es la temperatura de
entrada del agua al intercambiador de captacion proveniente del evaporador de la bomba de
calor y 30 °C' es la temperatura a la salida del intercambiador de captacion hasta la entrada
del evaporador de la bomba de calor.
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Figura 17: Area de transferencia de calor del intercambiador de captaciéon en funciéon de la tasa de
remocion de calor en el tanque de ahogamiento para una tuberia de cobre tipo M de 1 pulgada y
una velocidad del agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s
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Figura 18: Numero de vueltas del serpentin de captacion en funcién de la tasa de remocién de calor
en el tanque de ahogamiento para una tuberia de cobre tipo M de 1 pulgada y una velocidad del
agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s
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Componentes:
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@ 2. Serpentin de captacion
3. Distribuidor de vapor
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Figura 19: Diagrama del tanque de ahogamiento de vapor de caldera con el intercambiador de
captacion
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7.2.3.

gamiento de vapor de la caldera

Especificaciones bomba de calor disenada para el tanque de aho-

Cuadro 6: Especificaciones bomba de calor para aprovechamiento de calor residual en el tanque de

ahogamiento de vapor de caldera

ESPECIFICACIONES BOMBA DE CALOR PARA
TANQUE DE AHOGAMIENTO DE VAPOR EN CALDERA

FUNCIONAMIENTO
Capacidad de enfriamiento kW | 18
Rango capacidad de enfriamiento min/max kW | 10/25
COP de enfriamiento - 4.6
COP de calentamiento - 5.6
Capacidad de calentamiento directo en la aplicacién kW | 22
LIMITES DE OPERACION
Temperatura de disefio de la fuente min/max °C | 25/45
Rango de temperatura de la fuente min/méax °C | 20/50
Temperatura de operacion del fluido externo entrada/salida | °C' | 30/10
Rango de temperatura del circuito del refrigerante Te/Tc °C | 5/50
Rango de temperatura de la aplicaciéon min/max °C | 50/65
Presion min/méax del circuito del refrigerante kPa | 350/1318
FLUIDOS DE TRABAJO
Flujo masico refrigerante kg/s | 0.139
Rango flujo de operacion del refrigerante min/max kg/s | 0.08/0.18
Flujo masico del agua kg/s | 0.84
Rango flujo de operacion del agua min/méx kg/s | 0.6 /0.85
Fluido interno - R134a
Fluido externo - Agua suave
SISTEMA ELECTRICO
Fuente V| 208-230 trifasica
Ciclos Hz | 60
Amperaje A | 18.18
Potencia eléctrica de consumo kW | 5.793
APLICACION
Lugar de instalacién - o terna/
Interna
Tipo i hidroteizrm'%ca/
aerotérmica
agua
Fuente | caliente/
calor
residual
Volumen de agua en la fuente min/max m? | 0.16/0.23
Precalentamiento
Aplicaciones directas de baja entalpia - (agua/aflre)
agua caliente
Calef/refrig
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DIMENSIONES

Ancho m 1
Alto m 0.8
Largo m 1.2
Area ocupada m? 0.96
Volumen ocupado m? 0.96
COMPONENTES
COMPRESOR
Marca - Danfoss
Modelo - MLZ066T2A
Tipo - Scroll
Arreglo - simple
Velocidad - variable
Refrigerante - R134a
Revoluciones rpm 3,500
Capacidad de enfriamiento min/max kW 10/25
Capacidad de enfriamiento de disefio kW 19.66
COP enfriamiento - 3.39
Potencia eléctrica kW 5.793
Flujo masico refrigerante kg /s 0.139
Temperatura de evaporacion/condensacion °C 5/50
Eficiencia - 0.77
VALVULA DE EXPANSION
Marca - Danfoss
Modelo - 06783298
Tipo i Termostatica
TE5-02
Tamano de orificio - 2
Capacidad nominal kW 20.2
Capacidad minima kW 6.62
Carga % 98
Caida de presion del distribuidor kPa 968
Flujo masico refrigerante kg /s 0.139
Temperatura evaporacion/condensacion de diseno | °C 5/50
Estado - abierta
Actuador - sin
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Cuadro 7: Dimensiones del evaporador de la bomba de calor para el tanque de ahogamiento de

vapor en la caldera

Dimensiones evaporador bomba de calor
Tasa de remocion de calor de la fuente (kW) 18 @
Area de transferencia de calor (m?) 1.0
Longitud del intercambiador (m) 11.84
Coeficiente global de transferencia de calor (W/m?°C') 1679.3
Ntimero de vueltas 8
Diametro de una vuelta del serpentin (m) 0.5
Altura del intercambiador (m) 0.3
Tuberia Externa Interna
Diametro nominal (m) 0.0191 0.0064
Diametro interno (m) 0.0209 0.0083
Material de construccién Polietileno HD | Cobre tipo M
Fluido agua R134a
Flujo masico (kg/s) 0.84 0.14
Temperatura entrada del fluido (°C) 30 5
Temperatura salida del fluido (°C) 10 50

@ La misma tasa de remocidon de calor en el intercambiador de captacion del tanque de
ahogamiento.

Cuadro 8: Dimensiones del condensador de la bomba de calor para el tanque de ahogamiento de
vapor en la caldera

Dimensiones condensador bomba de calor
Capacidad de calentamiento en la aplicacion (kW) 22¢
Area de transferencia de calor (m?) 0.47
Longitud del intercambiador (m) 15.69
Coeficiente global de transferencia de calor (W/m?°C') 1398.9
Numero de vueltas 10
Didmetro de una vuelta del serpentin (m) 0.5
Altura del intercambiador (m) 0.4
Tuberia Externa Interna
Didmetro nominal (m) 0.0191 0.0064
Diametro interno (m) 0.0209 0.0083
Material de construccion Polietileno HD | Cobre tipo M
Fluido agua R134a
Flujo masico (kg/s) 0.22 0.14
Temperatura entrada del fluido (°C) 25° 5
Temperatura salida del fluido (°C) 50 50

@ Potencia aprovechable directamente en la aplicacion.b Temperatura que puede variar de

acuerdo a la temperatura ambiente.
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7.3. Estimaciéon del coeficiente de operacién para la bomba de
calor disenada para el tanque de ahogamiento de vapor
de la caldera

Cuadro 9: Coeficiente de operaciéon de enfriamiento y calentamiento de la bomba de calor para
tanque de ahogamiento de caldera

’ Coeficiente de desempeno de la bomba de calor

COPenfTiamiento COPcalentamiento
4.6 5.6°

@ Corresponde a la razon a la que se retira toda la energia del agua del tanque de aho-
gamiento® Corresponde a la razén de operacion de la bomba de calor directamente en la
aplicacion para calentamiento.

7.4. Modelo 3D del sistema propuesto para la bomba de calor
y sus intercambiadores de calor

Figura 20: Vista plano 3D instalacién bomba de calor en el tanque de ahogamiento de vapor en
caldera
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Figura 22: Vista 3D instalacién bomba de calor en el tanque de ahogamiento de vapor en caldera
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Figura 23: Vista planta 3D instalaciéon bomba de calor en el tanque de ahogamiento de vapor en
caldera

Figura 24: Vista planta 3D instalaciéon bomba de calor en el tanque de ahogamiento de vapor en
caldera
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Figura 25: Vista planta 3D instalacion intercambiador de calor de captacion en el tanque de
ahogamiento de vapor de caldera

Figura 26: Vista planta 3D instalaciéon bomba de calor en el tanque de ahogamiento de vapor en
caldera
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7.5. Dimensionamiento de la bomba de calor disenada para el
evaporador de simple efecto

7.5.1. Especificaciones de la bomba de calor dimensionada para el evapo-
rador de simple efecto

Cuadro 10: Especificaciones bomba de calor para aprovechamiento de calor en el evaporador de
simple efecto

ESPECIFICACIONES BOMBA DE CALOR PARA
EVAPORADOR DE SIMPLE EFECTO
FUNCIONAMIENTO
Capacidad de enfriamiento kW | 12
Rango capacidad de enfriamiento min/max kW | 10/20
COP de enfriamiento - 4.6
COP de calentamiento - 5.6
Capacidad de calentamiento directo en la aplicacion kW | 15
LIMITES DE OPERACION
Temperatura de diseno de la fuente min/méx °C |20/30
Rango de temperatura de la fuente min/max °C |20/35
Temperatura de operacion del fluido externo entrada/salida | °C' | 30/20
Rango de temperatura del circuito del refrigerante Te/Tc °C | 5/50
Rango de temperatura de la aplicacion min/max °C | 40/55
Presién min/max del circuito del refrigerante kPa | 350/1318
FLUIDOS DE TRABAJO
Flujo mésico refrigerante kg/s | 0.09
Rango flujo de operacion del refrigerante min/méx kg/s | 0.08/0.18
Flujo maésico del agua kg/s | 0.28
Rango flujo de operacion del agua min/méx kg/s | 0.13 /0.38
Fluido interno - R134a
Fluido externo - Agua suave
SISTEMA ELECTRICO
Fuente V | 208-230 trifasico
Ciclos Hz | 60
Amperaje A | 10.17
Potencia eléctrica de consumo kW | 3.24
APLICACION
Lugar de instalacion - externa/interna
Tipo - hidrotérmica
agua
Fuente | caliente/
calor
residual
Precalentamiento
Aplicaciones directas de baja entalpia - (agua/ A re)
Agua caliente
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DIMENSIONES

Ancho m 1
Alto m 0.8
Largo m 1.4
Area ocupada m? 1.12
Volumen ocupado m? 1.12
COMPONENTES
COMPRESOR
Marca - Danfoss
Modelo - MLZ038T2A
Tipo - Scroll
Arreglo - simple
Velocidad - variable
Refrigerante - R134a
Revoluciones rpm 3,500
Capacidad de enfriamiento min/max kW 5/20
Capacidad de enfriamiento de disefio kW 11.03
COP enfriamiento - 3.4
Potencia eléctrica kW 3.24
Flujo maésico refrigerante kg /s 0.09
Temperatura de evaporacion/condensacion °C 5/50
Eficiencia - 0.77
VALVULA DE EXPANSION
Marca - Danfoss
Modelo - 067B3297
Tipo i Termostatica
TE5-01
Tamano de orificio - 1
Capacidad nominal kW 14.6
Capacidad minima kW 4.76
Carga % 98
Caida de presion del distribuidor kPa 968
Flujo masico refrigerante kg /s 0.139
Temperatura evaporacion/condensacion de diseno | °C 5/50
Estado - abierta
Actuador - sin
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Cuadro 11: Dimensiones del evaporador de la bomba de calor para el evaporador de simple efecto

Dimensiones evaporador bomba de calor
Tasa de remocion de calor de la fuente (kW) 12 ¢
Area de transferencia de calor (m?) 0.56
Longitud del intercambiador (m) 21.69
Coeficiente global de transferencia de calor (W/m?°C') 1212.0
Nimero de vueltas 10
Didmetro de una vuelta del serpentin (m) 0.7
Altura del intercambiador (m) 0.4
Tuberia Externa Interna
Didmetro nominal (m) 0.0191 0.0064
Diametro interno (m) 0.0209 0.0083
Material de construccion Polietileno HD | Cobre tipo M
Fluido agua R134a
Flujo masico (kg/s) 0.28 0.09
Temperatura entrada del fluido (°C) 30 5
Temperatura salida del fluido (°C) 20 50

@ Energia disponible el disminuir la temperatura del agua de 30 °C' a 20 °C' para un flujo
volumétrico de agua a 17 L/min proveniente de los condensadores del evaporador de simple
efecto.

Cuadro 12: Dimensiones del condensador de la bomba de calor para el evaporador de simple efecto

Dimensiones condensador bomba de calor
Capacidad de calentamiento en la aplicacion (kW) 15
Area de transferencia de calor (m?) 0.43
Longitud del intercambiador (m) 14.25
Coeficiente global de transferencia de calor (W/m?°C') 1068.1
Ntimero de vueltas 8
Didmetro de una vuelta del serpentin (m) 0.6
Altura del intercambiador (m) 0.3
Tuberia Externa Interna
Didmetro nominal (m) 0.0191 0.0064
Diametro interno (m) 0.0209 0.0083
Material de construccion Polietileno HD | Cobre tipo M
Fluido agua R134a
Flujo maésico (kg/s) 0.12 0.09
Temperatura entrada del fluido (°C) 25¢ 5
Temperatura salida del fluido (°C') 50 50

@ Temperatura que puede variar de acuerdo a la temperatura ambiente.
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Cuadro 13: Coeficiente de operacién de enfriamiento y calentamiento de la bomba de calor para
evaporador de simple efecto

’ Coeficiente de desempeno de la bomba de calor

COPenfriamiento COPcalentamiento
4.6 5.6°

@ Corresponde a la razon o la que se retira toda la energia del agua de enfriamiento
del evaporador de simple efecto® Corresponde a la razén de operacion de la bomba de calor
directamente en la aplicacion para calentamiento.
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CAPITULO 8

Analisis de resultados

El sistema de bomba de calor propuesto estd compuesto por tres unidades (circuitos)
principales: intercambiador de captaciéon, bomba de calor e intercambiador de la aplicacion.
Con estos tres circuitos se transporta energfa térmica entre la fuente de captacion y la apli-
cacion seleccionada. Luego de la evaluacion e identificacion de las fuentes de calor residual en
el Laboratorio de Operaciones Unitarias, (como se menciono en la metodologia) se seleccioné
el tanque de ahogamiento de vapor de la caldera pirotubular y el evaporador semi industrial
de simple efecto como los equipos con mayor potencial para aprovechamiento de energia.
Ambos equipos generan flujos de condensados que se producen por el uso de vapor durante
la operacion de los mismos. Ademaés, los condensados generados poseen temperaturas entre
30°C" a 70 °C, temperaturas que ain tienen un alto potencial de aprovechamiento como
fuentes para las bombas de calor disenadas.

Para el caso del tanque de ahogamiento, se evalud, especificamente el aprovechamiento
del calor del agua después de ahogar vapor como fuente de energia para aprovechar con la
bomba de calor y ademas evitar el descarte de agua suave utilizada para la operacién de
la caldera del laboratorio. Mientras que, para el caso del evaporador de simple efecto, se
evalu6 la posibilidad de sustituir el sistema que va hacia la torre de enfriamiento por uno
que use la bomba de calor y reducir la temperatura del agua de enfriamiento que se utiliza
en los condensadores del equipo. En ambos casos, la bomba de calor retira el calor del agua
caliente de la fuente y aumenta la temperatura, para su aprovechamiento directo en una
aplicaciéon o proceso dentro del Laboratorio de Operaciones Unitarias.

Se propuso dos bombas de calor, una para cada equipo seleccionado. La tinica diferencia
entre ellas es que su diseno varia dependiendo del estado de la fuente. La fuente de calor
residual de la cual se obtiene la energia, se clasifico6 como fuente estética y fuente dinamica.

La fuente estatica representa a una fuente de agua caliente que no tiene movimiento y
que estéi necesariamente acumulada en un recipiente, tanque o similar. Mientras que la fuente
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dindmica, es agua caliente que fluye por una tuberfa y entra directamente a la bomba de
calor. La bomba de calor disenada para el tanque de ahogamiento corresponde a un disefio
de fuente estética, y la bomba de calor disenada para el evaporador de simple efecto semi
industrial, tiene una fuente dinamica.

8.1. Evaluacion del tanque de ahogamiento de vapor en cal-
dera

Segin la evaluacion realizada en el tanque de ahogamiento de vapor durante la operaciéon
de la caldera, se determiné que la cantidad de energia disponible promedio y que podria ser
aprovechable es de 16,413.0 kJ en un tiempo minimo de 15 minutos, lo equivalente a una
tasa de remocion de calor de 18 kW para que el agua esté a 25°C. Esta energia corresponde
a la energia liberada cuando 196 kg de agua disminuye su temperatura desde 45 a 25°C.
Este es el rango de temperaturas a las que esté operando el tanque debido a que después de
ahogar vapor una vez en el tanque, el agua aumenta su temperatura desde aproximadamente
25°C' hasta una temperatura promedio de 45°C' (ver Cuadro . Debido a que el tanque no
se encuentra aislado y esta abierto a la atmosfera, hay pérdidas de energia en el sistema. Si
el tanque estuviese aislado, habria un mejor aprovechamiento de energia porque las pérdidas
de energia se reducirian, lo que representaria un punto de mejora en los equipos evaluados.

Este tanque se llena aproximadamente con 163 litros (0.163 m?) de agua limpia a tempe-
ratura ambiente. Cuando el tanque se llena a aproximadamente 51 % de la capacidad total,
la altura del nivel del agua es de 0.40 m. Esta es la cantidad necesaria de agua para ahogar
vapor sin que los orificios del distribuidor dentro del tanque estén expuestos. Luego de una
corrida de ahogamiento de vapor, el agua alcanza un nivel de 0.43 m ya que, en cada aho-
gada de vapor, se agregan en promedio 0.0091 m? de agua. En la primera corrida se alcanza
una temperatura aproximada del agua de 45°C'. Para nuevamente ahogar vapor se necesita
vaciar completamente el tanque y renovarlo con 163 litros de agua a temperatura ambiente.
Si el tanque no se vacia, se determind que, para una segunda ahogada de vapor, el agua
alcanza una temperatura aproximada de 75°C ya que aqui hay evaporaciéon flash y para una
tercera corrida ya existe evaporacion flash muy desarrollada, lo cual provoca que el vapor
no condense y se pierda casi completamente. En cada vaciado del tanque se descarta 0.17
m? y si se considera realizar cinco ciclos de produccion de vapor en la caldera para hacer las
evaluaciones de eficiencia, se descartarfa 0.85 m? de agua.

FEl uso de la bomba de calor en este sistema permitiria remover el calor del agua y
mantenerla a 25°C', de tal manera que no sea necesario vaciar completamente el tanque en
cada corrida sino tinicamente hasta después de cinco ciclos de la caldera. Esta cantidad se
defini6 luego de la evaluacién del tanque, considerando que el nivel de agua minimo para
ahogar vapor en el tanque es de 0.4 £0.05 m y por cada proceso de ahogamiento de vapor,
el nivel de agua aumenta 0.03 m. Luego de cinco ciclos de ahogamiento de vapor, el nivel de
agua aumentaria a aproximadamente 0.55 m sin tener que vaciar completamente el tanque.
Por lo que luego de cinco ciclos, tinicamente sera necesario descartar 0.06 m? de agua, para
mantener el volumen minimo de agua a 0.163 m?. En este caso, no es necesario renovar
nuevamente la cantidad de agua en el tanque con agua a temperatura ambiente, sino que
la bomba se encargaria de mantenerla a aproximadamente 25°C' y aprovechar al mismo
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tiempo el calor que estd removiendo del agua para aumentarle la temperatura y utilizarlo
directamente en una aplicacion.

La bomba de calor ayudaria a reducir el descarte de un volumen considerable de agua
suave que se emplea para la operacion de la caldera y que para hacer uso de ella, es necesario
hacerla pasar por resinas poliméricas para reducir su dureza. Este tratamiento, representa
un costo alto que podria reducirse si el agua suave, en vez de ser descartada se mantenga
en un circuito cerrado con la caldera para mantenerla recirculando.

8.2. Dimensionamiento y evaluacién del desempeno del inter-
cambiador de calor de captaciéon

Para que la bomba de calor mantenga el agua del tanque a las condiciones mencionadas,
es necesario un intercambiador de captacién instalado dentro del tanque que permita extraer
la energia y llevarla hacia el evaporador de la bomba de calor para que el refrigerante inicie
su ciclo termodindmico. Es importante considerar que el tiempo de remocién de calor en
el tanque es el tiempo que establece el flujo de energia. Por tanto, a mayor tiempo, la
tasa de remocién disminuye y esto permite que el compresor de la bomba de calor sea de
baja potencia. Para sistemas de recuperaciéon de energia disponible de baja calidad y de
baja temperatura (entre 30°C' a 60°C), se requiere una bomba de calor que trabaje con un
compresor de baja potencia para asegurar que el sistema sea energéticamente eficiente. Si el
compresor de la bomba de calor requiere mas energia para su funcionamiento de la energia
que se puede aprovechar directamente desde la fuente de calor residual, este sistema no es
energéticamente eficiente y, por lo tanto, la bomba de calor no tendria sentido.

De acuerdo a la carga de calor disponible en el tanque y el tiempo determinado de
operacion de la bomba de calor, se establecié una tasa de remociéon promedio de calor de
18 kW, potencia que el intercambiador de captaciéon debe tener para remover la energia y
que se mantenga el agua del tanque a 25°C'. Con esto se evita que el agua del tanque se
tenga que descartar por ciclo de ahogamiento como se mencioné anteriormente. Para esto, la
bomba de calor debe operar por lotes, para ello es necesario llenar el tanque de agua hasta
el volumen minimo requerido de 0.163 m3. Posteriormente, se activa la caldera hasta que
la misma alcance una presion entre 85 y 95 psi. Cuando se alcanza esta presion, se abre el
sistema de valvulas, incluyendo las del distribuidor (manifold), para permitir que el vapor
llegue al tanque de ahogamiento hasta que finalmente se abre la valvula de descarga de
vapor en el tanque. La bomba de calor deberia iniciar su funcionamiento en el momento en
que se inicia el ahogamiento del vapor por primera vez en el tanque, para extraer la energia
del tanque. Con esto se enfria el agua a 25°C' para que nuevamente se pueda ahogar vapor.
Este proceso requeriria 15 minutos como minimo, en tiempo de operaciéon de la bomba de
calor, mientras se hace la medicién de las variables de operaciéon, vaciar y llenar nuevamente
el tanque. Cuando se ha realizado cinco corridas de ahogamiento, el tanque habra alcanzado
un volumen aproximado de 0.20 m® (o un nivel de 0.55 m). En este momento se abrirfa la
valvula de descarga del tanque para descartar tnicamente 0.06 m> de agua a temperatura
ambiente.

El intercambiador de captaciéon que trabaja en conjunto con la bomba de calor se calculd
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considerando que estaria sumergido todo el tiempo dentro del agua a enfriar e instalado
dentro del tanque, y que se utilizaria agua como fluido caloportador para extraer la energia
del tanque a una tasa de 18 kW. Este intercambiador debe funcionar en un circuito cerrado
porque establece el intercambio de calor con el refrigerante (fluido termodinamico), el fluido
v la bomba de calor.

Segin la literatura, las velocidades tipicas de diseno para el agua fluyendo en tuberias
lisas es entre 1 a 2 m/s y normalmente para los intercambiadores tipo serpentin, sumergidos
en agua, se emplea tuberfa lisa de 3/4 a 2 pulgadas. Considerando esto, se supuso como
primer diseno una velocidad de 1 m/s en una tuberia de cobre de 0.0254 m (1 in), ademés,
para el célculo del coeficiente global de transferencia se identific6 que existe conveccién
natural entre el agua del tanque y la superficie externa del serpentin, conducciéon por las
paredes de la tuberia de cobre y conveccién forzada interna en el agua que fluye dentro del
intercambiador. Con estas suposiciones se construyé una hoja de calculo que permiti6 evaluar
para diferentes velocidades de flujo y para diferentes diametros de tuberia, el intercambiador
con la menor area y largo de transferencia, el menor nimero de vueltas y el mayor coeficiente
de transferencia de calor. El simulador considera que el agua del tanque se mantiene en un
rango de temperatura de 25°C' a 45°C', que el agua fluyendo por el circuito cerrado sale
a 30°C del tanque y entra al mismo a 10°C cuando sale de la bomba de calor y que la
temperatura ambiente es a 25°C'. A estas temperaturas se mantiene el salto térmico necesario
que debe tener el agua para poder remover el calor de la fuente a la tasa de 18 kW.

El intercambiador de calor disenado es de tipo serpentin ya que, segun la literatura es
la forma mas simple y econémica para transferir energia en instalaciones dentro de tanques.
Ademas, porque permite ser doblado en diferentes formas para aprovechar de mejor ma-
nera el area disponible dentro del tanque, y especialmente, porque permite ser removido y
limpiarse con facilidad. En el caso de instalar una chaqueta externa en el tanque, se reque-
rirfa hacer cambios en el mismo. El intercambiador de tipo serpentin podria removerse si
es necesario y el tanque quedaria intacto. Ademés, como se trata de una fuente estética,
no es posible emplear un intercambiador de concha y tubos o de placas, debido a que para
este tipo de intercambiadores se requiere que el fluido se mantenga en movimiento para que
pueda transferir calor a otro fluido.

El material seleccionado para su construccion al igual que el resto de los intercambiadores
de este sistema, es tuberia de cobre. Como se hace referencia en el marco teorico, el cobre
es un material con buenas propiedades de conduccién, lo que le permite recuperar la misma
cantidad de energia con un grosor de pared méas delgado que el requerido por otros materiales
como aluminio o acero. Como se trata de un sistema de aprovechamiento de calor residual,
las temperaturas (entre 30°C' a 60°C') y presiones de trabajo son bajas (entre 5 a 20 kPa)
lo cual hace posible utilizar tuberia con paredes delgadas y con ello para mejorar y facilitar
la transferencia de calor entre los fluidos. Por esta razon se utilizé tuberia de cobre tipo M
yva que, como se detalla en el marco tedrico, de los tres tipos, es la tuberia con el menor
espesor de pared y ademas soporta presiones bajas de trabajo. Este tipo de tuberia de cobre
se utiliza para aplicaciones de calentamiento y enfriamiento a baja presiéon y temperatura,
tipo que resulta apto para este sistema.

Para evaluar las condiciones de operacién a las que el intercambiador de captaciéon reque-
riria las menores medidas, se hizo una serie de iteraciones utilizando el simulador previamente
descrito. Este simulador permiti6é establecer la velocidad y el didmetro de tuberia de cobre
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tipo M para obtener el intercambiador con el mayor coeficiente global de transferencia, la
menor area de transferencia y el menor niimero de vueltas del serpentin para remover del
tanque la energfa a una tasa de 18 kW y con esto establecer las medidas méas adecuadas para
el intercambiador. Las velocidades empleadas de flujo fueron 1, 1.5 y 2 m/s y diametros de
tuberia de cobre tipo M de 0.0064 m (1/4 in), 0.0127 m (1/2 in), 0.0191 m (3/4 in) y 0.0254
m (1 in), datos que se presentan en la secciéon 12.2 de anexos (Figuras a .

De este andlisis se obtuvo que, a menor didmetro de tuberia, el area de transferencia
disminuye y el coeficiente global y el nimero de vueltas aumenta. Sin embargo, se determind
que a didmetros de tuberia de 0.0191 m (3/4”) y de 0.0245 m (1”) con velocidades a 1 y
1.5 m/s, se obtiene la menor longitud del intercambiador entre un rango de 10 a 14 m y
el menor niimero de vueltas entre un rango de 5 a 7, considerando que el didmetro de una
vuelta del serpentin es de 0.6 m (didmetro externo) (ver Cuadro [19)y 9). De acuerdo a
esto, se establecié que el disefio del intercambiador de captacion es con tuberia de cobre tipo
M de 0.0254 m (1”), el agua fluye a una velocidad lineal de 1.5 m/s, y el serpentin tiene 5
vueltas. Esto puede verse claramente en el Cuadro 4 de la seccién 7.2 de resultados.

Con las medidas y caracteristicas definidas anteriormente de diseno, se evalu6 el desem-
pefio del intercambiador de captacién en funciéon de la tasa de remociéon de calor de la fuente.
Con esto, se obtuvo un modelo lineal que permite predecir el drea de transferencia necesaria
y el nimero de vueltas que requiere el serpentin para remover calor de la fuente a potencias
entre 10 a 25 kW. Los modelos obtenidos se presentan en el Cuadro [38]

8.3. Dimensionamiento del evaporador para la bomba de calor

8.3.1. Tanque de ahogamiento para caldera

El balance de masa y energia en el evaporador de la bomba de calor establece que toda
la energia del agua caliente proveniente del tanque de ahogamiento es cedida al refrigerante
para que este inicie su ciclo termodinamico en la bomba de calor y el agua retorne por el
circuito cerrado hacia el tanque en donde vuelve a calentarse nuevamente. De acuerdo a
esto, la potencia de diseno del evaporador de la bomba de calor es igual a la potencia de
remocion de calor en la fuente (la que se da en el intercambiador de captacion).

Este intercambiador se disend como un intercambiador de serpentin de tubos concén-
tricos. El serpentin, al igual que el de captacion, es la forma mas simple y econémica para
acoplarlo a la bomba de calor en comparacién con otro tipo de intercambiadores como el
de coraza y tubos o el de placas. Ademés, debido a la construccién y material, permite que
el tubo de cobre sea doblado para formar las vueltas y aprovechar de mejor manera el area
disponible. También permite ser transportado y limpiarse con facilidad, en comparaciéon con
otros tipos de intercambiadores. El tubo externo lo constituye una tuberia de polietileno de
alta densidad por su flexibilidad, durabilidad, bajo costo de instalacién y sus propiedades
aislantes. Este material es el preferido para la tuberia de captacién e intercambiadores de
las bombas geotérmicas de calor. El tubo interno es de tuberia de cobre tipo M por las mis-
mas razones descritas en la seccién anterior para el dimensionamiento del intercambiador
de captacion. Por el espacio anular fluye el agua caliente proveniente del intercambiador de
captacion y por el tubo interno fluye el refrigerante R-134a. Como se expresa en el marco
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tedrico, se eligid este refrigerante porque tiene una buena estabilidad térmica y quimica,
baja toxicidad, no es corrosivo ni inflamable. Permite trabajar a bajas presiones y es uno
de los refrigerantes que se utiliza en bombas de calor de tamafio mediano o pequeno para
instalaciones de refrigeracion y calefaccién. Ademaés, es un refrigerante econémico, de uso
comun que puede conseguirse localmente.

Para el diseno del intercambiador, se calcul6 el coeficiente global de transferencia de calor
considerando una conveccién interna forzada en el refrigerante porque es forzado a fluir por
el compresor, conducciéon por la pared de la tuberia de cobre y conveccion forzada externa
en el agua que fluye por el espacio anular porque es bombeada hasta la aplicacién. Con
la analogia de Chilton-Colburn, se calculd inicialmente el nimero de Nusselt para un flujo
turbulento completamente desarrollado en tubos lisos (ver Ecuacion del marco teorico).
Sin embargo, se determiné que la relacion calculada del nimero de Nusselt con esta analogia,
es una relacion que puede dar errores en los calculos hasta del 25 % cuando se trata de un
disefio de intercambiadores. Por tanto, para el diseno del evaporador y el condensador de la
bomba de calor, los coeficientes de transferencia, interno y externo, se calcularon nuevamente
con la ecuacion de Petukov (ver Ecuacion ), ya que es una ecuacién mas precisa para
disenio y reduce de manera considerable el error hasta menos del 10 %.

Considerando lo anterior, se construyé una hoja de calculo en Microsoft Excel que per-
mite determinar las dimensiones a las que el evaporador tiene la menor area de transferencia,
el menor nimero de vueltas y el mayor coeficiente global de transferencia. La hoja de célculo
toma en cuenta que el flujo masico de agua en el intercambiador de captacion es constante
también en el evaporador de la bomba de calor porque el flujo se mantiene recirculando.
Ademas, toma en cuenta que el refrigerante realiza su ciclo termodinamico iniciando a una
temperatura de 5°C' para hacer la evaporacion con la energia que viene del intercambiador
de captacion y luego la condensacion estando a 50°C, en el intercambiador que transfiere
la energia al circuito de aplicacién. En este se hizo una serie de iteraciones en las cuales se
prob6 en un rango de velocidades entre 1y 1.5 m/s, y diferentes pares de medidas de didme-
tro externo e interno, determinando las condiciones y didmetros de tuberia en las cuales el
intercambiador tiene menor niimero de vueltas y el méas alto coeficiente de transferencia de
calor. De esto se obtuvo que a un didmetro de tuberia interno de 0.0064 m (1/4 in) y a un
diametro externo de 0.0191 m (3/4”), se obtiene el menor nimero de vueltas del serpentin
(aproximadamente 8 vueltas), con un didmetro de 0.5 m por vuelta (didmetro externo), un
coeficiente global de transferencia de 1679.3 W/m2°C (ver Cuadro [27y y un largo del

intercambiador de 11.84 m.

Ademas, se determiné que mientras menor es el espacio anular entre los tubos, el drea de
transferencia y el largo del intercambiador disminuyen, pero el coeficiente global aumenta.
Esto se debe a que mientras menor es el espacio entre los tubos, se genera mas friccion y el
fluido aumenta su velocidad lineal lo cual provoca turbulencia en la tuberia. Esto favorece la
transferencia de calor entre ambos fluidos ya que, si existe una buena transferencia de calor,
el area se reduce y, en consecuencia, el ntimero de vueltas del serpentin también. Sin embargo,
es importante considerar que a pesar de que la transferencia de calor se favorece cuando el
espacio anular entre los tubos es reducido, la caida de presién en la tuberia aumenta porque
se genera mas friccion cuando el fluido pasa por ella y esto podria ocasionar que se requiera
una mayor potencia de bombeo. Para que eso no suceda, se establecié que el diametro interno
del tubo externo debe ser 0.0127 m (0.5 in) mayor al didmetro externo del tubo interno del
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intercambiador (ver Cuadro [37|al 41).

Para definir el rango de temperaturas de operacion de la bomba de calor, se utiliz6 las
hojas de calculo previamente desarrolladas. En ellas, se evalué el desempeno del evaporador
dejando constante la temperatura del fluido termodindmico entrando al evaporador a 5°C
y variando la temperatura de condensaciéon entre 40°C" a 65°C' para diferentes diametros
de tuberia (externa e interna) y velocidades lineales de flujo. Se obtuvo que, a medida que
aumenta la temperatura de condensacion, el ntimero de vueltas, la longitud y el area de trans-
ferencia del intercambiador disminuyen, mientras que el coeficiente global de transferencia
aumenta. Cuando la temperatura a la que el fluido termodinamico entra al condensador
entre 60°C' y 65°C' se disminuye el niimero de vueltas del serpentin, pero se necesita mayor
energia para alcanzar esa temperatura, lo cual provoca que se requiera mas energia de la
que se puede dar y obtener de la fuente de calor residual. Mientras que a una temperatura
més baja entre 40°C-45°C), el uso de la bomba de calor no seria adecuado si se requieren
temperaturas en la aplicacién cercanas a esta. Por tanto, se definié que el rango mas ade-
cuado de la temperatura de aplicacion de la bomba es entre 50°C' y 55°C' (ver seccion 12.1.2
de Anexos). De acuerdo con las condiciones de disenio descritas anteriormente, se obtuvo
dos modelos matematicos lineales que permiten predecir el area de transferencia de calor
del intercambiador y el ntmero de vueltas del serpentin en funcién de la tasa de remocién
de calor en la fuente (ver Cuadro 38 de la seccién de anexos). Por tanto, el evaporador de
la bomba de calor para 18 kW tendria 8 vueltas de 0.5 m de didmetro (didmetro externo de
una vuelta), un drea de 1 m® y un coeficiente global de trasferencia de 1679.3 W/m2°C, y
8 vueltas (en el Cuadro 49 se presentan mas detalles).

8.3.2. Evaporador de simple efecto

La finalidad de la bomba de calor diseniada para este sistema es sustituir el uso de la torre
de enfriamiento por un sistema con bomba de calor que permita enfriar el agua necesaria para
los condensadores del evaporador de simple efecto y al mismo tiempo, aprovechar la energia
que se remueve del agua, energia que en la torre de enfriamiento se transfiere y se pierde al
ambiente. El agua requerida de enfriamiento en el evaporador de simple efecto se obtiene
por un circuito cerrado que va desde este equipo a 30°C' hasta la torre de enfriamiento y
regresa al evaporador como agua a aproximadamente 20°C.

Considerando esto, se calcul6 la carga de calor disponible para su aprovechamiento y se
obtuvo que para un flujo de 17 L/min (4.5 gal/min) es posible extraer de la fuente 12 kW.
Con esta potencia se dimensionoé el evaporador de la bomba de calor de la misma manera que
el intercambiador de la bomba de 18 kW y se obtuvo que el serpentin de tubos concéntricos
es de 10 vueltas con un area de 0.56 m? y un coeficiente global de transferencia de 1212
W/m? °C. Las medidas del evaporador disefiado para esta bomba se presentan con mayor
detalle en el Cuadro 10 de la seccion de resultados. Es importante considerar que el sistema
de esta bomba de calor no requiere de un sistema o intercambiador de captacién, inicamente
un evaporador y condensador, ya que el agua caliente que sale del condensador de vidrio del
evaporador fluiria hacia el evaporador de la bomba de calor y circularia en el espacio anular
del intercambiador propuesto de tubos concéntricos. Emplear la bomba como el sistema de
enfriamiento del agua en lugar que la torre de enfriamiento permitiria aprovechar de mejor
manera el calor disponible en la fuente y emplearlo para algin proceso en el Laboratorio de
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Operaciones Unitarias, ademés que se reduciria el uso de agua de reposicion (agua de make
up) en la torre.

Por motivos de disefio y evaluaciéon del evaporador para esta bomba de calor, se hizo
también un evaporador de tipo coraza y tubos ya que la fuente de calor en este caso es
una fuente dinamica, es decir, que el fluido estd en movimiento a un flujo proveniente del
evaporador. Por tanto, como se explicd anteriormente este sistema no requiere un intercam-
biador de captacion, sino que el flujo de agua pasaria directamente en el espacio interior
de la coraza del intercambiador y dentro de los tubos fluiria a contraflujo el refrigerante.
Obviamente, en el tanque de ahogamiento no es posible emplear un intercambiador de este
tipo, debido a que el agua del tanque esta estatica, y no se tiene un flujo o movimiento de
la misma. Seria necesario la instalacién de un circuito de recirculacion.

Se construy6 una hoja de calculo que permitié establecer las medidas y condiciones para
el intercambiador utilizando la menor 4rea posible de transferencia de calor.

De este analisis se obtuvo que a mayor largo de los tubos del intercambiador, el area de
transferencia disminuye porque se requiere menor tubos en total y el coeficiente de trans-
ferencia aumenta (ver Figura . También se obtuvo que para una tuberfa de 1.2 y 1.5 m
de largo, el coeficiente de transferencia de calor es alto y el drea de transferencia de calor
es la minima. Por motivos de espacio disponible en el laboratorio, se determiné que el largo
de los tubos mas adecuado serfa de 1.5 m en un intercambiador de dos pasos por la coraza
y cuatro pasos por los tubos (ver Cuadro {40 en la seccion de Anexos). La razén principal
por la que se empled este diseno para el intercambiador es porque a mailtiples pasos en la
coraza y en los tubos, el coeficiente de transferencia de calor aumenta, porque aumenta la
velocidad promedio de los fluidos y el régimen de flujo se hace mas turbulento. Esto permite
que se logren disefios de intercambiadores més pequenos que ocupen areas mas reducidas
como requeria para este disefo.

Ambas opciones de intercambiadores son aptos para funcionar como evaporador de la
bomba de calor. Sin embargo, se eligié por motivos de diseno y de construccion a futuro que el
intercambiador més facil de construir y menos costoso, es el serpentin de tubos concéntricos.

8.4. Calculo y seleccién del compresor y la valvula de expan-
sion para la bomba de calor

El compresor determina la presiéon minima y méxima de operaciéon, las temperaturas
de trabajo y el flujo méasico del refrigerante R-134a en la bomba de calor. Con la tasa de
remocién a las que se diseni6 el intercambiador de captacion y el evaporador se seleccion6 el
compresor mas adecuado para ambos sistemas. La seleccién del compresor y la valvula de
expansion se hizo utilizando el simulador “Cool Selector 2”7 del fabricante Danfoss, debido
a que son los fabricantes de los compresores tipo scroll que se utilizan en la mayoria de las
bombas de calor en el mercado y, ademaés, es una marca que se puede comprar localmente.

Este simulador de Danfoss, selecciona el tipo y modelo de compresor de acuerdo a la
aplicaciéon y potencia de funcionamiento para la que se requiera. Ademas, busca el mejor
compresor de acuerdo al tipo de refrigerante, temperaturas de trabajo, y carga de calor que
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el usuario desee para su instalacién.

Para las dos bombas de calor dimensionadas, se seleccioné un compresor de tipo "scroll".
Este tipo de compresor es el méas utilizado en las bombas de calor, residenciales y comercia-
les, cuando estas se emplean para sistemas de enfriamiento y calefaccion de baja potencia,
entre 5 a 40 kW. Para la selecciéon del compresor, se emplean las condiciones previamente
establecidas como la potencia de enfriamiento, el tipo de refrigerante, el rango de tempera-
tura a las que opera el refrigerante y la fuente eléctrica necesaria (208 - 230 V, trifasica, 60
ciclos).

Para establecer el rango de temperaturas de operaciéon del compresor, se buscé inicial-
mente en hojas técnicas de diferentes marcas y proveedores de bombas de calor con carac-
teristicas similares a la bomba calculada. Se identific6 que los rangos mas comunes para
temperatura de operacién en las bombas de calor eran de -5°C' a 15°C' para la temperatura
de inicio de evaporacion y 35°C' a 65°C' para la temperatura de inicio de la condensaciéon.Con
esto se hizo los primeros célculos teoéricos y el analisis termodinamico preliminar del sistema.
Luego, utilizando el simulador “Cool Selector 2”, y conociendo la capacidad de enfriamiento
necesaria, se hizo una serie de iteraciones probando a diferentes combinaciones de tempera-
turas de evaporacion/condensacion (T, /T.) para obtener los tipos y modelos de compresor
con la mejor coincidencia para estas condiciones considerando un rango de 4+ 5 kW. Esto
garantiza que el compresor cumpla siempre con la carga necesaria de acuerdo a las condicio-
nes del sistema. Se obtuvo que a temperaturas de 5°C' (T¢) y 50°C' (T¢), el compresor capaz
de trabajar a la potencia de enfriamiento requerida con el menor consumo eléctrico. Con
esto, se garantiza que el compresor no utilice més energia de la que se puede aprovechar de
la fuente.

Se obtuvo que, para la bomba de calor de 18 kW dimensionada para el tanque de ahoga-
miento de vapor de la caldera, el modelo de compresor seleccionado fue MLZ066T2A marca
Danfoss y para la bomba de calor de 12 kW dimensionada para el evaporador de simple
efecto fue el modelo MLZ038T2A, marca Danfoss. Es importante considerar que, a pesar
de que cada compresor tiene un rango de temperaturas de funcionamiento y capacidad de
enfriamiento adecuado, no resulta conveniente utilizar un mismo modelo de compresor pa-
ra ambas bombas de calor, debido a que, para el caso de la bomba de calor de 12 kW, el
compresor de 18 kW es un compresor sobredimensionado, que provocaria que se utilice més
energia de la que se podria obtener directamente en la fuente, lo cual lo hace un sistema
completamente ineficiente o que el flujo del refrigerante sea mayor al que se necesite en el
sistema y por lo tanto, podria provocar que la temperatura del agua disminuya tanto hasta
congelarse. Otro factor importante a considerar es que la eficiencia de la bomba de calor
estd directamente relacionada con la eficiencia de operacién del compresor. Por tanto, si
hay pérdidas de carga en las tuberias de descarga, se forzara a que el compresor trabaje a
mayores presiones y en consecuencia requiera mayor consumo eléctrico, lo cual reduce su
eficiencia.

La valvula de expansién seleccionada para ambas bombas de calor es de tipo termosta-
tica, lo que permite regular el flujo mésico del refrigerante en estado liquido que ingresa al
evaporador y ademas mantener un sobrecalentamiento constante a la salida del evaporador
de manera que se asegure que no ingrese liquido al compresor. Para la bomba de calor de
18 kW se selecciond una valvula de expansion termostatica T05-02 marca Danfoss y para la
bomba de 12 kW T05-01 de la misma marca. La dnica diferencia entre ellas es el tamano
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del orificio que esta directamente relacionado con la carga térmica con la que trabaja el
evaporador de la bomba de calor y a las temperaturas del ciclo del refrigerante. Por tanto,
el tamano del oficio permite regular el flujo del refrigerante cuando disminuyen el area por
el que pasa el refrigerante. Con ello, se asegura que el refrigerante entra al evaporador a
las condiciones de presiéon y temperatura requeridas por el ciclo y que se vaporice la ma-
yor cantidad del refrigerante dentro del mismo. Los resultados de la seleccién de estos dos
componentes de la bomba se encuentran en el Cuadro 5 y 9 de la secciéon de resultados.

8.5. Coeficiente de operacion (COP) de la bomba de calor

Para la estimacion del coeficiente de operacién de las bombas de calor dimensionadas,
se construy6 una hoja de céalculo en la cual se evalué todos los componentes de la bomba de
calor y el hizo el anélisis termodinédmico para el ciclo. Con ello se determiné las propiedades
termodinédmicas en cada componente.

Para el analisis termodinamico, se determiné que el evaporador debia ser disenado con
una pérdida de carga aproximada de 10 % de la presion absoluta de trabajo y el condensador
a una pérdida aproximada del 15% de la presién absoluta de trabajo, por las pérdidas de
presion que el refrigerante sufre a la circular por todos los componentes de la bomba de calor.
Estas pérdidas de carga provocan un aumento de la presién de impulsiéon para compensar
esa pérdida de carga. Ademas, para asegurar sobrecalentamiento en la salida del compresor
se consider6 5°C mas de la temperatura de condensaciéon del refrigerante para que este
logre sobrepasar la linea de saturacion (ver Figuras 42|y y con ello alcanzar una mayor
temperatura de sobrecalentamiento, lo que permitird asegurar que la temperatura de la
aplicaciéon de la bomba sea realmente la esperada.

Se obtuvo que la bomba de calor disenada para 18 kW en el tanque de ahogamiento
tiene un COP de enfriamiento de 4.6 y un COP de calentamiento de 5.6. Considerando
como COP de enfriamiento a la capacidad que tiene la bomba de remover toda la energia
disponible en el tanque para mantener la temperatura del agua constante a 25°C' y COP de
calentamiento a la razén a la cual se esta calentando agua en la aplicacién. La bomba de
calor, tanto para el tanque de ahogamiento como para el evaporador de simple efecto, tiene
la finalidad de enfriar agua y al mismo tiempo aprovechar la energia que se libera durante
este proceso para destinarlo y aprovecharlo dentro del Laboratorio de Operaciones Unitarias
para un proceso o equipo. Para el caso de la bomba de calor disenada para 12 kW se obtuvo
los mismos coeficientes de operaciéon para enfriamiento y calentamiento. Esto se debe a que,
a pesar de que la potencia de la fuente es diferente, la potencia eléctrica que necesita el
compresor para funcionar es mas baja que la potencia eléctrica requerida por el compresor
de la bomba de 18 kW. Ademas, en ambas bombas se disené para un ciclo del refrigerante
a una temperatura de evaporacién de 5°C' y de condensacion de 50°C.

Los valores obtenidos del COP establecen que la cantidad de energia eléctrica que debe
suministrarse al compresor es menor de la que se estd aprovechando en la fuente de calor
lo cual permite establecer que la bomba de calor diseniada podria trabajar a coeficientes de
operacion altos, lo que significa, buena eficiente de operaciéon. Es decir que el compresor se-
leccionado para la bomba de 18 kW requiere una potencia eléctrica real de consumo de 4.06
kW, mientras que el compresor para la bomba de 12 kW requiere 2.9 kW para su funciona-
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miento. En ambos casos, el consumo eléctrico es menor que el que se esta aprovechando en
la fuente de calor, razén por la cual se obtienen esos coeficientes de operaciéon. Comparando
estos valores obtenidos con las bombas de calor en el mercado disenadas para instalaciones
residenciales y comerciales, los coeficientes de operacion obtenidos se encuentran dentro del
rango de operacion esperado para bombas de calor de ese tipo que trabajan con un COP en
un rango entre 2 y 6.

Es importante considerar que la eficiencia de la bomba de calor depende mayormente
en la diferencia de temperatura entre la fuente de calor residual y la temperatura del sumi-
dero. Es decir, que cuando menor es la diferencia de temperatura entre la temperatura de
condensacion y evaporacion, mayor sera el COP. Sin embargo, también debe considerarse la
eficiencia de operacion del compresor y la temperatura ambiente que podria provocar que la
capacidad del condensador disminuya ya que, para alcanzar el equilibrio termodinamico, el
sistema debe operar con temperaturas de condensacién superiores a las que esta disenado,
para disipar la misma cantidad de calor en el foco caliente (aplicacion).

8.6. Dimensionamiento del condensador para la bomba de ca-
lor

Al igual que como se explicd en la seccién de dimensionamiento del evaporador de la
bomba de calor, el disenio del condensador es también un intercambiador de tubos concén-
tricos tipo serpentin, usando R-134a en el tubo interno de cobre tipo M, con un didmetro
de tuberia de 0.0064 m (1/4”) y agua fria en el espacio anular entre los tubos, y con un tubo
externo de polietileno de alta densidad de 0.0191m (3/4”). Para dimensionar el condensador
de la bomba de calor se utilizé6 el mismo método de anélisis empleado para el diseno del
evaporador. Se defini, por motivos de calculo, que el calor se cederia a una masa de agua
en otro tanque del cual es posible distribuir a otros equipos agua caliente para cualquier
proceso en el que se requiera. Sin embargo, es importante considerar que estas bombas de
calor podrian destinarse también para calentamiento de aire si se modifica el fluido para el
cual estan disenados los condensadores de las bombas de calor.

Luego de una serie de iteraciones, se obtuvo que el condensador de la bomba de calor de
18 kW es un intercambiador de tipo serpentin con 10 vueltas de didmetro de 0.6 m (didmetro
externo correspondiente a una vuelta del serpentin), una potencia de aprovechamiento di-
recto en la aplicacién de 22 kW, un area de transferencia de 0.47 m? | y coeficiente global de
transferencia de 1398.9 W/m? °C' (ver Cuadro 7). Para el condensador de la bomba de calor
de 12 kW, se obtuvo un serpentin de 8 vueltas con didmetro de 0.6 m (didmetro externo
de una vuelta), una potencia de aprovechamiento directo en la aplicacion de 15 kW y un
4rea de transferencia de 0.43 m? (ver Cuadro 9). Ambos condensadores estan disefiados para
que la temperatura de la aplicaciéon directa esté entre 50°C' y 55°C' a un flujo masico de
refrigerante de 0.139 kg/s y 0.19 kg/s de agua (para la de 18 kW) y a un flujo de refrigerante
de 0.09 kg/s con un flujo de agua de 0.12 kg/s (para la de 12 kW).

97



Es importante considerar que la temperatura de la aplicacién puede variar segin la
temperatura inicial del agua que se desea calentar para la aplicacion. Es decir, que mientras
menor sea la temperatura del agua de ingreso al condensador, el largo del intercambiador
disminuye. Para esto, el agua debe entrar en un rango de temperatura entre 5°C' y 25°C.
Esto se debe a que el diferencial de temperatura aumenta y, por lo tanto, se logra transferir
una mayor cantidad de energia en el sistema en una menor area de transferencia. Otro
factor importante a considerar es la velocidad a la cual entra el agua por el espacio anular
del condensador, ya que la transferencia de energia esta asociada al movimiento del fluido.
Entre mayor es la velocidad del fluido, mayor es la transferencia de calor y el coeficiente
de conveccién aumenta. También, debe regularse la velocidad del fluido externo segin la
temperatura que se desea para la aplicaciéon, ya que, a mayor temperatura de aplicacion,
menor debe ser la velocidad el fluido (ver Figura. Finalmente, se obtuvo un modelo lineal
que permite predecir el largo necesario del intercambiador en funcién a la temperatura que
se desee para la aplicacién, el modelo se presenta en el Cuadro 39 de la seccién de anexos.
Segin el coeficiente de correlacion obtenido, es posible definir que el modelo podria servir
como una primera aproximacién para determinar la longitud de la tuberia necesaria del
condensador.

Estos condensadores, estdn disenados de manera que, en lugar de disipar el calor al
ambiente, se destine el calor aprovechado de la fuente para calentamiento de agua que se
requiera dentro de un proceso o equipo el Laboratorio de Operaciones Unitarias. La bomba,
de calor tiene aplicaciones de baja entalpia cercanas a temperaturas de 45°C' a 60°C. Lo
que significa que puede emplearse para procesos que requieran bajas temperaturas. Consi-
derando esto y segin el analisis y evaluacion hecha en el laboratorio, se obtuvo que el calor
aprovechado por ambas bombas de calor podria destinarse a procesos de precalentamiento
de aire o agua, agua caliente, calefacciéon en incubadoras, reactores, fermentadores, secadores
o incluso algtin espacio como la cabina del laboratorio.

El sistema de recirculaciéon de agua que se mantiene en el circuito cerrado entre la fuente
de calor y el punto de entrega de calor en la aplicaciéon se realiza por medio de bombas
de circulaciéon que se encargan de mantener el agua en movimiento por los circuitos. Se
calcul6 la potencia necesaria de la bomba para mantener caudales de agua entre 0.0074 a
0.051 m?/min (1.95 a 13.41 gal/min) a temperaturas entre 20°C' a 50°C. Con los célcu-
los anteriores y para garantizar el correcto funcionamiento de la bomba elegida, se debe
bombear un caudal minimo de 20 % del caudal total o necesario para el sistema. Para esto,
se seleccion6 una bomba marca Grundfos, tipo GEOLINK, serie UPS 26-150 SF disenadas
especificamente para sistemas de calefaccién, pero también son adecuadas para la recircu-
lacién de agua caliente y de liquido en sistemas de refrigeracion y aire acondicionado. Los
usos mas comunes de estas bombas son en calderas, suelos radiantes, fan-coils, recuperaciéon
de calor, calentamiento solar de agua, agua caliente de recirculaciéon y agua de enfriamiento.
Para este caso, el fluido de bombeo es agua limpia a una potencia de 0.5 HP (considerando
sobredimensionamiento). El rango de temperatura de trabajo es entre 2°C'y 110°C', presion
maxima nominal de 10 bar, con velocidad variable, a un rango de caudal de 0 a 12 m?/min
y una cabeza entre 0 y 14 m. El didmetro de succion y descarga es de 1/2 pulgada (ver
Cuadro 56| para mayor detalle).

Esta bomba requiere un variador de frecuencia que permite variar el caudal de entrada a
la bomba segun las necesidades térmicas de la fuente o de la aplicaciéon. Esto permite ahorrar
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energia que utilizar una bomba que trabaje a caudal constante. Es decir, si la temperatura
en el tanque aumenta, el caudal también para poder extraer toda la energia presente.

99



cAPiTULO 9

Conclusiones

. Se selecciond el tanque de ahogamiento de vapor de la caldera pirotubular y se evalud
especificamente el aprovechamiento del calor del agua después de ahogar vapor como
fuente de energia para aprovechar con la bomba de calor y ademaés evitar el descarte
de agua suave utilizada para la operacion de la misma.

. Se selecciond el evaporador semi industrial de simple efecto y se evalué la posibilidad
de sustituir el sistema que va hacia la torre de enfriamiento por uno que use la bomba,
de calor para reducir la temperatura del agua de enfriamiento que se utiliza en los
condensadores del equipo.

. Se determiné que el sistema de captacion para la bomba de calor en el tanque de
ahogamiento de vapor de la caldera consta de un intercambiador tipo serpentin de
tuberia de cobre tipo M de 0.0254 m (1 in), con &rea de transferencia de 0.92 m? en un
circuito cerrado con agua como fluido caloportador para remover el calor del tanque a
un flujo energético aproximado de 18 kW y mantener el agua de la fuente a 25 °C.

. Se determiné que la bomba de calor disenada para el tanque de ahogamiento de vapor
tiene una capacidad promedio de enfriamiento de 18 kW y una capacidad de calen-
tamiento de 22 kW, mientras que la bomba de calor disenada para el evaporador de
simple efecto tiene una capacidad de enfriamiento de 12 kW y de calentamiento de 15
kW. Ambas con temperatura aprovechable directa en la aplicacion entre 50°C' y 55
°C.

. La bomba de calor disenada para el tanque de ahogamiento requiere un evaporador
con capacidad de enfriamiento de 18 kW, con area de 1 m? con 8 vueltas de 0.5 m y
un condensador con capacidad de calentamiento de 22 kW con éarea de transferencia
de 0.47 m? y 10 vueltas de 0.5 m.

. La bomba de calor disefiada para el evaporador de simple efecto semi industrial requiere
un evaporador con capacidad de enfriamiento de 12 kW, con area de 0.56 m? con 10
vueltas de 0.7 m de didmetro y un condensador con capacidad de calentamiento de 15
kW con area de transferencia de 0.43 m? y 8 vueltas de 0.6 m de diametro.
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10.

11.

12.

13.

Se determiné que los intercambiadores de calor en ambos casos son de tipo serpentin
de tubos concéntricos con tuberia externa de polietileno de alta densidad de 0.0191 m
(3/4 in) por la que fluye agua y una tuberia interna de cobre tipo M de 0.0064 m (1/4
in) por la que fluye refrigerante R-134a.

Se seleccion6 para la bomba de calor de 18 kW un compresor de tipo scroll con capaci-
dad de enfriamiento de 19.6 kW para refrigerante R-134a que opera en un ciclo de eva-
poracién/condensacion de 5°C'y 50°C' con una eficiencia de 0.77, modelo MLZ066T2A
y una valvula termostatica modelo TE5-02 con capacidad nominal de 20 kW y tamano
de orificio No. 2, ambos de la marca Danfoss.

. Se selecciond para la bomba de calor de 12 kW un compresor de tipo scroll con ca-

pacidad de enfriamiento de 11.93 kW para refrigerante R-134a que opera en un ci-
clo de evaporacion/condensacion de 5°C' y 50°C' con una eficiencia de 0.77, modelo
MLZ038T2A y una valvula termostéatica modelo TE5-01 con capacidad nominal de
14.6 kW y tamano de orificio No. 1, ambos de la marca Danfoss.

Se esquematiz6 la bomba de calor propuesta para el tanque de ahogamiento de vapor
de caldera con un modelo 3D que consta de un tanque con un intercambiador de
captacion, el circuito de la bomba de calor con sus intercambiadores (evaporador y
condensador), el compresor y la valvula de expansion, conectados en orden para el
correcto funcionamiento del ciclo termodinéamico.

Se seleccion6 el tanque de ahogamiento de vapor de caldera ubicado en el cuarto de
caldera del Laboratorio de Operaciones Unitarias como el lugar de instalacién para la
bomba de calor de 18 kW y el area entre el evaporador de simple efecto semi industrial
y el manifold para la instalaciéon de la bomba de calor de 12 kW.

Se evalu6 el coeficiente de operacion COP de las bombas de calor disenadas en hojas
de calculo construidas en Microsoft Excel, de las que se determindé que para ambas
bombas de calor el COP promedio de enfriamiento es de 4.6 y el de calentamiento es
de 5.6 para las condiciones de diseno.

Se calcul6 y selecciond para ambas bombas de calor las bombas de recirculacién de
agua marca Grundfoss, tipo GEOLINK con potencia de 0.5 HP que se necesitan entre
los circuitos de la fuente hacia la bomba de calor y desde esta, a la aplicacion.
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capituLo 10

Recomendaciones

. Evaluar en un futuro la posible sustitucién en cuanto a la tecnologia de compresores
que utilicen refrigerantes menos contaminantes como propano, pues segun las investi-
gaciones, es una tecnologia que podria contribuir a reducir el impacto ambiental sin
sacrificar la eficiencia del sistema.

. Evaluar el desempefio de la bomba de calor empleando un sistema de compresion-
absorcion (CAHP) con accionamiento térmico a baja temperatura para comparar con
cuél de los dos sistemas se logra un mejor aprovechamiento de la energia en la fuente
de calor.

. Plantear un modelo matemético que permita predecir el perfil de temperaturas dentro
del tanque de ahogamiento de vapor de caldera y en los intercambiadores de calor
disenados para la bomba de calor para evaluar el sistema en un modo dinédmico.

. Emplear un sistema de paneles solares como fuente para accionar el compresor de la
bomba de calor y las bombas de recirculaciéon para agua, sin que este utilice energia
eléctrica para su funcionamiento.

. Evaluar el desempeno de la bomba de calor aislando y cerrando el tanque de ahoga-
miento de vapor para aprovechar la mayor cantidad de energia en el tanque.

. Crear un circuito cerrado desde el tanque de ahogamiento de vapor y la caldera para
evitar el descarte de agua suavizada.

. Disenar e instalar un sistema de tuberias con bypass en las bombas de calor que
permita mover el calor de un equipo a otro cuando se requiera.

. Evaluar la posibilidad de emplear la energia perdida en los gases de combustiéon de la
caldera como fuente de accionamiento complementario de la bomba de calor.

. Evaluar la bomba de calor disefiada para el evaporador de simple efecto en otros
equipos del Laboratorio de Operaciones Unitarias como en la torre de destilacion de
platos.
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CAPITULO 12

Anexos

12.1.

12.1.1.

Seleccion y evaluacion de la fuente de calor

Tanque de ahogamiento de vapor de caldera

Cuadro 14: Resultados de la evaluacion del tanque de ahogamiento de caldera durante la operacion
de la caldera *

Tiempo Temperatura | Temperatura | Altura Altura
Corrida (min) inicial ° final® inicial ¢ final ¢
(°O) (°C) (£0.05m) | (£0.05m)
1 2.150 26 42 0.419 0.452
2 2.283 25 42 0.427 0.445
3 2.183 25 43 0.417 0.445
Promedio 2.206 25 42 0.421 0.447

* El vapor de caldera se genera en un rango entre 70 a 90 psi. ¢ Tiempo requerido para

que la presion interna baje de 90 psi a 70 psi aproximadamente por la liberacion del vapor.

b

Temperatura del agua inicial. © Temperatura alcanzada por el agua después de haber ahogado
vapor.© Nivel de agua lleno a 2/3 de su capacidad.© Nivel de agua alcanzado luego de ahogar

vapor.
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Cuadro 15: Determinacién de la masa de agua que aumenta por corrida en el tanque de
ahogamiento de caldera

Masa Masa Diferencia
Corrida | inicial H,O | final H,0 | 2%
(ke) ke) | 2O
(kg)
1 162.16 173.99 11.83
2 165.16 171.06 5.90
3 161.22 171.08 0.84
Promedio | 162.85 172.04 0.19

% Masa de agua que se agrega al agua inicial en el tanque por corrida de la caldera.

Cuadro 16: Energia disponible en el tanque de ahogamiento de vapor de caldera

Energia del vapor ¢ (kJ) 47,900.2
Energia del agua del tanque a 25°C (kJ) | 17071.2
Energia disponible aprovechable ® (kJ) | 16,413.0
Energia perdida (kJ) 31,487.2

@ Energia del vapor a la temperatura de saturacion 168 °C' con cambio de fase al con-
densar en el tanque. ° Energia disponible al disminuir la temperatura del agua del tanque

de 45°C a 25°C.

Cuadro 17: Energia disponible en el tanque de ahogamiento de vapor de caldera

Entalpia de agua a 25°C'(k.J/kg) 104.83
Entalpia del agua a 45°C(kJ/kg) 188.44
Entalpia del vapor a 109.37 psia (kJ/kg) 2765.87
Entalpia del liquido a 109.37 psia (kJ/kg) 710.21
Calor de vaporizacion (kJ/kg) 2055.66
Temperatura de saturacion a 109.37 psia (°C) 168

12.1.2. Evaporador de simple efecto

Cuadro 18: Resultados de la evaluacion del evaporador de simple efecto y la torre de enfriamiento

Temperatura | Temperatura

Volumen ¢(L) | tiempo (min) entrada ® (°C) | salida *(°C)

15 54.14 22.9 29.1
15 52.30 214 30.4
15 53.07 23.2 30.9
15 53.17 22.5 30.1
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¢ Volumen de agua en la entrada de la torre de enfriamiento proveniente del evaporador
de simple efecto. ® Temperaturas de entrada y salida de agua en el distribuidor de la torre
de enfriamiento y en su reservorio de agua.

12.2. Dimensionamiento de los intercambiadores de calor: cap-
tador, evaporador y condensador

12.2.1. Dimensionamiento del intercambiador de captaciéon en el tanque
de ahogamiento

Cuadro 19: Propiedades del fluido externo e interno para serpentin captador del tanque de
ahogamiento de caldera

b

Caracteristicas Fluido interno ¢ | Fluido externo
Fluido agua suave agua
Densidad del fluido (kg/m?) 998.2 996.3
Temperatura promedio del fluido (°C') 20 35
Temperatura de pelicula (°C') - 27.5
Temperatura entrada (°C) 10 25
Temperatura salida (°C) 30 45
Viscosidad dinamica (kg/ms) 1x10~3 8.42x10~%
ViscosidadQCinemética 1.0x10-6 8455107
(m?/s)
Nimero de Prandatl 7.01 5.76
Niamero de Reynolds 40056.5 -
Régimen del fluido turbulento -
Niamero de Nusselt 200.43 41.56
Conductividad térmica
(W/m °C) 0.598 0.611
Coeficiente de expansion volumétrica 4
LK) _ 2.81x10
Ntimero de Grashof - 3.15x10°
Namero de Rayleigh - 1.82x107

@ Considerando conveccion forzada interna. ® Considerando conveccion natural.
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Cuadro 20: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del serpentin captador a una
velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1 m/s y con variacion del didmetro de la
tuberia de cobre tipo M

Area
.. Diametro . U global
Iteracion interno @ (m) tran?frelg()enma Largo (m) (W /m2°C) No. vueltas
1 0.006 0.84 28.41 1446.97 15
2 0.013 0.90 18.04 1348.94 10
3 0.019 0.94 13.39 1297.94 7
4 0.025 0.97 10.78 1253.72 6

@ Didmetros para la tuberia de cobre tipo M de 1/47,1/27,8/4” y 17 pulgada.

Cuadro 21: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del serpentin captador a una
velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s y con variacion del didmetro de la
tuberia de cobre tipo M

.. Area
Iteracion | . Didmetro transferencia | Largo (m) U g102boal No. vueltas
interno (m) (m?) (W/m=°C)
1 0.006 0.79 26.67 1540.98 14
2 0.013 0.84 16.93 1437.46 9
3 0.019 0.88 12.56 1384.15 7
4 0.025 0.91 10.12 1336.27 5

Cuadro 22: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del serpentin captador a una
velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 2 m/s y con variacion del didmetro de la
tuberia de cobre tipo M

. x Area
Iteracion | . Didmetro transferencia | Largo (m) U g102b al No. vueltas
interno (m) (m?) (W/m=°C)
1 0.006 0.76 25.76 1595.95 14
2 0.013 0.81 16.34 1489.11 9
3 0.019 0.85 12.12 1434.42 6
4 0.025 0.88 9.77 1384.29 5
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Figura 27: Area de transferencia de calor del intercambiador de captaciéon en funcion del diametro
de tuberia a diferentes velocidades del fluido
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Figura 28: Longitud del intercambiador de captacion en funcion del didmetro de tuberia a
diferentes velocidades del fluido
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Figura 29: Coeficiente global de transferencia de calor del intercambiador de captacion en funcion
del diametro de tuberia a diferentes velocidades del fluido
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Figura 30: Nimero de vueltas del intercambiador de captacion en funcién del didmetro de tuberia
a diferentes velocidades del fluido
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Cuadro 23: Resultados simulador para las caracteristicas del serpentin captador con una tuberia de
cobre de 1 pulgada y una velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1 m/s en funcién de
la tasa de remocion de calor de la fuente

Potencia (KW) Area de tra2nsferencia Numero vu:eltas
(m?) serpentin
11 0.58 3
12 0.63 4
13 0.69 4
14 0.73 4
15 0.81 5
16 0.85 5
17 0.91 5
18 0.97 6
20 1.06 6
22 1.17 7
24 1.28 8

Cuadro 24: Resultados simulador para las caracteristicas del serpentin captador con una tuberia de
cobre de 3/4 pulgada y una velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1 m/s en funcion
de la tasa de remocién de calor de la fuente

Potencia (kW) Area de traznsferencia Nuamero v1{eltas
(m*) serpentin
11 0.56 1
12 0.62 5
13 0.67 5
14 0.72 5
15 0.77 6
16 0.82 6
17 0.87 7
18 0.92 7
20 1.03 3
22 1.13 9
24 1.22 9

112



O 1 pulgada
X 3/4 pulgada

o N
I I

o
3
I

Area de transferencia de calor del intercambiador (m2)
) )
< ©
I I

06—

05 ! ! ! ! ! ! !
10 12 14 16 18 20 22 24

Tasa de remocion de calor de la fuente (kW)

Figura 31: Area de transferencia de calor en funcion de la tasa de remocion de calor en el tanque
para didmetros de tuberia de cobre de 1 y 3/4 pulgadas y una velocidad lineal del fluido por el
circuito cerrado de 1 m/s
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Figura 32: Numero de vueltas del serpentin en funcién de la tasa de remocion de calor en el tanque
para didmetros de tuberia de cobre de 1 y 3/4 pulgadas y una velocidad lineal del fluido por el
circuito cerrado de 1 m/s
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Cuadro 25: Resultados simulador para las caracteristicas del serpentin captador con una tuberia de
cobre de 1 pulgada y una velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s en funcién
de la tasa de remocién de calor de la fuente

Potencia (KW) Area de tra2nsferencia Numero vu:eltas
(m?) serpentin
11 0.55 3
12 0.60 4
13 0.65 4
14 0.70 4
15 0.75 4
16 0.80 5
17 0.85 5
18 0.92 5
20 1.00 6
22 1.10 6
24 1.20 7

Cuadro 26: Resultados simulador para las caracteristicas del serpentin captador con una tuberia de
cobre de 3/4 pulgada y una velocidad interna del agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s en
funcién de la tasa de remocién de calor de la fuente

Potencia (kW) Area de traznsferencia Nuamero v1{eltas
(m*) serpentin
11 0.53 1
12 0.58 1
13 0.63 5
14 0.67 5
15 0.72 6
16 0.77 6
17 0.82 7
18 0.87 7
20 0.96 3
22 1.06 9
24 1.16 9
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Figura 33: Area de transferencia de calor en funcion de la tasa de remocion de calor en el tanque
para didmetros de tuberia de cobre de 1 y 3/4 pulgadas y una velocidad lineal del fluido por el
circuito cerrado de 1.5 m/s
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Figura 34: Namero de vueltas del serpentin en funcién de la tasa de remocién de calor en el tanque
para didmetros de tuberia de cobre de 1 y 3/4 pulgadas y una velocidad lineal del fluido por el
circuito cerrado de 1.5 m/s
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Figura 35: Area de transferencia de calor del intercambiador de captaciéon en funciéon de la tasa de
remocion de calor en el tanque de ahogamiento para una tuberia de cobre tipo M de 1 pulgada y
una velocidad del agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s
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Figura 36: Numero de vueltas del serpentin de captacion en funciéon de la tasa de remocién de calor
en el tanque de ahogamiento para una tuberia de cobre tipo M de 1 pulgada y una velocidad del
agua por el circuito cerrado de 1.5 m/s
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12.3. Dimensionamiento evaporador de la bomba de calor pa-
ra el tanque de ahogamiento

Cuadro 27: Propiedades del fluido externo e interno en el evaporador de la bomba de calor para el
tanque de ahogados de caldera

Caracteristica Fluido interno ¢ | Fluido externo °
Fluido R-134a agua
Densidad del fluido (kg/m?) 34.86 998.2
Temperatura promedio del fluido (°C') 27.5 20
Temperatura entrada (°C) 5 30
Temperatura salida (°C) 50 10
Viscosidad dinamica (kg/ms) 1.18x107° 1.0x1073
Viscosidad2 cineméatica 1 0x10-6 3 38x10~7
(m”/s)
Nimero de Prandatl 0.88 7.01
Niamero de Reynolds 122,029 51,286
Régimen del fluido turbulento turbulento
Niamero de Nusselt 1.06x103 0.46x10°
Conductividad térmica
(W/m °C) 0.014 0.598
Velocidad lineal 50 3

(m/s )

@ Se considera conveccion interna forzada. ® Se considera conveccion externa forzada.

Cuadro 28: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 3/4 pulgada*

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 1.39 | 20.67 1821.50 13
45 1.09 | 16.25 1835.61 10
50 0.91 | 13.57 1850.04 9
55 0.79 | 11.72 1864.82 7
60 0.69 | 10.35 1879.99 7

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C', el diametro de la tuberia externa
es de 3/4 pulgada y el de la tuberia interna de 1/4 pulgadas, y la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.
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Cuadro 29: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 3/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 2.60 | 38.86 968.98 25
45 2.04 | 30.45 979.90 19
50 1.70 | 25.32 991.14 16
55 1.46 | 21.80 1002.73 14
60 1.29 | 19.18 1014.72 12

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C', el diametro de la tuberia externa
es de 3/4 pulgada y el de la tuberia interna de 1/2 pulgadas, y la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.

S

3

'S

Area de transferencia del intercambiador (m2)
[ >
I

08—

06 | | | | | | | | | J
40 42 44 46 48 50 52 54 56 58 60
Temperatura de condensacion (°C)

Figura 37: Area de transferencia de calor del evaporador de la bomba de calor en funcion de la
temperatura de condensacion del refrigerante para una velocidad lineal del fluido externo de 1.5
m/s y una tuberia externa de polietileno de alta densidad de 3/4 de pulgada
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Figura 38: Coeficiente global de transferencia de calor del evaporador de la bomba de calor en
funcion de la temperatura de condensacion del refrigerante para una velocidad lineal del fluido
externo de 1.5 m/s y una tuberia externa de polietileno de alta densidad de 3/4 de pulgada
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Figura 39: Numero de vueltas del evaporador de la bomba de calor en funciéon de la temperatura
de condensacion del refrigerante para una velocidad lineal del fluido externo de 1.5 m/s y una
tuberia externa de polietileno de alta densidad de 3/4 de pulgada
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Cuadro 30: Resultados simulador para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor con
una tuberia interna de cobre de 1/4 pulgada y la externa de polietileno de alta densidad de 3/4
pulgada en funcién de la tasa de remocion de calor de la fuente

Potencia (KW) Area de tra2nsferencia Numero vu:eltas
(m?) serpentin
11 0.77 7
12 0.80 7
13 0.83 7
14 0.87 8
15 0.90 8
16 0.93 8
17 0.96 8
18 1.00 8
20 1.06 9
22 1.12 9
24 1.18 10
25 1.21 10

O DE3/4-DI1/4

12 y =0.0317"x + 0.4227
R?=0.998

Area de transferencia de calor del intercambiador (m

1 1 |
10 15 20 25
Tasa de remocion de calor de la fuente (kW)

Figura 40: Area de transferencia de calor del evaporador de la bomba de calor en funcién de la tasa
de remocion de calor en la fuente con una tuberia interna de cobre de 1/4 pulgada y la externa de
polietileno de alta densidad de 3/4 pulgada
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remocion de calor en la fuente con una tuberia interna de cobre de 1/4 pulgada y la externa de
polietileno de alta densidad de 3/4 pulgada
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12.3.1. Iteraciones para la determinacién del par de didmetros para el
evaporador de la bomba de calor del tanque de ahogamiento de

vapor de caldera

Cuadro 31: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor

variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 3/4 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 1/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 1.45 21.64 1740.18 14
45 1.14 17.02 1753.06 11
50 0.95 14.21 1766.22 9
55 0.82 | 12.28 1779.68 8
60 0.73 | 10.85 1793.49 7

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.
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Cuadro 32: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 3/4 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 1/2 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 2.67 | 39.83 945.19 25
45 2.09 | 31.22 955.58 20
50 1.74 | 25.98 966.27 17
55 1.50 | 22.36 977.28 14
60 1.32 | 19.69 988.66 13

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.

Cuadro 33: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 3/4 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 3/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Niamero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 4.38 | 65.28 576.71 42
45 3.42 | 51.09 584.02 33
50 2.84 42.43 591.56 27
55 2.44 | 36.46 599.36 23
60 2.15 32.04 607.44 20

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.

Cuadro 34: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 1 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 1/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Nitmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 1.80 17.14 1403.31 11
45 1.42 13.50 1411.68 9
50 1.18 11.29 1420.20 7
55 1.03 9.77 1428.89 6
60 0.91 8.65 1437.78 6

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.
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Cuadro 35: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 1 pulgada y diametro interno de cobre tipo M de 1/2 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 3.02 | 28.80 834.97 18
45 2.37 | 22.61 843.07 14
50 1.98 | 18.83 851.37 12
55 1.70 | 16.23 859.91 10
60 1.50 | 14.31 868.71 9

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.

Cuadro 36: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 1 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 3/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Niamero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 4.73 | 45.08 533.51 29
45 3.71 | 35.31 539.76 22
50 3.08 | 29.35 546.20 19
55 2.65 | 25.25 552.84 16
60 2.33 22.21 559.71 14

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.0 m/s.

Cuadro 37: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 1 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 1/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Nitmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 1.67 15.91 1511.42 10
45 1.31 12.53 1521.12 8
50 1.10 10.47 1531.02 7
55 0.95 9.06 1541.13 6
60 0.84 8.01 1551.47 5

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.
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Cuadro 38: Resultados hoja de calculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 1 pulgada y diametro interno de cobre tipo M de 1/2 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 2.89 | 27.56 872.56 18
45 2.27 | 21.62 881.41 14
50 1.89 | 18.00 890.50 11
55 1.63 | 15.51 899.84 10
60 1.43 | 13.67 909.48 9

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.

Cuadro 39: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 1 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 3/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Niamero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 4.60 | 43.83 548.70 28
45 3.60 | 34.32 555.31 22
50 2.99 28.52 562.12 18
55 2.57 | 24.53 569.16 16
60 2.26 21.57 576.45 14

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.

Cuadro 40: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensaciéon del R134a para una tuberia externa de polietileno de alta
densidad de 1/2 pulgada y didmetro interno de cobre tipo M de 1/4 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Nitmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 1.48 22.11 1702.69 14
45 1.17 17.40 1715.02 11
50 0.97 | 14.53 1727.61 9
55 0.84 | 12.56 1740.49 8
60 0.74 | 11.10 1753.70 7

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.
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Cuadro 41: Resultados hoja de céalculo para las caracteristicas del evaporador de la bomba de calor
variando la temperatura de condensacién del R-134a para una tuberia externa de polietileno de
alta densidad de 1/2 pulgada y diametro interno de cobre tipo M de 1/2 pulgada *

Temperatura Area | Largo | U global Ntmero
condensacién (°C) | (m?) | (m) | (W/m?°C) | de vueltas
40 2.70 | 40.32 933.88 26
45 2.12 | 31.61 944.02 20
50 1.76 | 26.30 954.45 17
55 1.52 | 22.64 965.20 14
60 1.34 | 19.94 976.30 13

* Condiciones: la temperatura de evaporacion es de 5 °C' la velocidad lineal del fluido
que fluye por el espacio anular del serpetin es de 1.5 m/s.

12.4. Dimensionamiento condensador de la bomba de calor
para el tanque de ahogamiento

Cuadro 42: Propiedades del fluido externo e interno en el condensador de la bomba de calor para el
tanque de ahogados de caldera

Caracteristica Fluido interno ¢ | Fluido externo °
Fluido R-134a agua
Densidad del fluido (kg/m?) 34.86 993.1
Temperatura promedio del fluido (°C') 27.5 37.5
Temperatura entrada (°C) 50 25
Temperatura salida (°C) 5 50
Viscosidad dinamica (kg/ms) 1.18x107° 6.85x10~%
VISCOSId&dQ cinematica 6.89x10-7 3.38x107
(m2/s)
Nimero de Prandatl 0.88 4.58
Nimero de Reynolds 1.50x10° 1.16x10°
Régimen del fluido turbulento turbulento
Namero de Nusselt 1.25x10° 5.98x10"
Condic\;&;ﬁafg)ermm 1.41x10~2 6.25x10~
Velocidad lineal 61 0.7
(m/s )

@ Se considera conveccion interna forzada. ® Se considera conveccion externa forzada.
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Cuadro 43: Caracteristicas del intercambiador de captacién, evaporador y condensador de la
bomba de calor para el tanque de ahogamiento de caldera

Caracteristica Captacion | Evaporador | condensador
Carga de calor (kW) 18 18 22
Temperatura media logaritmica (°C) 15 11 34
Coeficiente de convecciéon interno (W/m 2°C) 4472.5 1800.9 2140.0
Coeficiente de conveccion externo (W/m 2°C) 887.9 3231.83 1389.0
Coeficiente global de transferencia (W /m 2°C) 1313.2 1679.3 1353.3
Area de transferencia de calor (m) 0.92 1.00 0.48
Largo del serpentin (m) 10.29 11.84 16.16
Numero de vueltas del serpetin 5 8 10

Cuadro 44: Analisis termodinamico para el ciclo del refrigerante R-134a (Te= 5 °C' y Te= 50 °C
en la bomba de calor disenada para tanque de ahogamiento de caldera

Temperatura

Presion

Entalpia

Entropia

Componente ©C) (kPa) (kJ /kg) | (kJ /keK) Calidad
Entrada compresor 12 350 408.2 1.75 sobrecalentado
Salida compresor 62 1318 438.1 1.75 sobrecalentado
Salida condensador 50 1318 271.6 1.24 subenfriado
Entrada evaporador 5 350 271.6 1.26 0.33

Cuadro 45: Prediccion de la temperatura de aplicaciéon de la bomba de calor en funcién a la
longitud del condensador de la bomba disenada para el tanque de ahogamiento de vapor en la

caldera *
T aplicaciéon (°C') | Largo condensador (m) | Velocidad lineal del agua (m/s)
45 15.69 0.8
50 16.16 0.7
55 16.74 0.6
60 17.50 0.5
65 18.52 0.4

* La tuberia externa del condensador es polietileno de alta densidad de 3/4 pulgada y la
interna de cobre tipo M de 1/4 de pulgada.
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Figura 42: Prediccion de la temperatura de aplicacion de la bomba de calor en funcion a la longitud
del condensador de la bomba disenada para el tanque de ahogamiento de vapor en la caldera

64
62

60

o o o
> > ©

Temperatura de salida (°C)

o
bS]

50

48

46

1 1 1 1 1 1 1
0.4 0.45 0.5 0.55 0.6 0.65 0.7 0.75
Velocidad lineal del fluido externo en el intercambiador (m/s)

Figura 43: Variacion de la velocidad lineal del fluido segin la temperatura de aplicacion de la
bomba de calor disenada para el tanque de ahogamiento de vapor en la caldera

127



12.5.

ra el evaporador de simple efecto

evaporador de simple efecto

Dimensionamiento evaporador de la bomba de calor pa-

Cuadro 46: Propiedades del fluido externo e interno en el evaporador de la bomba de calor para el

b

Caracteristica Fluido interno ¢ | Fluido externo
Fluido R-134a agua
Densidad del fluido (kg/m?) 34.86 997.0
Temperatura promedio del fluido (°C') 27.5 25
Temperatura entrada (°C) 5 30
Temperatura salida (°C) 50 20
Viscosidad dinamica (kg/ms) 1.18x107° 9.9x10~4
Viscosidad2 cineméatica 1 0x10-6 8.93x10~7
(m°/s)
Nimero de Prandtl 0.88 6.14
Niamero de Reynolds 7.95x10° 1.9x103
Régimen del fluido turbulento turbulento
Niamero de Nusselt 732 853
Conductividad térmica
(W/m °C) 0.014 0.606
Velocidad lineal 39 1
(m/s )

@ Se considera conveccion interna forzada. ® Se considera conveccion externa forzada.

evaporador de simple efecto

Cuadro 47: Propiedades del fluido externo e interno en el condensador de la bomba de calor para el

Caracteristica Fluido interno ¢ | Fluido externo °
Fluido R-134a agua
Densidad del fluido (kg/m?) 34.86 994
Temperatura promedio del fluido (°C') 27.5 35
Temperatura entrada (°C) 50 25
Temperatura salida (°C) 5 50
Viscosidad dinamica (kg/ms) 1.18x107° 7.19x10~%
VlSCOSldad2 cineméatica 7 935107 3 38x10~7
(m?/s)
Numero de Prandtl 0.88 4.83
Niamero de Reynolds 9.76x10° 7.09x103
Régimen del fluido turbulento turbulento
Ntimero de Nusselt 7.71x10? 4.77x10*
Condlf\f\lf;ﬁafg;rmma 1.41x10~2 6.22x10~1
Velocidad lineal A0 0.45
(m/s)
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@ Se considera conveccion interna forzada. ® Se considera conveccion externa forzada.

Cuadro 48: Caracteristicas del evaporador y condensador de la bomba de calor disenada para el
evaporador de simple efecto

Caracteristica Evaporador | condensador

Carga de calor (kW) 12 15
Temperatura media logaritmica (°C') 17 32
Coeficiente de convecciéon interno (W/m 2°C') 1248.7 1486.1
Coeficiente de conveccion externo (W/m 2°C) 1921.2 1101.4
Coeficiente global de transferencia (W/m 2°C) 1212.0 1068.0
Area de transferencia de calor (m) 0.56 0.43
Longitud del serpentin (m) 21.69 14.25
Nimero de vueltas del serpetin 10 8

Cuadro 49: Analisis termodinamico para el ciclo del refrigerante R-134a en la bomba de calor
diseniada para el evaporador de simple efecto ®

Temperatura | Presiéon | Entalpia | Entropia .
Componente ?‘—’C) (kPa) (kJ/lgg) (kJ/kng) Calidad
Entrada compresor 12 350 408.2 1.75 sobrecalentado
Salida compresor 62 1318 438.1 1.75 sobrecalentado
Salida condensador 50 1318 271.6 1.24 subenfriado
Entrada evaporador 5 350 271.6 1.26 0.33

@ El ciclo del refrigerante es a una temperatura de evaporacion de 5 °C y una temperatura
de condensacion de 50 °C'.

Cuadro 50: Modelos lineales para la prediccion del area de transferencia de calor y el nimero de
vueltas del intercambiador de captacién y evaporador en funcion de la tasa de remocion de calor de

la fuente *
Captador®.
Prediccién Modelo R?
Area de transferencia
do calor y=0.0498x+0.0024 | 0.9996
Nimero de vueltas y=0.29342-8E-15 0.9999
Evaporador?
Area de transferencia |\ ) 10170 1007 | 0.9999
de calor

@ El modelo aplica para las siguientes condiciones: tuberia de cobre tipo M de 1 pulgada.
b El modelo aplicada para una tuberia externa de polietileno de 3/4 de pulgada e interna de
cobre tipo M de 1/4 pulgada. * Ambos modelos aplican para la bomba de calor diseniada para
el tanque de ahogamiento y agua como fluido externo a velocidad constante de 1.5 m/s.

129




Cuadro 51: Modelo lineal para la prediccién de la temperatura de la aplicacién de la bomba de
calor en funcion de la longitud del condensador

Condensador®
Predicciéon Modelo R?
Temperatura aplicacién | y=6.9777x-63.078 | 0.9765

@ El modelo aplica para las siguientes condiciones: intercambiador con tuberia externa de
polietileno de alta densidad de 3/4 pulgada y tuberia interna de cobre tipo M de 1/4 pulgada.

12.6. Seleccion del compresor

12.6.1. Seleccion del compresor para la bomba de calor de 18 kW disenada
para el tanque de ahogamiento de vapor de caldera

Coolselector®2. Version 4.0.1 | Database 63.63.2.25.16.43. Screen Dump 10/4/2020 22:09 M

(5 select compressor: Operating conditions
Applicaton: Required capacity: Evaporation: Condensation:
v Refrigeration V| Heating Cooling capacity: v~ 18.00 kw Temperature: v 50 Temperature v oS00
+|Low temperature, LT Show all models Useful superheat: 8.0 K Subcooling: 20K
| Medium temperature, MT ® Show: u models
S " £ Additianal superhest: 0K Additonal subcooling: 0k
High temperatre, HT Rating conditions: et g2s temperatire: 0l
| Air conditioning /Reversible = eturn gas temperature: 30 °C Total subcooling 20K
ustom -
Reigerant Liquid temperature: 48.0°C
R13% ¥ A
Selection: MLZ066T2A, R134a ©
Power supply: Selected  Model Technology  Configuration Refrigerant  Capacity control  Speed [rpm]  Cooling [KW]  COP cooling [W/W]  Heating k] COP heating [WAW] Power [W] Current [A] Frequency [Hz] Power su
soHz  (@e0H: oC o MLZ0SST2A Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 16.50 3.2 2156 426 5.060 15.88 60 200-2
200-230V 3ph hd (e} 52100-3 Seroll Single R134a Fixed speed 3500 16.84 3.29 21.96 429 5122 18.43 60 200-2
*, for dual frequency voltage O] MLZOSET2A sarol single Ri34a  Fixedspeed 3500 18.98 328 2477 428 5.793 18,18 60 200-2
Compressor types: e} 52110-3 Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 18.22 3.2 25.05 42 5834 2147 60 200-2
Recprocating ¥ serol o] MLZO76T2A Sarol Single R340 Fixed speed 3500 21.33 321 27.96 421 6638 .83 60 200-2
Fixed speed | Fixed speed
varizble speed o Varizble speed Performance Envelope | Performance detais | Information | Notes
Economizer fiquid injection
Evaporating temperature step: 5.0 K Condensing temperatrestep: 5.0 K (@ Graph Table
Product fiers:
Discontinued models Cooling capacity [kW] MLZ066T2A, R134a - Cooling capacity [kW]
£
Marifold configurations . — cona
) ower consumption andensing
electmods o temperatures
a2 Heating capacity kW] — 25.0°C
= 30.0 °C
Current [4] z® — 350°C
= — 40.0°C
£ 45.0 °C
oP [W, T .
e ! 50.0 °C
g
3 55.0 °C
Mass flow kg/n] 215 e
S 65.0 °C
S 1 70.0 °C
5
0
-20 -15 10 10 15 20

-5 0 5
Evaporating temperature [°C]

Figura 44: Capacidad de enfriamiento del compresor MLZ066T2A
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(5 Select compressor: <) Operating conditions ~
Application: Required capacity: Evaporation: Condensation:
| Refrigeration | Heating Cooling capacity: v 18.00 kw Temperature: v S0 Temperature v oS00
| Low temperature, LT Shaw all models Useful superheat: 80K  Subcosing: 20K
| Medium temperature, MT ® Bhon:! 1 models
= " s Addtional superheat: 0K Addional subcooiing: 0k
High temperature, HT Rating conditions: A o formcratre: e )
| Air conditioring [ Reversible eturn gas temperature: =ifis Total subcooling: 20K
Custom - .
Rebigerant Liquid temperature: 48,0 °C
R134 ¥
Selection: MLZ066T2A, R134a 7
Power supply: Selected  Model Technology Configuration Refrigerant Capadity control  Speed [rpm]  Cooiing W]  COP cooling [W/W]  Heating [kw]  COP heating W] Power []  Current [A]  Frequency [Hz]  Power s
SoHz (@ 60H: oc le] MLZOSATZA Sarol Single Ri34s  Fixed speed 3500 16.50 3.2 21.56 436 5.060 15,88 60 200-2
200 - 230V 3ph Q 521003 Seroll Single R134a Fixed speed 3500 16.84 3.29 219 429 5.122 18.43 60 200-2
=, for dusl frequency voltage @ MLZ0S6T2A sarol Single Ri342  Fixed speed 3500 18.98 328 2477 428 5.793 18.18 60 200-2
Compressor types: O 521103 sarol single Ri34a  Fixed speed 3500 19.22 3.2 25.05 429 5834 2147 60 200-2
Recprocating sal o] MLZOTTZA Scrol Single Ri34e  Fixed speed 3500 2133 321 27.96 4321 6638 20.83 60 200-2
Fixed speed /| Fixed speed
Varizble speed V| Varizble speed Performance | Envelope  Performance detalls | Information | Notes 2
Economizer fiquid injection
MLZO66T2A, R134a
Product fiters: B
70 — Superheat = 11.1 [K]
Discontinued models T
Manifold configurations T 85
Select model 5 s0
2| ElES
g s0
£
2 40
s
5 30
S
25
20
15
-20 -15 -10 E 0 10 15 20
Evaporating temperature [°C]
Te=  S0°C Tc 50.0°C RGT=13.0°C DTshtot=80K Qe=18.98kW Qc=2477kW P=5793kW COP 3.28WA 1= 15.15A
Status: 0K

Figura 45: Desempeno del compresor MLZ066T2A para la temperatura de evaporacion de 5 °C' y
temperatura de condensaciéon de 50 °C'
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(5 Sselect compressor: <) Operating conditions -
Application: Required capacity: Evaporation: Condensation:
| Refrigeration | Heating Cooling capacity: v 18.00 kw Temperature: v S0 Temperature: v os0
¥ Low temperature, LT Show all models Useful superheat: 8.0 K Subcool 20K
e e & e " modet Additonal superheat: 0K Addtional subcooing: 0k
| High temperature, HT Rating conditions: )
/| Ar conditioring [ Reversible Retum gas temperature: B¢ Total subcooing: eXS
e G h Liquid temperature: 48.0°C
R134 ¥
Selection: MLZO66T2A, R134a e
Power supply: selected  Model Technology  Configuration  Refrigerant  Capadity control - Speed [rpm]  Cooling ] COP cooling [W/W]  Heating [kw]  COP heating W] Power 4]  Current [A]  Frequency [Hz]  Power s
SoHz (@ 60H: oc le] MLZOSATZA Sarol Single Ri34s  Fixed speed 3500 16.50 3.2 21.56 436 5.060 15,88 60 200-2
200 - 230V 3ph Q 521003 Seroll Single R134a Fixed speed 3500 16.84 3.29 219 429 5.122 18.43 60 200-2
=, for dua frequency voltage @ MLZ0S6T2A sarol Single Ri342  Fixed speed 3500 18.98 328 2477 428 5.793 18.18 60 200-2
Compressor types: O 521103 sarol single R1342  Fixed speed 3500 19.22 3.2 25.05 429 5834 2147 60 200-2
Recprocating saol le] MLZOTETZA Scrol single Ri34e  Fixed speed 3500 2133 321 27.96 4321 6638 2083 60 200-2
Fixed speed /| Fixed speed
Varizble speed  |Verichle spe=d Performance | Envelope | Performance details | Information | Notes \
Economizer fiquid injection
o e L e e A 12 ooy gom
Discontinued models Mass flow in evaporator: 464 4kg/h .
Manifold configurations Temperature Pressure Densty  Enthalpy Entropy 194 O @)
== tmacs T x Paint  Description 1=l bal  Keim~3] fokdl ke - =
1 Compressor suction 130 3488 1645 4089 1751
5 L 2 Compressor discharge (estimated) 731 1317 659 4515 1792
25 Condensation dew pont S0.0 1317 6623 4243 171
35 Condensation bubble point 0.0 1347 1103 2725 124
un 3a  Condenser out 60 1317 1112 %94 1231
3 Induding additional sbcooing 460 1317 1112 %94 1.231 @ @\)
| 4 After expansion valve 50 3498 SLES  260.4 125 -
Y 4 Evaporation bubble point 50 3498 1275 2063 1025 3s) 28
s Evaporation dew point 50 3498 1713 4016 1725 /
12 Evaporator out 130 3488 1645 4089 1751

Figura 46: Analisis termodinamico del compresor MLZ066T2A para la temperatura de evaporacion
de 5 °C' y temperatura de condensacion de 50 °C

131



Coolselector®2. Version 4.0.1 | Database 63.63.2.25.16.43. Screen Dump 10/4/2020 22:10

s sl

CCCCCCCCCCC
= 8 88 8 8 2t occoanacag

4,000

3/kgl- T[°C] |
'

Z 6 B AW

v

7o/
=ﬂ
7
]
[/
7]
a

0
20K

48.0°C

222222

ERE AR A A

Additional subcooling:

\/"ttﬂtflfl,lﬂ/. lr N!Mm‘m'uﬂﬂm,’,'
T T e
R e
N Aty e e, el

O T T L T ST |
B e

09 > // \ \ S ™
A R TR e
TR R DU T
o¢ W// //2// ”,“‘ "” 3
O H T T

05 A///I/Vu////

0k

2
MLZ066T2A, R134a - COP [W/W]

5 L & E &

ddi | he
42
2

1342 i
25
e

nnnnnn

temperaturas de evaporacion y condensaciéon
z
Z
z7
gz
7]
e
e
’l
i
e
1H;
117}
7
e
i
I

030
.95

x=010  0.20

0.75

09

R134a aserepvaz.10

8.0
7.0
6.0
5.0 4
4.0
3.0
2.0
1.0

2909 9 o o o
| oI R Gl (]
cocdo o S o o

0.10

30.0

20.0

10.0—
0.090 -

[4eq] 24nssaid

Enthalpy [ki/kg]

132

085 0.

Figura 48: Diagrama P-h de la bomba de calor de 18 kW para el R-134a
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Figura 47: Coeficiente de operacion de enfriamiento del compresor MLZ066T2A para diferentes




Denifi

Datasheet, technical data Scroll compressor, MLZ066T2

General Characteristics

Model number (on compressor nameplate) MLZ066T2LCO MLZ066T2LC9
Code number for Singlepack* 121U8054 120U8054
Code number for Industrial pack** 121U8053 120U8053 Dimensions
Drawing number 0SR6167B-3 0SR6167B-3 D
Suction and discharge connections Brazed Brazed PRI
Suction connection 1-1/8" ODF 1-1/8" ODF / el
Discharge connection 7/8" ODF 7/8" ODF
Oil sight glass Threaded Threaded
Oil equalisation connection None None
Oil drain connection 1/4" flare 1/4" flare @ -
LP gauge port None None
IPR valve None None H
Swept volume 148.8 cm3/rev
Displacement @ Nominal speed 25.9 m3/h @ 2900 rpm - 31.3 m3/h @ 3500 rpm H2
Net weight 47 kg
Oil charge 2.66 litre, PVE - - H1
Maximum system test pressure Low Side / High side - bar(g) / - bar(g)
Maximum differential test pressure - bar
Maximum number of starts per hour 12
Refrigerant charge limit 7.26 kg
Approved refrigerants R404A, R507, R134a, R407C, R22
=»

Electrical Characteristics

Nominal voltage 208-230V/3/60Hz D=185mm
Voltage range 188-253V H=545 mm
Winding resistance between phases 1-2 +/- 7% at 25°C 03190 H1=369 mm
Winding resistance between phases 1-3 +/- 7% at 25°C 03150 H2=509 mm
Winding resistance between phases 2-3 +/- 7% at 25°C 0.327Q H3=-mm

Rated Load Amps (RLA) 295A

Maximum Continuous Current (MCC) 46 A

Locked Rotor Amps (LRA) 235A .

Motor protection Internal overload protector Terminal box

Recommended Installation torques

Suction Rotolock nut or valve ONm
Discharge Rotolock nut or valve ONm

Oil sight glass 52.5Nm
Power connections / Earth connection 3Nm/2Nm

Parts shipped with compressor
Mounting kit with grommets and sleeves

Initial oil charge P22

Installation instructions 1 Screw connectors 10-32 UNF x 9.5
2 Earth connection

Approvals : CE certified, UL certified (file SA11565), - 3 Power cable passage

*Singlepack: Compressor in cardboard box. 121U... optimised for Danfoss pallet, 120U... optimised for US pallet
**Industrial pack: 121U..: 12 unboxed compressors on Danfoss pallet. 120U..: 16 unboxed compressors on US pallet

Danfoss can accept no responsibility for possible errors in catalogues, brochures and other printed material. Danfoss reserves the right to alter its products without notice.
This also applies to products already on order provided that such alternations can be made without subsequential changes being necessary in specifications already agreed.
All trademarks in this material are property of the respective companies. Danfoss and the Danfoss logotype are trademarks of Danfoss A/S. Al rights reserved.
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Figura 49: Hoja técnica del compresor MLZ066T2A para la bomba de calor disenada para 18 kW
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Denifi

Datasheet, accessories and spare parts Scroll compressor, MLZ066T2

Rotolock accessories, suction side Code no.

Solder sleeve, P02 (1-3/4" Rotolock, 1-1/8" ODF) 8153004

Rotolock valve, V02 (1-3/4" Rotolock, 1-1/8" ODF) 8168028

Gasket, 1-3/4" 8156132

Rotolock accessories, discharge side Code no.

Rotolock valve, V05 (1-1/4" Rotolock, 7/8" ODF) 8168030 Solder sleeve adapter set

Gasket, 1-3/4" 8156132

Rotolock accessories, sets Code no. N /@)

Solder sleeve adapter set (1-3/4" Rotolock, 1-1/8" ODF), (1-1/4" Rotolock, 7/8" ODF) 12020125 \\

Valve set, V02(1"3/4~1"1/8), VO5(1"1/4~7/8") 12020403 1 PR B

Gasket set, 1", 1-1/4", 1-3/4", OSG gaskets black & white 8156009

Qil / lubricants Code no. 1: Rotolock adapter (Suc & Dis)
[[PVE lubricant, 320HV (FVC68D), 1 litre can [ 12025034 | 2:Gasket (Suc & Dis)

3: Solder sleeve (Suc & Dis)

Crankcase heaters Code no. 4: Rotolock nut (Suc & Dis)

Belt type crankcase heater, 70 W, 230V, UL 12025011

Belt type crankcase heater, 65 W, 230 V, CE mark, UL 12020059

Miscellaneous accessories Code no.

Acoustic hood 120Z5045

Discharge thermostat kit 7750009

P54 upgrade kit 118U0057

Spare parts Code no.

Mounting kit for 1 scroll compressor including 4 grommets, 4 sleeves, 4 bolts, 4 washers 120Z5005

Terminal box cover 12075018

Danfoss can accept no responsibility for possible errors in catalogues, brochures and other printed material. Danfoss reserves the right to alter its products without notice.
This also applies to products already on order provided that such alternations can be made without subsequential changes being necessary in specifications already agreed.
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Figura 50: Hoja técnica del compresor MLZ066T2A para la bomba de calor disenada para 18 kW
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12.7. Selecciéon del compresor para la bomba de calor de 12
kW disenada para el evaporador de simple efecto

Coolselector®2. Version 4.0.1 | Database 63.63.2.25.16.43. Screen Dump 10/4/2020 22:07

(5 Select compressor: <) Operating conditions ~
Application: Required capacity: Evaporation: Condensation:
| Refrigeration | Heating Cooling capacity: v 12.00 kw Temperature: v S0 Temperature v oS00
V| Low temperature, LT show all models Useful superheat: 8.0 K Subcooling: 20k
| Medium temperature, MT ) show 1 models
" Addtianal superheat: 0K Addtional subcooling: ok
/| High temperature, HT Rating conditions: A o formratre: o )
| Air conditioring [ Reversible eturn gas temperature: =ifis Total subcooling: 20K
Custom - .
Reigerant Liquid temperature: 48,0 °C
R134 ¥
Selection: MLZ038T2A, R134a 7
Power supply: Selected  Model Technology Configuration Refrigerant Capadity control  Speed [rpm]  Cooiing W]  COP cooling [W/W]  Heating kW]  COP heating W] Power []  Current [A]  Frequency [Hz]  Power st
50 Hz ® 60k oc e} MLZO26TZA Scrol single Ri34e  Fixed speed 3500 7.785 3.45 10.04 445 2.2 7.086 60 200-2
200 - 230V 3ph Q MLZO30T2A Seroll Single. R134a Fixed speed 3500 9.371 3.44 12.09 444 273 8.545 60 200-2:
= for dual frequency voltage ® MLZ038T2A serol single: R134a Fixed speed 3500 1103 3.41 14.27 441 3.290 10.16 60 200-2
Compressor types: O MLZO4ST2A Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 13,24 3.4 17.07 446 3830 12,02 60 200-2
e Vsal o] MLZO4STZA Sarol Single Ri34e  Fixed speed 3500 13.99 3.40 18.11 420 4114 1291 60 200-2
Fixed speed  Fixed speed
Variable speed V/ Varizbie speed Performance Envelope | Performance detals | Information | Notes 2
Economizer fiquid injection
Evaporating temperature step: 5.0 K Condensing temperatre step: 5.0 K (@ Graph Table
Product filters:
Discontinued models Cooling capacity [kw] MLZ038T2A, R134a - Cooling capacity [kW]
20
Marifold configurations . — cond
ower consumption ondensing
slect mocd ’ % temperatures
2| Heating capacity [k] s — 25.0°C
= 30.0 °C
curent [A] 2 — 3m0ec
= — 40.0°C
z 45.0 °C
cop g
[wwi] 3 12 50.0 °C
b3
3 55.0 °C
Mass flow ka/n] o 10 EootE
3 65.0 °C
s ® 70.0 °C
5
4
2
-20 -15 -10 -5 o 5 10 15 20
Evaporating temperature [°C]
Coolselector®2. Version 4.0.1 | Database 63.63.2.25.16.43. Screen Dump 10/4/2020 22:11
(5 Sselect compressor: <) Operating conditions w
Application: Required capac Evaporation: Condensation:
| Refrigeration /| Heating 12,00 kw Temperature: v S0 Temperature: v oS0
| Low temperature, LT Show all models Useful superheat: 80K Subcooiing: 20Kk
/| Medium temperature, MT @) show: 1 models
& Addtional superheat: 0K Additional subcooling: 0K
| High temperature, HT Rating conditons: ) —
| Air conditioning [ Reversible Retun gas temperature: 30 °C Total subcooling: 20K
Custom - .
e Liquid temperature: 48.0°C
R13%
Selection: MLZ038T24, R134a g
Fower supply: Selected  Model Technology  Configuration  Refrigerant Capacity control Speed [rpm]  Cooling (kW]  COP cooling [W/W] Heating (kW] COP heating [W/W] Power kW] Current [A] Frequency [Hz] Power su
S0 Hz ® 60Hz bc (@] MLZO26T2A sarell single R134a Fixed speed 3500 7.785 3.45 10.04 4.45 2258 7.086 60 200 -2
200-230V 3ph ¥ o] MLZOZ0TZA Scrol Single Ri34e  Fixed speed 3500 8.371 344 12.09 444 2723 8.545 60 200-2
=, for dual frequency voltage O] MLZ038T24 Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 1103 341 14.27 441 3.240 0.16 60 200-2
Compressor types o] MLZD4ST2A sarol Single R1343  Fixed speed 3500 13.24 346 17.07 496 3830 12,02 60 200-2
Recprocating Vel @] MLZO43T2A Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 13,99 340 18,11 440 4114 1291 60 200-2
Fixed speed /| Fixed speed
Variable speed  |Vericble speed Performance | Envelope  performance details Information | Notes ¥
Economizer liquid injection
MLZ038T2A, R134a
Product filters: o]
70 = Superheat = 11.1 [K]
Discontinued models S
Manifald configuratiens o 55
Select model 5 80
| 2 55
2
g s0
£
2 40
535
2
5 30
S
25
20
15
-20 -15 -10 5 o 10 15 20
Evaporating temperature [°C]
Te=  S0°C Tc 500°C RGT=13.0°C DTshfot=80K Qe= 1L03KW Qc= 1M4.27kW P=3.290kW  COP 3.41WAY w164
Status: OK

Figura 52: Desempeno del compresor MLZ038T2A para la temperatura de evaporacion de 5 °C'y
temperatura de condensacion de 50 °C'
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(5 Select compressor:
application:
/| Refrigeration /| Heatng
V| Low temperature, LT
| Medium temperature, MT
/| High temperature, HT
/| A conditioring [ Reversile
Refrigerant:
R134a

Power supply:

50 Hz ® 60 Hz oc
200-230V 3ph
= for dual frequency voltage
Compressor types:
Redipracating v scoll
Fixed speed  Fixed speed

Varizble speed /| Varizble speed

Economizer fiiquid injection
Product filters:
Discontinued models

Manifold configurations
Select model;

<) Operating conditions

Required capacity: Evaporation:
~| 12,00 kw Temperature v 5.0 o
show all models Useful superheat: 8.0 K
&) show " odet Additonal superheat: 0k
LG Return gas temperature: 13.0 °C
Custom -
Selection: MLZ038T2A, R134a
Selected  Model Technology  Configuration Refrigerant  Capadity control - Speed [rpm]  Cooling k]
O MLZO26T24 Saroll Single R134a Fixed speed 3500 7.785
Q MLZO30T24 Scroll Single: R134a Fixed speed 3500 9.371
@ MLZO38T2A Saroll Single: R134a Fixed speed 3500 11.03
O MLZO45T2A Scroll single R134a Fixed speed 3500 13.24
O MLZOSST 24 Saroll Single R134a Fixed speed 3500 13.98
Performance | Envelope | Performance details | Information | Notes

Allvalues are calculated based on the given operating conditions
Any increase or decrease in mass flow caused by juntions is not considered.

Mass fiow in evaporator:

309.6 kgfh

Temperature Pressure Density  Enthalpy Entropy

Paint Description (4} [bar] kafm~3 Kkal  (/ka )]

1 Compressor suction 130 3498 1645 4088 1751
2 Compressor discharge (estimated) TL7 1317 5705 4498 1787
25 Condensation dew point 500 1317 6623 4243 171
35 Condensation bubble point s0.0 1347 103 2725 124
3a  Condenser out 80 1317 112 265.4 1231
3 Induding addtional subcooing 80 1317 112 2%69.4 1231
4 After expansion valve 50 3498 5L83 2604 125
4 Evaporation bubble point 50 3.4 1279 2063 1025
15 Evaporation dew point 50 3488 1713 4016 1725
13 Evaporator out 130 3498 1645 4089 1751

Condensation:
Temperature:
Subcooing:
Additional subcooling:

Total subcooling:
Liquid temperature:

COP cooling [W/W]  Heating (kW] COP heating [W/W] Pawer kW] Current [A]  Frequency [H2]

3.45
3.44
341
3.4
3.40

|2 Detaiied log(p)-h diagram

Ta)

10.04
12.09
14.27

17.07
18,11

50.0 =C
20k
LIS
20K
48.0°C

pd

Power su

445 2.25% 7.086 60 300-2

444 2723 8.545 60 200-2

441 3,290 0.16 60 200-2

446 3,830 12,02 60 200-2

440 4114 12.91 60 300-2

O

®

Figura 53: Analisis termodinamico del compresor MLZ038T2A para la temperatura de evaporacion
de 5 °C' y temperatura de condensacion de 50 °C
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(5 Sselect compressor:
Application:
/| Refrigeration | Heatng
/| Low temperature, LT
| Medium temperature, MT
/| High temperature, HT
/| A conditioring [ Reversile
Refrigerant:
R134a

Power supply:

50 Hz OFE oc
200-230V 3ph
= for dual frequency voltage
Compressor types:
Redipracating v scoll
Fixed speed /| Fixed speed

Variable speed /| Vericble speed

Economizer fiquid injection
Product filters:
Discontinued models

Manifold configurations
Select model

<) Operating conditions

0
Required capacity: Evaporation: Condensation:
Cooling capacity: v 1200 kw Temperature: v S0 Temperature: v os0
Show all models Useful superheat: 80K  Subcool 20k
®) show: 1 models
Additional superheat: 0K Additional subcooling: 0K
Rating conditions: oo
Return gas temperature: 13.0 ¢ Total subcoaling: 20K
G h Liquid temperature: 48.0°C
Selection: MLZ038T2A, R134a e
selected  Model Technology  Configuration  Refrigerant  Capadity control - Speed [rpm]  Cooling ] COP cooling [W/W]  Heating [kw]  COP heating W] Power 4]  Current [A]  Frequency [Hz]  Power s
le] MLZO26TZA Scrol single Ri34e  Fixed speed 3500 7.785 3.45 10.04 445 2.2 7.086 60 200-2
o] MLZ030T2A Sarol Single Ri34a  Fixed speed 3500 9.371 34 12.09 444 2723 8.545 60 200-2
@ MLZ038T2A sarol Single Ri342  Fixed speed 3500 1003 341 14.27 441 3.240 .16 60 200-2
O MLZO4ST2A sarol single Ri34a  Fixed speed 3500 13,24 346 17.07 496 3830 12,02 60 200-2
le] MLZO4ETZA Scrol single Ri34e  Fixed speed 3500 13.99 340 18.11 440 4114 1251 60 200-2
Performance Envelope | Performance details | Information | Notes N/
Evaporating temperature stey 50 K Condensing temperaturestep: 5.0 K (® Graph Table
Cooling capacity [kW] MLZ038T2A, R134a - COP [W/W]
E]
Power consumption [kW] A Condensing
temperatures
— 25.0°C
Heating capacil 7
g capacity (kW] R
— & — 35.0 °C
Current [A] B — 40.0°C
z 45.0 °C
cop [w/w] P 50.0 °C
b 55.0 °C
Mass flow (kg/h] 3 60.0 °C
65.0 °C
= 70.0 °C
1
0
-20 -15 -10 - 10 15 20

0
Evaparating temperature [°C]

Figura 54: Coeficiente de operacion de enfriamiento del compresor MLZ038T2A para diferentes
temperaturas de evaporacion y condensacion
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Figura 55: Diagrama P-h de la bomba de calor de 12 kW para el R-134a

12.8. Seleccién valvula de expansién para bomba de calor de
18 kW disenada para el tanque de ahogamiento de vapor
en caldera

Coolselector®2. Version 4.0.1 | Database 63.63.2.25.16.43. Screen Dump 10/4/2020 22:19 M

System: Dry = Operating conditions
Capacity: Evaporation: Condensation: Additional:
Selected line: Liquid line Cooling capacity ~ 18.00 kw Temperature v s Temperature: v 500 = Discharge temperature: 6.8 <C
Mass flow in line: 80.2kgh Useful superheat: 0K Subcooling: 20k
Heating capacity: 23.18 kW Additional superheat: 0K ‘Additional subcooling: 0K

Selection aiteria:
Load: 100 %

Distributor pressure drop: 0 bar

Liquid fine (Dry expansion system. R134a. TXV)
Selection: TE5-2  No code numbers selected

Sekcted Type NS Range Nominalcapacity kW]  Min, capacty (W] Load [%] DP (bar) Velocty, in [m/s] Resut
Refrigerant: R13% v
o ¢} TES-0E 18 N 7.191 1788 2 067 080 A
L L) o T 1o TES-1 16 N 13.21 3.302 136 9.67 080 A\
Product famiies @ TE5-2 16 N 18.41 4603 % 967 080
TZF O TES-3 16 N 23,90 5.849 7 967 080
TufTC
TES-4 18 N 31.90 7.974 s 967 080
= TESS5 ]
-—
= ~ ST = e e e
- =
b; 1 ™1
Als (Lilly Performance curve | performance detals | Code number selection | Notes
h 3 ';\'_/: TE5-2

Liquid line (Dry expansion system. R134a. TXV).

120 /
F 100
TE5-55 thermostatic expansion valve, Fiare, solder and =
flange comnectors. Z a0
3-part design: Brass housing, stainless steel thermostatic E
element, exchangeable orifice 3 60
£ 40
H
= 20
0
o 5 10 15 20 25

Cosling capacity [kw]

Cooling capacity: 18.000kW  Heating capacity: 23.183kW  Mass flowinline: 450.20kg/h  Capacity: 97.8%  Status: Partly open

Figura 56: Desempeno de la vilvula de expansion seleccionada T05-02
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System:  Dry & Operating conditions
Capadty Evaparation Condensation:
T Cooling capacity v 18.00 kw Temperature: v osolc Temperature: v o500
Mass flow in ine: #0.2kgh  Useful superheat: 0k Subcooling 20 k
Heating capacity: 23.18 kW Additional superheat: 0K Additional subcooling: 0K
Selection miteria:
Load 00 %
Distributor pressure drap: 0 bar
Liquid ine (Dry expansion system. Ri34a. TXY).
Selection: TES -2 No code numbers selected
Sekcted Type NS Range Nominalcapacity kW]  Min, capacty (] Load [%] DP (bar) Velocty, in [m/s] Resut
Refrigerant: R13% v
¢} TES-0E 18 N 7.191 1788 2 067 080 A
L L) o o TES-1 16 N 13.21 3.302 136 9.67 080 A
Product famiies @ TE5-2 16 N 18.41 4603 % 967 080
TZF O TES-3 16 N 23,90 5.849 7 967 080
TufTC
e ¢} TES-4 15 N 3190 7974 s 067 080
= ~ ST = e e s
™1 :
performance curve  Performance details  Code number selection  Notes

System diagram

All values are calculated based on the given operating conditions.

Additional

Discharge temperature:

‘Any increase or decrease in mass flow caused by juntions is not considered. 112 vetaled logp)-h diagram

Systemdetals | yacs fowin evaporator:  480.2kgh
TES-2 Temperature Pressure Densty  Enthelpy Entrog =

TES-55 thermostatic expansion vaive, Flare, solder and . & Py | PRy
fiange connectors Point  Desaription [=cl bar]  kgim~3] kgl (I/(ka)]
3-part design: Erass housing, stainless stee! thermostatic
clement, exthangeable orfice 1 Compressor suction S0 3498 1714 40L6 1725

2 Compressor discharge (estimated) 628 1317 60.25 4396 1757

2 Condensation dew point 0.0 1347 6623 4243 171

3 Condensation bubble point 500 1317 103 2725 124

3 Condenserout 40 1317 112 %94 1231

3 Induding additional subcoaling 40 1317 112 294 1231 6

4 After expansion valve 50 3498 5188 2684 125 .

4 Evaporation bubble point S0 3498 1279 2068 1025 1T @ sl /

Figura 57: Anélisis termodindmico para la valvula de expansion seleccionada T05-02

12.9. Seleccion valvula de expansiéon para bomba de calor de

12 kW disenada para el evaporador de simple efecto
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System:  Dry v Operating conditions
Capadity Evaporation: Condensation: Additional:
Selected fine: Liquid line Cooling capacity: W 12.00 kw Temperature v | 50 Temperature: v 50.0 s Discharge temperature:
Mass flow in line: 08.6kgh Useful superheat: 8.0 K Subcooling 20 k
Heating capacity: 15,92k Additional superheat: 0K Additional subcoolng: ok
Selection criteria:
Load! 100 %
Distributor pressure drop: 0 bar

Liquid fine (Dry expansion system. R134a. TXV)
Selection: TE5-1  No code numbers selected

Selected  Type NS Range Nominal capacty ] Min. capacity (W] Load [%] DP Dar] Velocity,in [ms] Result
Refrigerant: R134 v
¢} TES-D.5 16 N 7.191 1798 17 9.7 050 A
L L o O] TES-1 16 N 13.21 3.302 o1 9.67 050
Product families: o) TES5-2 1 N 18.41 4,603 85 9.676 050
TZF o TES-3 16 N 23,90 5849 51 9.67% 050
TuTC
e o TES-4 16 N 3130 7.974 B 967 050
— ~ e M e enc 2 aew ane
™1
Performance curve | Performance detals | Code number selection | Notes
TES-1

Liquid line (Dry expansion system. R134a. TXV).

120
E 100
TE5-55 thermostatic expansion valve, Fiare, solder and =
flange comnectors. Z a0
3-part design: Brass housing, stainless steel thermostatic E
element, exchangeable orifice 3 60
£ 40
£
= 20
0
o 2 4 6 o 12 14 16

8
Cooling capacity [kw]

Cooling capacity: 12.000kW  Heating capacity: 15.424kW  Mass flow inline: 309.62kg/h  Capadity: 90.9 %  Status: Partly open

Figura 58: Desempeno de la vilvula de expansion seleccionada T05-01
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System:  Dry o Operating conditions
Capacity Evaporation: Condensation: Additional
Selected line: Liquid line Cooling capacity; v 12,00 kw Temperature: v | s0 Temperature: v 500 Discharge temperature:
Mass flow in line: Na.6kgh  Useful superheat: 80K Subcooling 20K
Heating capacity: 15.42 W Addtional superheat: 0K ‘Additonal subcooling: 0K

Selection criteria:
Load: 00 %

Distributor pressure drop: 0 bar

Liquid fine (Dry expansion system. R134a. TXV)

Selectio:: TES -1 No code numbers selected
Selected  Type NS Range Nominal capacty ] Min. capacity (W] Load [%] DP Dar] Velocity,in [ms] Result
Refrigerant: R134 v
e] TES-D.5 16 N 7.191 1798 17 9.7 0.5 A
L oL o @ TES-1 16 N 13.21 3.302 o1 9.67 050
Product families o TES5-2 1 N 18.41 4,603 85 9.676 050
TZF [e) TES-3 16 N 23,90 5849 51 9.67% 050
TuTC
e o TES-4 16 N 3190 7.974 ERG 0.50
— ~ e M e enc 2 aew ane
™1

Performance curve | Performance details | Code number selection | Notes

System diagram  Allvalues are calculated based on the given operating conditions.

‘Any increase or decrease in mass flow caused by juntions is not considered. 112 vetaled logp)-h diagram
Systemdetals | yass fowin evaporator: 30,6 kgl
TE5-55 thermostatic expansion vaive. Flare, solder and Ei IEomers e By | BED G
flange comnectors. Point  Description [=c1 ba]  kgm3] [kl KIfkaK)]
jg:;‘,,f?jf;‘,f,{;:Qz‘f,‘;%j‘a‘”‘“s steelhermostate 1 Compressor suction 130 3498 1645 408.9 1751
2 Compressor discharge (estimated) .7 1317 57.33 4487 1.783
25 Condensation dew paint 500 1317 6623 4243 L71
35 Condensation bubble point 500 1317 103 2725 124
3a  Condenser out 480 1317 112 2694 1231
3 Induding additional subcoaling 480 117 a1 294 1231
4 After expansion valve 50 3488 5188 260.4 125
4 Evaporation bubble point 50 3.4 12758 068 1025 /‘

Figura 59: Analisis termodindmico para la valvula de expansion seleccionada T05-01
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Data sheet | Thermostatic expansion valves, type TE 5 - TE 55

Capacity in kW. Range: -40 - 10 °C. Capacity in TR. Range: -40 - 50 °F.
Opening superheat sh=4K Slunits R134a  Opening superheat sh=7.2 °F. US units R134a
Valve | Orifice | Cond. Evap. temp. [°C] Valve | Orifice | Cond. Evap. temp. [°F]
type no. temp. type no. temp.
ral -40 -30 -20 -10 0 10 ©°F] -40 -20 0 20 40 50
0.5 45 264 | 342 | 437 | 549 | 670 | 7.80 05 115 0.75 100 | 131 167 | 206 | 223
01 45 483 | 628 | 804 | 101 123 | 143 01 115 137 | 183 | 240 | 308 | 378 | 408
TES 02 45 675 | 880 | 113 141 172 | 198 TES 02 115 191 257 | 337 | 431 526 | 566
03 45 862 | 112 | 143 | 179 | 219 | 254 03 115 244 | 325 | 427 | 547 | en 7.25
04 45 114 | 149 | 192 | 243 | 208 | 345 04 115 323 | 434 | 575 | 742 | 914 | 987
05 45 150 | 190 | 240 | 300 | 367 | 432 05 115 425 | 551 712 | 910 | 113 | 123
TE12 06 45 190 | 243 | 310 | 391 485 | 575 TE12 06 115 538 | 704 | 921 119 | 150 | 164
07 45 252 | 317 | 399 | 501 62.1 739 07 115 712 | 915 | m8 | 152 | 191 20.9
TE20 |08 45 295 | 380 | 487 | 616 | 761 89.3 TE20 |08 115 834 | 111 145 | 188 | 234 | 254
09 45 326 | 421 544 | 699 | 877 105 09 115 919 | 122 | 162 | 213 | 271 29.8
10 45 350 | 475 | €31 826 105 128 10 115 986 | 138 | 189 | 254 | 327 | 362
¥ 11 45 386 | 521 694 | 906 115 140 ——— 1 115 108 | 151 208 | 278 | 358 | 396
12 45 414 | 560 | 747 | 981 126 153 12 115 16 | 162 | 223 | 301 39.1 435
13 45 498 | 678 | 909 120 154 189 13 115 139 | 196 | 272 | 368 | 479 | 532
Capacity in kW. Range: -40 - 10 °C. Capacity in TR. Range: -40 - 50 °F.
Opening superheat sh=4K Slunits R134a  Opening superheat sh=7.2 °F. US units R134a
Valve | Orifice | Cond. Evap. temp. [°C] Valve | Orifice | Cond. Evap. temp. [°F]
type no. temp. type no. temp.
ral -40 -30 -20 -10 0 10 ©Fl -40 -20 0 20 40 50
05 55 256 | 332 | 427 | 541 672 | 806 05 135 072 | 096 | 127 | 164 | 207 | 229
01 55 468 | 609 | 784 | 995 | 124 | 148 01 135 132 | 176 | 233 | 302 | 381 4.20
TES 02 55 652 | 854 | 110 | 140 | 173 | 206 TES 02 135 183 | 247 | 327 | 424 | 533 | 586
03 55 834 | 108 | 138 | 175 | 218 | 26.1 03 135 234 | 3n 409 | 531 6.71 7.40
04 55 109 | 143 | 185 | 237 | 296 | 357 04 135 306 | 4 548 | 719 | 915 | 101
05 55 144 | 180 | 226 | 283 | 352 | 428 05 135 405 | 516 | 663 | 851 108 | 120
TE12 06 55 180 | 228 | 290 | 368 | 464 | 569 TE12 | 06 135 504 | 653 | 850 | 111 143 | 160
07 55 238 | 294 | 366 | 458 | 573 | 704 07 135 667 | 837 | 106 | 137 | 175 | 196
08 55 28.1 359 | 459 | 584 | 734 | 894 08 135 787 | 103 | 135 | 176 | 226 | 252
TE20 09 55 305 | 389 | 499 | 642 | 820 102 TE20 70 135 849 | 111 146 | 193 | 253 | 285
10 55 312 | 426 | 573 | 762 | 992 125 10 135 857 | 121 169 | 232 | 308 | 350
. 1 55 340 | 465 | 626 | 831 108 136 —. 1 135 934 | 132 | 184 | 252 | 335 | 380
12 55 36.1 494 | 667 | 89.0 117 148 12 135 989 | 140 | 196 | 270 | 362 | 412
13 55 427 | 587 | 798 107 141 179 13 135 116 | 166 | 234 | 324 | 436 | 498
Subcooling correction factor, fy, Subcooling correction factor, fy.,
[ Subcooling (K] [ 2 [ 4 [ 10 [ 15 [ 20 [ 25 | 30 | [Subcooling[F] [ 2 [ 7 ] 10 [ 20 [ 3 | 4 [ s |
[ Correctionfactor | 098 | 100 | 106 | 112 | 1.17 | 122 | 128 | [Comectionfactor | 097 | 100 | 102 | 108 | 1.15 | 121 | 127 |
Distributer correction factor, f, Slunits R134a Distributer correction factor, f, US units R134a
Pressure drop Evap. temp. [°C] Pressure drop Evap. temp. [°F]
[bar] 4 | 30 | 20 | 0 | o | 10 Tpsil 40 | 20 [ o [ 20 [ 40 [ s0
ap Correction factor Ap Correction factor
0 1 1 1 1 1 1 0 1 1 1 1 1 1
1 093 0.93 0.92 092 0.90 0.87 15 0.93 0.93 0.92 0.91 0.89 0.86
15 0.90 0.89 0.88 0.87 0.84 0.79 25 0.88 0.87 0.86 0.84 0.80 0.76
2 0.86 0.85 0.84 0.82 0.79 0.71 30 0.86 0.85 0.83 0.81 0.75 0.70
Calculated at 32 °C condensing temperature. Calculated at 90 °F condensing temperature.

Figura 60: Seleccion del tipo y tamafio del orificio de las valvulas de expansion seleccionadas
T05-01 y T05-02
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Data sheet | Thermostatic expansion valves, type TE 5 - TE 55

Dimensions and weights

Element 20 g.D3
[mm] | [in] $19.2mm
Standard 53 2.09
Range -60 - -25 °C 60 236
(-75--15°F)
35mm 1.370in
— 41mm 55mm .
Inlet side Ly Ly 1.62in 2.17in
aD. [mm] | [in]
B n|1m o 10 | 039 TE 5 - Flare, angleway TE 5 - Flare, angleway
2 - Weight: 1.1 kg Weight: 2.43 Ibs
%In./16mmODF | 12 [ 047 oD3
7 In./ 22 mm ODF 17 0.67
Outlet side Ly Ly
2D, [mm] | [in]
%In./16 mm ODF 12 | 047
7 In./22 mm ODF 17 0.67 -
1%In./28mmODM | 25 | 0.98
» » ﬁ Oanfoss
3 3 o -
Valve body tmmil | fin] z ,’E
Y X 1% 28 | 110 [
S 22X28mm | 28 | 1.10 £
traight ™ o, 28 | 1.10 ]
W Hex22mm | 28 | 1.10 <
. $0.76 in £ -
Others 25 | 0.98 g
P %X 1% 39 | 154 Sy 1
N9'€ | 22 28mm | 39 | 154
way
Others 28 | 1.10 L1 L1
1.62in 1.37in
I || o B
4
Valve body [mmi| [in] L4
Tax 1% 97 | 382 TE 5 - Solder, straightway TE 5 - Solder, straightway
straieh 22X28mm | 97 | 3.82 Weight: 1 kg Weight: 2.02 Ibs
traight — "~ 97 | 382 D3
way
16X22mm | 97 | 3.82
Others 74 | 291
- %X 1% 52 | 205
N9'€ | 22x28mm | 52 | 205 _
way
Others 40 | 1.57 _ _
£
5 o c e <
$0.76 in
il
35mm 1.37in
41mm L4 1.62in L4
TE 5 - Solder, angleway TE 5 - Solder, angleway
Weight: 1 kg Weight: 2.02 Ibs

Figura 61: Hoja técnica para las valvulas de expansién de tipo TO05 seleccionadas para ambas
bombas de calor
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12.10. CAlculos de muestra

12.10.1. Evaluacién del tanque de ahogamiento de caldera

QUC‘LPOT‘ = Qaguatanq (63)

mvapcpvapAT + )\vap = mH2OCPH2OAT (64)

Del balance de masa y energia anterior se calculé lo siguiente:

Calculo 1. Energia del vapor que se ahoga en el tanque. Se utilizo la ecuacién @ y
de la secciéon de marco tedrico.

. kJ kJ
vap = 9.19kg(4.187) ——(168°C — 45°C') + 2055.66— = 47,900.20k.J
Q 14 g( )kgoc( ) + kg

Calculo 2. Energia del agua del tanque a 25°C antes de ahogar vapor.

. kJ
Q20@25°C = 162.85kg(104.83)k—g =17,071.22kJ

Calculo 3. Energia disponible aprovechable en el tanque de ahogamiento después de
haber ahogado vapor. Se utiliz6 la ecuacion de la seccién de marco teorico.

kJ
kgeC

Quap = 196.0kg(4.187) (45°C — 25°C) = 16, 383.7k.J

Calculo 4. Tasa de remocion de energia en el tanque considerando 15 minutos disponi-
bles para la operacién de la bomba

_16,413.0kJ

=18.2
900s 8.20kW

Qu
12.10.2. Dimensionamiento del evaporador y condensador

Los calculos que se presentan a continuacién aplican para el diseno del intercambiador
de captacion, el evaporador y condensador de la bomba de calor.

Calculo 5. Area transversal externa e interna por los tubos del intercambiador de calor
usando la ecuacion (28) del marco tedrico.
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A = %(0.0209111)2 = 0.00034m?

Calculo 6. Area superficial externa e interna de los tubos del intercambiador de calor
usando la ecuacion (29) del marco teorico.

As = 7(0.0209m)(1m) = 0.0657m?

Calculo 7. Velocidad lineal de los fluidos en el intercambiador usando la ecuacion ([26))
del marco teérico.

0.84kg/s
999.7kg/m?)(0.0002728m2)

MR134q = ( =3m/s

Calculo 8. Flujo mésico minimo para el refrigerante R134a. Ver ecuaciéon del marco
tedrico.

18204W
401492.29.J kg — 206752.14J / kg

MR134a = = 0.09kg/s

Calculo 9. Viscosidad cinematica para el fluido externo e interno del intercambiador.
Ver ecuacion (16) del marco teorico.

12107 3kg/ms 6
= 200 SIS 00210~
¥~ 998 16kg/m? z107"m/s

Calculo 10. Namero de Reynolds para el fluido externo e interno del intercambiador.
Se utiliz6 la ecuaciéon del marco teérico.

4(0.84kg/s)

- = 51285.87 = turbulent
7(0.0209m)(1.00210-3kg/ms) urbulento

R

Calculo 11. Namero de Nusselt para el fluido externo e interno del intercambiador. Se
utilizo la ecuacion (22)) del marco teodrico.

~0.3387(51285.87)05(7.01)3

T g

= 1.46210>
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Nota: El ntumero de Nusselt para conveccién forzada interna se calcula con la ecuacién
de Petukov (20)) ¥ (23). Y para conveccion natural se calcula con la ecuacion (24)).

Calculo 12. Coeficiente de conveccion externo del intercambiador. Se uso la ecuaciéon
(15) del marco tedrico.

_ 0508W/m°C(146210%) _ oo o0 W

h
? (0.0269m) m2°C

Nota: De la misma forma se calcula el coeficiente de conveccién interno para el fluido
interno del intercambiador.

Calculo 13. Coeficiente global de transferencia de calor para el intercambiador. Se
utilizo la ecuacion del marco teoérico.

1 1 W
= 1679.28——
(0.042817/°C)(0.0259m2)  (0.0428W/°C)(0.02992m2) m2°C

U =
Calculo 14. Temperatura media logaritmica segtn las temperaturas de entrada y salida
del R-134a y el agua en el intercambiador. Se utiliz6 la ecuacion del marco teorico.

(5°C — 20°C)
5°C
N 50

ATy, = = 10.82°C

Calculo 15. Area de transferencia de calor del intercambiador. Se calculd con la ecuacion
del marco teérico.

18204
A 8204W o

(10.82°C)(1679.28 X -)

Calculo 16. Longitud del intercambiador. Se calculdé para determinar el nimero de
vueltas del serptin.

1m?2

L=—————=11.84
7(0.0269m) "
Calculo 17. Numero de vueltas del serpentin considerando que el diametro de una
vuelta del serpetin es de 0.5 m.

11.84m
Vueltas = —— =
uernas 7(0.5m)
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En el intercambiador de calor de captacién se existe conveccidén natural por lo que se
agregan los siguientes dos céalculos para determinar el coeficiente global de transferencia de
calor:

Calculo 18. Namero de Grashoff para convecciéon natural en el intercambiador de cap-
tacion. Se calculo con la (12) de la seccién de marco teorico.

(9.8m/52)(2.81210741/k)(10°C — 45°C)(0.02858m?>)
(8.452107"m?2/s)?

Gry = = 3.15210°

Calculo 19. Nimero de Rayleigh para conveccién natural en el intercambiador de cap-
tacién. Se calcul6 con la de la seccién de marco teérico.

R, = 5.76(3.15210°) = 1.822107

12.10.3. Analisis termodinamico de la bomba de calor
Compresor

Calculo 20. Eficiencia del compresor. Se calculd con la ecuacion (56) de la seccion de
marco teorico.

_ o IBGBRW
T (1898 + 5.793)kW

Calculo 21. Trabajo isentrépico del compresor. Se calculé con la ecuacion (57) de la
secciéon de marco teorico.

_0.14kg/5(429.52 — 401.49)k.J /kg

= 4.98kW
0.77

W/

Calculo 22. Trabajo real del compresor. Se calculé con la ecuacion de la seccién
de marco teoérico.

W, = 0.14kg/s(438.1 — 408.2)kJ kg = 4.06kW

Condensador

Calculo 23. Tasa de entrega de calor a la apliaciéon o liberada en el condensador. Se
calculé con la ecuacion de la secciéon de marco teorico.
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Qu = 0.14kg/s(271.6 — 438.1)k.J /kg = —22.64kW

Valvula de expansion

Calculo 24. Potencia de subenfriamiento de la valvula de expansion. Se calcul6 con la
ecuacion (H9)) de la seccion de marco teorico.

18.02kW

Evaporador

Calculo 25. Tasa de remocion de calor de la fuente. Se calcul6 con la ecuacién de
la seccion de marco teodrico.

Q. = 0.14kg/s(408.2 — 271.6)k.J /kg = 18.6kW

Calculo 26. Coeficiente de operacion (COP) de enfriamiento y calentamiento para la
bomba de calor. Se calcul6 con la ecuaciéon y , respectivamente de la secciéon de
marco tedrico.

18.6kW
COPr 2264+ 186w 0

22.64kW
Pe = =5.
COFc (22.64 + 18.6)kW >0

12.10.4. Dimensionamiento intercambiador de coraza y tubos

Calculo 27. Temperatura media logaritmica corregida para un intercambiador de 2
pasos por la coraza y 4 pasos por los tubos. Se calcul6 con la ecuacién de la seccién de
marco tedrico.

AT, = 1.05(9.10°C) = 9.56°C

Calculo 28. Area de transferencia de calor del intercambiador. Se calculd con la ecuacion

del marco teérico.
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12
A= 00OW. 9 gm?
(9.56°C) (467.1 )

Calculo 29. Nuamero de tubos del intercambiador. Se calcul6é con la ecuacion del
marco teoérico.

9.00210~2m?
Ny=— =31
¢ 2.8m?2 3

Calculo 30. Numero de tubos por paso del intercambiador. Se calculé con la ecuacién
del marco teorico.

Calculo 31. Diametro del bundle del intercambiador. Se calcul6 con la ecuacion (47))
del marco teérico.

31
Dy = 0.0191(m)1/2-285 = 0.18m

Calculo 32. Numero de Nusselt para el fluido que fluye por los tubos y por la coraza.
Se calculd con la ecuacion del marco teorico.

N, = (2.1021073)(4.18210°)(0.88)"33 = 841.41

Calculo 33. Coeficiente de conveccién interno en los tubos del intercambiador. Se us6
la ecuacion (H1f) del marco tedrico.

_0.01408W/m°C(841.41)

= 754.52W/m?*°C
(0.0157m) /m

hi

Calculo 34. Espacio de los deflectores en la coraza del intercambiador de calor. Se
calcul6 con la ecuacion del marco teorico.

0.19
Ip = Tm — 0.065m
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Calculo 35. Diametro equivalente de la coraza o didmetro hidraulico para un arreglo
triangular de los tubos. Se calculé con la ecuacion (44]) del marco tedrico.

1.10

de = 50101m

[(0.024m)? — 0.917(0.0191)*] = 0.014m

Calculo 36. Area transversal de la coraza por donde fluye agua. Se calculd con la
ecuacion del marco tedrico.

0.024m — 0.0191)(0.19)(0.065m)

_ 2
0.024m = 0.003m

A, =

Calculo 37. Coeficiente global de transferencia de calor para el intercambiador Se utilizo
la ecuacion del marco teorico.

1

e — 0.0002 + 5.1868210~5 4 0.0004 + (s——rtrsn
(4020.51W/°C)+ : +o. x +0. +(754.52W/°C)

= 449.2W/m?°C

Calculo 38. Caida de presion en los tubos. Se utilizo la ecuacion (53) del marco teorico.

1.5m

APupos = 8 [ 4 x (2.021073) x ————
tubos 8< X (2001075 x oo e

+ 1.25) X (34.86kg/m>)(9.015m/5)? = 4899.67Pa

Calculo 39. Caida de presion en la coraza. Se utilizé la ecuacion del marco teorico.

= 11555.81Pa

1 1. 3 4 2
APeoraza = 4(4.8021072) < Y 9m> ( om > (995kg/m >2(0 27m/s)

0.014m 0.065m

Calculo 40. Potencia requerida por la bomba centrifuga de recirculaciéon de agua. Se
utilizo la ecuacion (59).

(0.84kg/s)(151.97.J /kg)

0.80 /s
(150W)(LHp)
p= \WVIVHD)  go1gp
TA6W 0
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12.11.

bomba de calor

Bomba de recirculacién de agua para los circuitos de la

Cuadro 52: Coeficientes de pérdida de fricciéon de los accesorios presentes en el circuito de la

bomba de circulacién de agua entre la fuente de calor y la bomba de calor

Tramo Factor | 1” PE | 1” Cu | 3/4” PE
Codos 90° 0.75 5 1 -
T recta 0.4 2 - 3
T usada como codo 1 1 - -
Valvula de bola 70 1 - -
Unién universal 0.04 4 2 1
Total 75.71 0.83 1.24

bomba de recirculaciénd de agua

Cuadro 53: Caudal, longitud y pérdida de carga para cada tramo de tuberia en el circuito de la

Tramo 1” PE 1”7 Cu | 3/4” PE
Diametro interno (m) 0.0267 0.0268 0.0209
Caudal (m?/s) 8.46x10~% | 8.46x10~* | 8.46x10~*
Densidad (kg/m?) 998.16 998.16 998.16
Viscosidad cinemética (kg/ms) 1.00x10~3 | 1.00x103 | 1.00x10~3
Area transversal (m?) 5.60x10~% | 5.64x10~* | 3.43x10~*
Velocidad lineal (m/s) 1.5 1.5 2.5
K/D 0.02284644 | 0.00006 | 0.0291866
Re 4.03x10* | 4.01x10* | 5.14x10%
Factor de fricciéon 0.0125 0.0045 0.01375
Largo de tuberia (m) 5.12 11.81 5.12
Pérdidas de superficie hfs (m?/s?) 9.588 7.933 13.474
Pérdidas por accesorios hff (m?/s?) 75.71 0.83 1.24
Caida de presion total (m?/s?) 97.37 9.86 44.74

Cuadro 54: Caracteristicas de disefio para el célculo de la bomba de recirculacion necesaria para la
bomba de calor de 18 kW en el tanque de ahogamiento de vapor de caldera

Bomba de recirculacion para bomba de calor de 18 kW.

Circuito tanque-evaporador | condensador-aplicacion
Caudal (m?/min) 0.051 0.011
Caudal (gal/min) 13.41 3.03
Cabeza (m) 3 10
Fluido agua limpia agua limpia
Temperatura promedio fluido (°C) 20 50
Densidad (kg/m?) 998.28 988.02
Velocidad lineal (m/s) 1.5 0.7
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Cuadro 55: Caracteristicas de diseno para el calculo de la bomba de recirculacién necesaria para la
bomba de calor de 12 kW en el evaporador de simple efecto

Bomba de recirculacion para bomba de calor de 12 kW

Circuito Evaporador-evaporador | condensador -aplicacion
Caudal (m?/min) 0.017 0.0074
Caudal (gal/min) 4.5 1.95
Cabeza (m) 9 10
Fluido agua limpia agua limpia
Temperatura promedio fluido (°C) 25 50
Densidad (kg/m?) 997.13 988.02
Velocidad lineal (m/s) 1.04 0.45

Cuadro 56: Caracteristicas de la bomba de recirculacion calculada para el sistema.

Flujo méasico

0.84 | kg/s

Eficiencia bomba 0.8 -

Caida de presion total | 151.97 | m?/s?

Potencia bomba 159.56 | J/s

Potencia bomba 0.21 HP
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Cuadro 57: Caracteristicas de diseno para la bomba de recirculaciéon seleccionada para ambas
bombas de calor calculadas

DATOS BOMBA
Marca Grundfos
Tipo GEOLINK
Modelo UPS 26-150 SF - 60 HZ
Presién nominal méax (bar) 10
Temp. min fluido (°C) 2
temp. max. fluido (°C) 110
Motor 2-polos monofasico
Velocidad (rpm) variable
Rango caudal (m?/h) 0-12
Rango cabeza (m) 0-14
Fluido Agua
potencia (HP) 0.5
Voltaje (V) 208-230
Amperaje 1.5
Variador de frecuencia si
Acoplamiento GF 15/26 brida
Peso (kg) 7.9
Diametro succién 1/27
Didmetro descarga 1/27
Material acero inoxidable
DIMENSIONES (mm)*
A 165
B 181
C 149
D 98
E 95
F 79

@ Ver mds detalles en la Figura[50,
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UPS 26-150 F/SF Flow range: 0-53 gpm (0-12 m3/h)

- Head range: 0-46 ft (0-14 m)
m]m UPS26-150F/SF Motor: 2-pole, single-phase
] RN 60 Hz
1 ) Max. liquid temperature: 230 °F (110 °C)
- 40
” 1 \ Min. liquid temperature: 36 °F (2 °C)
4 35
10 \1\ Max. system pressure: 145 psi (10 bar)
30
7 2 Model Speed Volts Amps Watts Hp Capacitor
2 \ I 35 370 12

o

IS
L o b v b b by

Il 115 341 335 1/2 40pF/180V
15 | 25 265  1/2
1] 1.7 350 172

10 -
ggszmso FI— 208 ~15 310 172 10 uF/400V
I o I 12 250 172
™~ 3 I 17 370 172
0- 0 § I 230 15 335 1/2 10uF/400V
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45Q [US GPM] ﬁ ] 12 265 12
e 3
0 2 4 6 8 10 Q [m/h]
= Approvals
UPS 26-150 FISF UPS 26-150 F/SF (SHIN
\WTERTE, dy >

o)
€ b WATER QUALITY
Cc us NSF/ANSI 61
isTeo!

Drinking Water System Components
In Accordance with NSF/ANSI 372

3

S

<

3

S

=

=
Product number Dimensions [inches (mm)] Connection type Shipping
Model dsi yP weight
15V 208-230 V A B c D E F and size [Ibs (kg)]
UPS26-150 F 95006630 95906631 6.50 (165) 7.13 (181) 5.88 (149) 3.88 (98) 3.75 (95) 3.13 (79) (2)6172"1312611:?2395 17.4 (7.9)
UPS 26-150 SF 95906632 95906633 6.50 (165) 7.13 (181) 5.88 (149) 3.88 (98) 3.75 (95) 3.13 (79) . CF, 15/26 flange 17.4(7.9)

(2) 1/2" dia. bolt holes

Note: Dimensions in inches unless otherwise stated.

Figura 62: Hoja técnica para la bomba de recirculaciéon seleccionada para bombeo de agua entre los
circuitos de la bomba de calor
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12.12. Dimensionamiento del intercambiador de coraza y tu-

bos como evaporador para la bomba de calor disenada
de 12 kW.

Cuadro 58: Caracteristicas del evaporador y condensador de la bomba de calor disenada para el
evaporador de simple efecto

DISENO INTERCAMBIADOR

CORAZA Y TUBOS COMO EVAPORADOR
Potencia 12 kW
Didmetro nominal tubos 3/4 in
Didmetro externo tubo 0.0191 m
Didmetro interno tubo 0.0157 m
Velocidad del R-134a
en los tubos (en cada tubo) 029 m/s
Reynolds para R-134a 418187 -
Area total de transferencia 2.79 m?
Largo de los tubos 1.5 m
Nuamero de tubos 31 -
Nuamero de pasos en la coraza 2 pasos
Numero de pasos en los tubos 4 pasos
Arreglo de los tubos triangular -
Pitch 0.024 m
Diametro interno de la coraza 0.194 m
Reynolds para agua 10725 -
Velocidad lineal del agua 0.43 m/s
Caudal de agua 0.0011 m? /s
Coeficiente de transferencia interno 755 W/m?°C
Coeficiente de transferencia externo 4021 W/m?°C
Coeficiente de transferencia global 449 W/m?°C
Caida de presion en los tubo AP, 5.63 kPa
Caida de presion en la coraza AP 11.56 kPa
Material coraza Acero galvanizado
Material tubos Cobre tipo M

Cuadro 59: Evaluacion del coeficiente global y el drea de transferencia de calor en funcion de la
longitud de los tubos del intercambiador de tubos y coraza

Largo tubo Coeficiente global del Area provisional

(m) transferencia (W /m? °C) (m?)

0.8 403.3 2.14

1 410.8 2.11

1.2 441.9 1.96

1.4 439.5 1.96

1.5 460.7 1.87

1.6 474.9 1.82
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Figura 63: Evaluacion del coeficiente global y el area de transferencia de calor en funcién de la
longitud de los tubos del intercambiador de tubos y coraza
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12.13.

calor propuestas

Analisis y seleccion de las fuentes para las bombas de

Cuadro 60: Analisis y seleccion de las posibles fuentes de calor para los dos tipos de bombas de
calor propuestas

Volumen
Temperaturas .
. . aproximado
. Frecuencia Calentamiento de los
Equipo . de condensados
de uso /enfriamiento condensados
CC) por vez que
se utiliza (L)
Caldera Frecuente Agua caliente 40 a 100 163
Manifold Frecuente Agua caliente 35 a 50 20-45
E A li
Yaporador de Frecuente sha ca ente y 20 a 45 10 - 70
simple efecto requiere agua fria
Columna semi
i ial A li
1ndus.t o , Poco frecuente gua ca ente y 20 a 35 10-50
de destilacion requiere agua fria
de platos
Planta semi Agua caliente
industrial Frecuente ro guiere . fl“}lfa 35 a 50 20-30
de biodiésel 4 &
Sistema
demostrativo Poco Agua caliente y Puede variar 10-40
de intercambiadores requiere agua fria | dependiendo del uso
de calor
Recuperador
eléctrico
de solventes de Poco Agua caliente Puede variar 10-40

la columna
de extracciéon
liquido-liquido.

dependiendo del uso
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12.14.

de calor propuestas

Analisis y seleccion de las aplicaciones para las bombas

Cuadro 61: Evaluaciéon de las posibles aplicaciones de las bombas de calor propuestas

Aplicaciéon | Caracteristicas Ventajas Desventajas
Podria mejorar
eficiencia de la
caldera.
Distancia corta: Podria
Aumentar la R
.. El circuito desde desaprovecharse
eficiencia de la ,
donde estara la bomba una buena
Calentar caldera
. de calor en el cuarto temperatura.
agua o aire precalentando el
. . de calderas
de ingreso aire o el agua de

a la caldera

entrada a la misma
en un circuito
cerrado.

a donde se calentaria
el agua de ingreso a la
caldera es corto
por lo tanto,
podria utilizarse
refrigerante
como fluido
de trabajo.

Podria requerir
la instalaciéon de
un circuito cerrado
nuevo en la caldera.

Incubadora

Temperaturas de
operacion
de 2 a 50 °C.
Temperatura méax:
40-50 °C
depende del tipo
de incubadora.

Se tendria que
calentar aire.

Requiere una temperatura
baja, aceptable y
con alto potencial.

Podria desaprovecharse
calor, si en caso la fuente
de calor da para una
temperatura mayor.

Se calienta
aire, no agua.

Este equipo se encuentra
adentro del laboratorio,
por lo que es importante
considerar la distancia
desde el cuarto de caldera
hasta la incubadora para la
instalacion.
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Cuadro 62

: Evaluacion de las posibles aplicaciones de las bombas de calor propuestas

Aplicaciéon Caracteristicas Ventajas Desventajas
Se produce biodiésel La planta para la reaccion
tres veces y deshidratacion requiere
por semana. ., temperaturas altas que la
Por la operacién ,
La planta opera bomba de calor no podria
) de la planta .
6 horas al dia. . darle. Sin embargo,
Planta de y el requerimiento .
.. es posible aprovechar
biodiésel ., vapor,
La reaccién se lleva la temperatura
se producen condensados
a cabo o de los condensados
o entre 30 a 55°C.
a 70°C' y el proceso de generados cada vez
deshidratacién que la planta de biodiésel
a 120 °C. opere para otra aplicacion.
El calor necesario
depende mucho de la carga
Trabajan a temperaturas o capacidad del
promedio de 40-70°C'. deshidratador.
Se debe calentar una Tiempos de deshidratacion
masa de aire. muy largos.
Funciona
con aire caliente Considerar el tiempo
y vacio. necesario para realizar la
deshidratacion.
Deshidratador El tiempo de Es una temperatura

deshidratado
depende de la
geometria y espesor
del producto

como de las
propiedades

del aire de secado,
humedad relativa,
y velocidad del aire
de secado.

baja y aceptable.

El calor de la fuente debe
ser suficiente para dar el
tiempo que sea necesario la
temperatura adecuada.

El tiempo de

deshidratado depende del
contenido de agua

del producto a deshidratar.
La temperatura también
podria variar en funciéon

a las dimensiones del
deshidratador.
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aldera

el tanque de ahogamiento de vapor en ¢

instalacién bomba de calor en

Figura 64: Planos
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