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NO TE SALVES

No te quedes inmdvil

al borde de! camino

No congeles el jubiio
No quieras con desgana

No te salves ahora
ni nunca

No te salves

No te llenes de calma

No reserves del mundo
solo un rincon tranquilo

No dejes caer los parpados
pesados como juicios

No te quedes sin labios

No te duermas sin suefio
No te pienses sin sangre
No te juzgues sin tiempo

Pero si pese a todo
No puedes evitarlo

Y congelas el jibilo

Y quieres con desgana
Y te salvas ahora

Y te llenas de calma

Y reservas del mundo
solo un rincén tranquilo
Y dejas caer los parpados
pesados COMo jUicios

Y te secas sin Iabios

Y te duermes sin suefio
¥ te piensas sin sangre
Y te juzgas sin tiempo
Y te quedas inmovil

al borde det camino

Y te salvas

Entonces
No te quedes conmigo.

Mario Benedetti
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COP
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Area de transferencia de calor, area transversal de la
trampa (pie?).

Constante en funcién de la geometria del ducto y tipo de flujo
(adim.).

Coeficiente de Operacion (adim.).

Calor especifico del material (BTU/Ib °F).

Diametro del tubo (pie).

Factor de friccién en la ec. de Darcy {adim.).
Pérdidas por friccidn en el sistema de bombeo (adim.).

Aceleracion de la gravedad (pies/s?).
Factor de conversién dimensional (ib,,, pie/lb; s2).
Flujo volumetrico de refrigerante (pie3/min.).

Entalpia (BTU/lb).

Pérdida de presion (pies de fluido).

Coeficiente convectivo de transferencia de calor
{(BTU/piezhr °F).

Conductividad térmica del liquido (BTU/pie hr °F)
Factor de pérdida de presién en valulas y accesorios (adim.).

Longitud de tuberia (pie).

Flujo masico de liquido (Ib), (Ib/min.).

Area media logaritmica para la obtencion de la resistencia
general a la transferencia de calor (pie2).

Masa de la trampa sometida al calentamiento (Ib).

Constante en funcién de la geometria del ducto y tipo de flujo
(adim.).

Flujo masico del refrigerante (Ib/min).

Masa del gas impulsor en la trampa (Ib/cicto).

Flujo masico especifico de refrigerante en el sistema

(Ib min/TR).

Relacién de recirculacion (adim.).
Numero de descargas por hora {ciclosfhr).
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INTRODUCCION.

El presente trabajo esta enfocado hacia el estudio de las caracteristicas de
los equipos de refrigeracién existentes en la actualidad, y de la manera en
que estas se interrelacionan dentro de un sistema de produccién de frio
para dotarlo de propiedades que fo hacen mas o menos adecuado para
solucionar un problema especifico.

Los alimentos son sistemas muy complejos, que en [a mayoria de los casos
tienen tiempos de vida limitados. Con el objeto de alargar su periodo de vida
util, los productos perecederos son sometidos a muy diversos procesos. De
estos procesos dos de los mas utilizados son la refrigeracién y la
congelacion, (1329,

Aungue en un primer acercamiento se puede definir a la refrigeracion y la
congelacién como "la disminucién en la temperatura de un alimento desde
su temperatura inicial hasta la temperatura final deseada” © ', podemos
afirmar que esta definicion es incompleta, pues la aplicacion del fric a los
materiales alimenticios es un proceso complejo que resulta dificil de ser
explicado concretamente sin examinar con mas profundldad lo que ocurre
cuando este se lleva a cabo.

Puede considerarse a la refrigeracién como aquél método de conservacion
que alarga la vida de [os alimentos actuando de dos maneras diferentes:

- En primer lugar impide el crecimiento de microorganismos al situar los
materiales perecederos dentro de un rango de temfneraturas que resulta
inadecuado para el desarrollo de la mayoria de ellos %% ' Otro efecto de
la reduccion de la temperatura es que los niveles de actividad de las vias
metabdlicas degradativas existentes en productos tales como carne, leche y
vegetales crudos se reducen de forma importante cuando los productos se
refrigeran, y practicamente desaparecen cuando se congelan.

- En segundo lugar, el cambio de fase que se manifiesta con la formacién de
cristales de hielo al congelar un alimento, hace que disminuya su actividad
de agua de manera similar a como sucede durante los procesos de
deshidratacion, pues el agua en estado sélido no puede ser usada en los
procesos metabdlicos de los microorganismos.

Por estas razones la efectividad de la aplicacién de bajas temperaturas
como método de conservacion de perecederos €s muy grande, aungue ho
debe perderse de vista que en ocasiones el uso del frio también constituye



un pasc mas dentro de los procesos necesarios para la elaboracion de
algdn producto. Como sucede en los siguientes casos:

- Los helados se envasan a -5°C, ya que a esta temperatura tienen una
consistencia muy viscosa que facilita el llenado de los recipientes. Luego del
envasado se les coloca en un ambiente a -30°C para lograr su
endurecimiento completo.

- La refrigeracién se emplea para curar los quesos o algunos productos
carnicos especiales tales como jamones o tocinos, a los cuales se les debe
mantener a temperaturas que varian desde 10°C a 20°C por algunos dias o
meses segln sea el caso.

- Dos reacciones quimicas importantes deben ocurrir en |a elaboracién de la
cerveza: 1) Conversion de las féculas a azudcares (malteado), y 2)
Fermentacion, que convierte los azticares en alcohol y dioxido de carbono.
La fermentacion es exotérmica, y es necesario extraer el calor para
mantener el proceso, que se detiene cuando la temperatura sube. La
refrigeracion se emplea para mantener la mezcla en fermentacian entre 7°C
y 13°C, y también para enfriar los espacios en donde se almacena la
cerveza por dos o tres meses para su maduracion.

- Los refrescos carbonatados usualmente contienen en disolucion 2 a 5
volimenes de didxido de carbono. Como a temperatura ambiente es
imposible lograr esta disolucién sin trabajar a altas presiones, se emplean
las bajas temperaturas para obtener una mejor estabilidad en la bebida, con
lo que se reduce el espumeo durante la operacion de ltenado de botellas y
se disminuye la presion a la que se debe efectuar la carbonatacion. % %28,

No obstante que los sistemas de refrigeracion por compresién mecanica
han sido desarrollados desde hace mas de un siglo, aun en nuestros
tiempos no existen criterios exactos que permitan elegir cual de los
diferentes disefios posibles es el mas adecuado para algun casc en
particular, sino que se siguen aplicando muchas de las llamadas "reglas de
dedo” . Esto sucede en parte por la extremada diversidad de los casos
posibles, y en parte porque no se han reportado datos referentes al calculo
de eficiencia para los sistemas recirculados disponibles de manera
comercial.

Aunque finalmente la eleccion del tipo de disefio es responsabilidad del
ingeniero encargado del proyecto, existen algunas normas de caracter
general que deben seguirse y que obedecen a una o mas de las siguientes
consideraciones:



- Tiempo de operacién a lo largo del ano, independientemente de las
condiciones ambientales.

- Posibilidad de variaciones abruptas de carga térmica (del 0 al 100% de la
capacidad) durante cortos periodos de tiempo, debiéndose evitar
variaciones apreciabies en los niveles de temperatura.

- Control de escarcha para aplicaciones que requieran funcionamiento
continuo.

- Distribucién y manejo del aceite lubricante.

- Una amplia variedad de métodos para el intercambio de calor, asi como
para la alimentacidon a los evaporadores, por ejemplo: Expansién Directa,
Recirculacion de Liquido o Alimentacion Inundada, ademas de la posibilidad
de utilizar refrigerantes secundarios.

- La eficiencia del sistema, su simplicidad de operacion y de mantenimiento.

- Las presiones de operacidon y las razones de compresion que puedan
demandar sistemas de etapas multiples.

- Requerimientos eléctricos especiales.

Con el fin de esclarecer un poco las ventajas y desventajas causadas por la
gran variedad de instalaciones frigorificas posibles en la actualidad, es que
se realiza el presente estudio. Para su desarrolic se ha llevado a cabo una
investigacion bibliografica que constituye el marco tedrico sobre el cual se
fundamentaran juicios, conclusiones y recomendaciones. Una vez planteado
el marco tedrico se han propuesto los dos disefios de instalaciones que son
mas usados a nivel industrial. El recirculado por bombas, y el sistema
Phillips. Los dos casos se han resuelto para las condiciones de operacion
mas comunes en nuestro pais. Finalmente se ha procedido a analizar el
desempefio de cada una de las opciones desde el punto de vista de sus
pérdidas de eficiencia para poder decidir de manera concreta cual de los
dos métodos de recirculacion plantea mayores ventajas.



METODOLOGIA DE TRABAJO,

Para la resolucion del estudio definido en la introduccion, sera necesario
desarrollar el siguiente cuadro metodoldgico:

DEFINICIGN DEL PROBLEMA A ESTUDIAR.

A nivel industrial existen dos métodos de recirculacion de liquido que son
usados ampliamente en el disefio de instalaciones frigorificas, son el
sistema por bombas, y el sistema Phillips.

No obstante su vasta aplicacion, no se han desarrollado modelos de caiculo
que permitan hacer una comparacion tedrica del desempefio de cada uno
de estos sistemas en alg(n caso practico dado, y no existen datos que
determinen cual de los dos sistemas es mas eficiente. El objeto del presente
estudio sera generar de manera tedrica este modelo de calculo, y aplicario a
los dos metodos de recirculacidn, para contrastar su desempefio en las
condiciones de operacion que se presentan mas frecuentemente.

OBJETIVO GENERAL.

Establecer un sistema de calculo que permita evaluar las pérdidas de
eficiencia generadas por el uso de los métodos mas comunes de
recirculacion de liquido, a través del anaiisis de los fenémenos que ocurren
durante su funcionamiento, y resolverlo para las condiciones de operacion
mas frecuentes en la practica con el fin de conocer sus diferencias.

OBJETIVO PARTICULAR 1.

Establecimiento de las presiones reales de succién y descarga en los
sistemas recirculados de refrigeracion, mediante la elaboracion y solucién
de una secuencia de calculo que permita cuantificar las pérdidas de presion
gue sufre el refrigerante al fluir por sus tuberias, basado en el anélisis de los
fendmenos de fiujo de fluidos que suceden durante su operacion.



OBJETIVO PARTICULAR 2

Establecimiento de las temperaturas reales de succién y descarga en los
sistemas recirculados de refrigeracion, mediante la elaboracién y solucién
de una secuencia de calculo que permita cuantificar las ganancias de calor
que sufre el refrigerante al fluir por sus tuberias, basado en el analisis de fos
fendmenos de transferencia de calor que suceden durante su operacion.

QOBJETIVO PARTICULAR 3.

Evaluacién de los coeficientes de operacion para sistemas recirculados de
refrigeracion, mediante la elaboracién y solucién de una secuencia de
calculo que permita cuantificar los flujos de refrigerante a los compresores,
asi como sus consumos de potencia, basado en el analisis de ios
fenémenos termodinamicos gue suceden durante su operacion.

OBJETIVO PARTICULAR 4.

Contrastacion del desempefio de los dos sistemas recirculados mas usados
a nivel industrial, a través de la comparacién de sus coeficientes de
operacidbn y de las caracteristicas particulares que permiten el
funcionamiento de cada uno.
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.- EL CICLO DE REFRIGERACION POR COMPRESION MECANICA.
COMPONENTES Y FUNDAMENTO TERMODINAMICO.

1.1.- CICLO EN UNA ETAPA.

El sistema de refrigeracion mas sencillo que se conoce, y que es
practicamente el Unico que se usa en [os equipos a nivel doméstico y
comercial, es el de una sola etapa de compresion. Se trata de un ciclo
sumamente simple en cuanto a su operacién, que en [a mayoria de [os
casos cuenta Unicamente con los componentes basicos del ciclo, como se
muestra en la fig. 1.

l.a funcién %ue cumple cada uno de los componentes de! ciclo en una etapa
es (3. 8, 22, 23, 26).

- El compresor actha como una bomba de desplazamiento positivo,
succionando refrigerante en estado vapor proveniente del evaporador, y
descargandolo como gas a alta presién hacia el condensador. Como
resuftado del trabajo del compresor se tiene que la presién del evaporador
del sisterna tiende a mantenerse elevada. Por otro lado, al descargar gas a
alta presion y temperatura hacia el condensador, la presién en este {ado del
sistema tiende a mantenerse baja.

- £l condensador es un intercambiador de calor que tiene como funcién
favorecer el cambio de fase del refrigerante, que llega como gas a alta
presién y temperatura, y sale como liquide saturado. Para lograr Ia
condensacioh es preciso que los calores involucrados, que son el calor
latente de condensacién y e! sensible de sobrecalentamiento, sean
transferidos a un medio externo que puede ser aire o agua.

El tamafio del condensador respecto a la capacidad y potencia del sistema
de compresion ¥ a las condiciones del medio ambiente hacia donde se
transfiere el calor es lo que determina las condiciones existentes en el lado
de alta presion del sistemna, y debera ser cuidadosamente dimensionado o
seleccionado para que toda la instalacion funcione adecuadamente.

- La valvula de expansion es el componente encargado de regular la
alimentacion de refrigerante liquido al evaporador al tiempo que provoca ia
expansion del mismo. Una tercera funcion de la vailvula es mantener
separados los lados de aita y baja presion del sistema.

Aunque en los ciclos a nivel doméstico y comercial, y aun en aquéllos a
nivel industrial con expansion termostatica, fa valvula de expansién es un



componente fundamental de control, en los sistemas recirculades cumple
solo las funciones de regular la cantidad de refrigerante que va al
evaporador y separar los lados de alta y baja presion.

- El evaporador es el intercambiador de calor donde se realiza el cambio de
fase de refrigerante liquido a vapor, favorecido por la baja presion. El
tamafio del evaporador con respecto a la carga térmica del sistema y a la
capacidad del compresor determinan las condiciones existentes en ef lado
de baja presién del sistema, y debera de ser dimensionado o seleccionado
cuidadosamente para mantener de manera 6ptima las condiciones del
medio a enfriar, sea aire, agua, o cualquier otro material.

Como arriba se ha mencionado, los cuatro componentes del ciclo de
refrigeracién estdn muy relacionados entre si, y cualquier problema en su
seleccidn u operacion, generard ya sea disminucién en la capacidad de
absorcion de calor del sistema, o mayor consumo de energia durante su
trabajo, ambas cosas se expresan finalmente como una pérdida de
eficiencia en la instalacién.

Ademas de los componentes basicos, en las instalaciones a nivel industrial
existen equipos suplementarios usados para dar una mayor seguridad en su
operacion, y son %;

- Recibidor de liquido. Se incorpora en los sistemas para servir como el
depdsito principal del refrigerante que va a los evaporadores, ademas de
que maneja las variaciones de volumen de fluido entre el condensador vy el
lado de baja presién durante su operacidon normal o en los paros para
reparacion o descarche. De manera ideal, el recibidor de liquido debe ser lo
suficientemente grande para contener la carga total de fluido en el sistema.
Para su correcta operacién, los recibidores deben mantener la misma
presion que los condensadores.

- Separador de aceite. Es un dispositivo que resulta necesario tanto en
sistemas de una etapa como en sistemas de dos etapas, cuya funcidon es
separar el aceite que es arrastrado con el vapor a alta presion y alta
temperatura a la descarga del compresor, acumulario, y finalmente
retornarlo al carter del compresor para que cumpla su funcion lubricante.
Los separadores de aceite cuentan en su interior con mallas que hacen mas
eficiente su desemperio.

- Acumulador de succion. Previene la entrada de liquido hacia la succion del
compresor. Se frata de recipientes que pueden ser verticales u horizontales,
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y que frecuentemente cuentan con mamparas o rejillas que mejoran la
separacion del ligquido.

Todos los acumuladores de succién, y especialmente aquellos que no
mantengan un nivel de liquido de manera intencional, deberan contar con
algin mecanismo que permita eliminar cualquier cantidad de liquido que
pudieran llegar a contener. Prefiriéndose las bombas mecanicas o los
tanques recirculadores @,

Conforme a lo anterior, la configuracion real del sistema en una etapa es
como aparece en la fig. 2, ¥ 2

Para un buen conocimiento de los ciclos frigorificos por compresion
mecanica se requiere del estudio a profundidad no sélo de los procesos
particulares que los constituyen, sino también de las relaciones que existen
entre los diferentes procesos y los efectos que un cambio en cualquiera de
ellos tendria en todo el ciclo. Esto se ha simpiificado lo suficiente por el uso
de graficas y diagramas sobre los cuales se puede mostrar el ciclo
completo.

1.1.1.-REPRESENTACGION EN EL DIAGRAMA PRESION-ENTALPIA.

El diagrama Presién-Entaipia, también conocido como diagrama de Mollier
es la representacion de las variables que definen el estado termodinamico
de una sustancia dentro de un sistema coordenado en el que [a entalpia
ocupa el eje de las abscisas, y la presion el eje de las ordenadas.

El punto sobre el diagrama de Mollier que represente la condicion del
refrigerante para cualquier estado puede ser ubicado si se conocen dos
propiedades del estado del fluido. Una vez localizado el punto en el
diagrama, podran leerse todas sus ofras propiedades.

Una vez que dentro del diagrama Presion-Entalpia se ha trazado la linea
coirespondiente a los estados de saturacion de la sustancia, podemos
distinguir claramente tres zonas dentro def mismo, segun se ilustra en la
ﬁg 3 (5.21,26)'

1.- Zona de liquido subenfriado. Localizada a la izquierda de la linea de

liguido saturado, manifiesta cualquier disminucidn en el contenido
energético de la sustancia, como una reduccion en su temperatura.

tn



2.- Zona de mezcla liquido-vapor. Es el area delimitada por las lineas de
saturacién, en la cual coexisten los estados liquido y vapor de la sustancia,
manifestandose cualquier cambio en su contenido energético como una
generacion de vapor o condensacion de liquido.

3.- Zona de vapor sobrecalentado. Localizada a la derecha de la linea de
vapor saturado, manifiesta cualquier incremento en el contenido energético
de la sustancia como un aumento en su temperatura.

El analisis de los ciclos frigorificos cuando se les ubica en el diagrama de
Mollier es una herramienta muy datil para el diagndstico de problemas
operativos, o para la prediccién del comportamiento de los nuevos sistemas,
ya que permite evaluar cada uno de los pardmetros implicados en su
funcionamiento.

Para el ciclo en una etapa, la representacion en el diagrama Presion-

Entalpia es mtg similar al ciclo de Rankine, como se muestra en la
ﬁg 4 (3, 13, 15, 21, 25)

- La linea que va del punto 1 al punto 2 representa el trabajo del compresor,
el cual succiona vapor saturado en 1, lo comprime de manera isoentrépica,
y lo descarga como vapor sobrecalentado a alta presion en el punto 2.

El trabajo realizado por el compresor sobre el fluido refrigerante se define
por:

W= M-(h,—h) (1.1)

- La linea que va del punto 2 al punto 3 representa ia eliminacion de calor
que sucede en el condensador, a presidon constante, en el cual ingresa
vapar sobrecalentado, pierde su calor sensible de sobrecalentamiento, y su
calor latente de condensacion, saliendo del equipo como liquido saturado a
alta presién.

La cantidad de calor cedida en el condensador hacia el medio de alta
temperatura es:

Qe = M-{h, = k) (1.2)

- La linea que va del punto 3 al punto 4 representa el paso a través de la
valvuia de expansion, en la cual ingresa el refrigerante liquido saturado, es
sometido a una calda de presion subita, que al realizarse sin intercambio

11



FIG. 3.— REPRESENTACION DEL DIAGRAMA PRESION — ENTALPIA

FIG. 4.- CICLO IDEAL EN UNA ETAPA EN EL DIAGRAMA
PRESION-ENTALPIA.
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térmico con el exterior provoca una modificacion de! estado termodinamico
del fluido, de tal manera que ocurre |a generacion de una fraccion de vapor
a costa del enfriamiento de la fraccidn liquida restante, a la salida de la
valvula de expansion tenemos una mezcla de liquido y vapor a baja presion
y baja temperatura.

En la vélvula de expansidn, el proceso resulta ser a entalpia constante:

hy = h, (1.3)

En la mezcla liguido-vapor resultante, ia fraccion liquida se obtiene como:

_ h1"h4
s (1.4)

y la fraccidn vapor es:

- h4 "hs
X, Ty (1.5)

en cualquier parte del sistema donde ocurra alguna pérdida de presién y
coexistan las dos fases se dara una cierta generaciéon de vapor a partir de!
liguido, y se podran utilizar las relaciones anteriores para evaluar las
fracciones resultantes,

- La linea que va del punto 4 al punto 1 corresponde al cambio de fase a
presion constante de la mezcla liquido-vapor que entra en el evaporador,
absorbe calor del medio ambiente, ganando su calor latente de evaporacion,
y sale como vapor saturado a baja presion, hacia la succidon del compresor
para repetir el ciclo.

El calor extraido por el refrigerante del medio a enfriar (conocido como
potencia frigorifica} a partir de su paso por el evaporador es:

0, =M-(h~h,) (1.6)
siendo h,-h, ei efecto refrigerante del fluido en el sistema, que depende de
las condiciones de alimentacidon del refrigerante al evaporador, y de la

presién de evaporacion.

El efecto refrigerante permite calcular la masa de fluido que esta circulando
continuamente en el ciclo y que es comprimida. Como el gasto de energia
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en una instalacion dada depende directamente det flujo masico en la
succion de los compresores, se trata de tener el mayor efecto refrigerante
posible para disminuir al maximo el flujo en el sistema.

E! coeficiente de operacion referido al ciclo de Rankine, COP, es la refacion
entre fa cantidad de calor absorbida por el refrigerante en el evaporador, y el
trabajo suministrado en el compresor 429 :

Q_h-h (1.7)
Wk —h

COP =
Este coeficiente es adimensional e indica la cantidad de unidades de
refrigeracion que se obtienen por unidad de potencia suministrada. El ciclo
de Rankine resulta de eliminar las limitaciones técnicas en la aplicacion dei
ciclo de Carnot, lo cual no permite obtener el mismo desempefio que en el
Camnot original, donde el COP esta sélo en funcion de las temperaturas de
evaporacion y condensacion:

cop = Ter (1.8)

Tmnﬂ e

Es claro que a medida que T, se reduce el coeficiente de rendimiento se
hace mas pequefio, pues el numerador disminuye y el denominador
aumenta, por tanto, la cantidad de trabajo necesaria para mantener una
temperatura baja con una carga térmica constante crece rapidamente a
medida que la temperatura es menor.

Es posible establecer una relacién entre el COP referido al ciclo de Rankine
y el COP referido al ciclo de Carnot, y de esta forma calcular la eficiencia del
sistema frigorifico:

_cor
COP.

c

x 100 =% (1.9)

H

Es importante mencionar que en el ciclo ideal se considera que la
transferencia de calor en el evaporador y en el condensador ocurre sin que
exista una diferencia finita de temperaturas entre ef fluido que emite el calor
y el fluido qgue absorbe el calor, ademas de que todos los equipos estan
interconectados por tuberia que no presenta pérdidas de presion o
transferencia de calor con los alrededores & 9.
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1.1.2.- DESVIACIONES DE COMPORTAMIENTO IDEAL EN INSTALACIONES
FRIGORIFICAS POR COMPRESION MECANICA.

Las desviaciones del comportamiento ideal generadas por la interaccién
entre la instalacion frigorifica y el medio ambiente exterior, y por la
presencia de pérdidas de eficiencia en su interior son 82125

A} Sobrecalentamiento en el vapor succionado por los compresores.
8) Subenfriamiento en el liquido alimentado a la valvula de expansidn.

c) Caidas de presion en el fluido a su paso por tuberias, evaporadores y
condensadores.

D) Presencia de friccién en la valvula de expansién.

E) La compresion no es isoentrdpica.

A) SOBRECALENTAMIENTO.

En el ciclo ideal se supone que el vapor succiocnado por el compresor se
encuentra en estado saturado a la presion de evaporacion. En la realidad
esto ocurre en muy pocas ocasiones, ya que fa transferencia de calor en la
tuberia de succién del compresor es imposible de evitar, e incluso en los
sistemas de expansion directa es una condicidn indispensable el tener
vapor sobrecalentado a la salida del evaporador debido al funcionamiento
particular de la valvula de expansion termostatica.

No obstante que el sobrecalentamiento a la succion es una desviacion del
ideal que como tal provoca una disminucion en la eficiencia del ciclo, en
ocasiones es deseable e incluso benéfico tener un ligero
sobrecalentamiento para evitar lo mas posible la succién de liquido en el
compresor, lo que puede ser motivo de costosos darios en el mismo.

Dependiendo de donde se lleve a cabo, el sobrecalentamiento en la succién
puede clasificarse como Util e inatil:

- El sobrecalentamiento Util es todo aquél que sirve para desplazar carga
térmica del medio que se desea enfriar, puede tener lugar en el propio
evaporador o en la tuberia de succién del gas hacia el compresor, hasta el
momento en que este sale del espacio refrigerade. En este caso ia cantidad
de calor absorbida por unidad de masa de fluido es mayor que en el ciclo
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saturado, por lo que es necesario circular una cantidad menor de fluido en la
instalacién, consumiendo una menor potencia en su compresién. Sin
embargo, como el trabajo de compresiéon por unidad de masa tiende a
aumentar al existir sobrecalentamiento con respecto al del ciclo saturado, el
efecto neto es una disminucion en el coeficiente de operacion de la
instalacion.

- El sobrecalentamiento inutil es aquél en el que el calor absorbido por el
vapor refrigerante no forma parte de la carga térmica del medio a enfriar,
sino que es fomado del medio ambiente exterior, generalmente por la
transferencia de calor que se da en la tuberia que va desde el espacio
refrigerado hasta la succion del compresor propiamente dicho. En este caso
en la instalacion se debe circular exactamente el mismo flujo de refrigerante
que cuando se trabaja en régimen saturado. Aunado a esto, el incremento
en el trabajo de compresion y en el volumen de vapor que debe desplazar el
compresor generan una disminucién en el coeficiente de operacién de la
instﬁgacién aun mayor que aquella ocasionada cuando e! recalentamiento es
atit .

Sea cual sea la forma o el lugar en que se lleva a cabo el
sobrecalentamiento, su representacion en el diagrama de Mollier se hace de
la misma manera; continuando la linea de evaporacion de! fluido a presion
constante hacia la zona de vapor recalentado hasta el punto donde se cruza
con la linea de temperatura correspondiente a su sobrecalentamiento (1.
Para localizar el punto en la descarga del compresor (2') se sigue la linea de
entropia constante desde el punto anterior, hasta cruzar la linea de presién
constante correspondiente a la presidn de condensacion como aparece en
el diagrama de la fig. 5, ® 829,

Para el caso del régimen sobrecalentado, el trabajo de compresion se
calcula como:

W=M-(h —h) {1.10)
La cantidad de calor cedida en el condensador es:
Qo = M-(hz.—h3) (1.11)

Cuando el recalentamiento es util, l1a cantidad de calor absorbida del
espacio refrigerado se expresa como:

Q, = M-(h.—h,) (1.12)

16



y es mayor que la potencia frigorifica cuando se trabaja en ciclo saturado.

Si el sobrecalentamiento es indtil la potencia frigorifica se calcula
exactamente igual que en el régimen saturado:

Oy =M (h—h) (1.13})

El coeficiente de operacion COP referido al ciclo de Rankine se obtiene de
dos maneras diferentes dependiendo del tipo de sobrecalentamiento:

a) Util:
cope2 b (1.14)
W h.—h,
b} Inutil:
cop=_hh (1.15)
W h.—h

Como la diferencia hy-h4 es menor que hy-hy4, puede concluirse que el COP

para el régimen con sobrecalentamiento indtil es menor que para el régimen
con sobrecalentamiento atil,

Si obtenemos el COP tedrica referido al ciclo de Carnot como en (1.8):

CO[_)‘ = nl'r
T T

cond — A erp

podremos comparar directamente el desempefio de un sistema con
recalentamiento respecto a la instalacién mas eficiente posible, que seria el
ciclo de Carnot invertido, aplicando la ec. (1.9):

_ COP

COP

[

x100 =%

donde el porcentaje de eficiencia significa la desviacidn de la eficiencia del
sistema en estudio con respecto a la del ciclo saturado simple.

Para evaluar la cantidad de sobrecalentamiento presente en el vapor a la
succion del comprasor es indispensable conocer las ganancias de calor que
ocurren en las tuberias del lado de baja presion de la instalacion. Con este
dato y con las propiedades del vapor, se puede calcular exactamente la
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FIG. 5.~ CICLO EN UNA ETAPA CON SOBRECALENTAMIENTO

FIG. 6.— CICLO EN UNA ETAPA CON SUBENFRIAMIENTO
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ubicacion del punto hq- en el diagrama de Mollier para cualquier ciclo dado,
como se detallara mas adelante.

B) SUBENFRIAMIENTO.

El subenfriamiento del liquido que es alimentado a la valvula de expansion
es un efecto deseable en cualquier instalacion frigerifica, ya que aumenta la
eficiencia de la valvula de expansién y mejora el coeficiente de operacion
del ciclo. Para la representacién del ciclo en el diagrama presidn-entalpia, el
subenfriamiento se esquemafiza continuando la linea de condensacion del
vapor a presion constante hacia la zona de liquido subenfriado, hasta cruzar
la linea de temperatura cofrespondiente al subenfriamiento del liquido. Si a
partir de este punto se fraza una vertical hasta liegar a la linea de presion de
evaporacion, se habra ubicado el punto de entrada de liquido en el
evaporador después de haber pasado por la valvula de expansion, como se
muestra en la fig. 6, 82429,

Como se esquematiza en el diagrama, el efecto inmediato de tener
subenfriamiento es el aumento en el efecto refrigerante del fluido que circula
en el ciclo, que de ser igual a h,-h, cuando se trabaja en la saturacion,
aumenta a h,-h,.. Una consecuencia directa es que el gasto masico de fluido
que circula en el sistema se reduce, pues cada unidad de masa absorbe
una cantidad mayor de calor del espacio refrigerado. Como el vapor del
punto 1 es vapor saturado, el frabajo de compresién es el mismo que
cuando se opera en ciclo saturado, perc €l volumen de vapor que se debe
despltazar en el compresor es menor, por lo que el consumo de energia
disminuye .

Segin el medio hacia el cual se disipe el calor para provocar el
subenfriamiento se puede distinguir entre subenfriamientc con medio
externo y subenfriamiento con medio interno.

El subenfriamiento con medio externo ocurre en las tuberias que drenan
liquido del condensador hacia el recibidor de liquido, € incluso en el propio
recibidor. En este caso el calor de subenfriamiento sale del sistema hacia el
medio ambiente, generando todo el incremento de eficiencia arriba descrito,
por o que se trata de un métodc muy recomendable para mejorar el
desempefio de una insialacion determinada.

El subenfriamiento con medio interno se realiza sin la intervencion del medio

ambiente para extraer calor del refrigerante, ya que es el propio fluido en
estado vapor el que absorbe calor del liquido medianie su paso a través de
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intercambiadores de calor ®, Nétese que en este caso el vapor gue llega al
compresor se encuentra en estado sobrecalentado.

Al operar en ciclo subenfriado, el trabajo de compresioén se obtiene de dos
maneras distintas segun el medio con que se realice:

a) Con medio externo resulta igual a (1.1):
W= M (h )
b) Pero con medio interno es:
W= M- (h.—h) (1.186)

La cantidad de calor cedida en el condensador también se calcula de dos
maneras distintas:

a) Con medio externo de la misma forma que en el ciclo ideal, ec. (1.2}
Ot = M -(hy - hy)

b) Perc con medic interno es:
Oy = M -(hy — 1) (1.17)

sin embargo, no importando el medio para obtener el subenfriamiento, la
cantidad de calor extraida del espacio refrigerado es:

Oy =M-(h—h,) (1.18)

pero una vez mas, e! coeficiente de operacion referido al ciclo de Rankine
se expresa de dos maneras diferentes:

a) Con medio externo:

h —-h,
Ccop=—"—%x 1.19
s (1.19)
b) Con medio interno;
cop=tzhe (1.20)
h.—h,
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El coeficiente de operacion referido al ciclo de Carnot inverso esta dado por
(1.8):

cop, = —ar__
T - T,

ca evr

y al relacionar los coeficientes de Rankine y Carnot obtenemos en
porcentaje la eficiencia del ciclo subenfriado como en (1.9):

COoP
cor,

[

x 100 =%

ﬂ:

Para estimar la cantidad de subenfriamiento en el liquido a [a entrada de la
valvula de expansion es necesario canocer la forma en que se realiza este
proceso, asi como la cantidad de calor que se transfiere (esto se logra a
través de las especificaciones del intercambiador de calor usado para
subenfriar, 0 bien, se usan datos estandarizados), con ello, y con las
propiedades del fiquido se puede ubicar el punto h,: en el diagrama Presion-
Entalpia, como se vera mas adelante.

¢) PERDIDAS DE PRESION.

El fiujo del fluido a través del condensador, evaporador, tuberias y valvulas
que componen una instalacion frigorifica genera perdidas de presion por
efecto de la friccion tanto interna (por la propia viscosidad del liquido o
vapor), como externa (entre las superficies de contacto fluido-tuberia). La
representacion en el diagrama Presion-Entalpia para el ciclo de
refrigeracién con caidas de presion sin considerar sobrecalentamiento o
subenfriamiento es como aparece en la fig. 7 2.

Si se toma como punto de referencia la salida del evaporador (justo en la
linea de vapor saturado) y se compara con la succion del compresor (el
punto a la menor presién de la grafica) puede concluirse que el resultado de
las caidas de presion tanto en la tuberia de succién como en los dispositivos
de control de flujo y en los platos de valvulas es que el refrigerante llegue al
cilindro de compresion con una presién y una temperatura menores, y un
volumen especifico mayor a los del ciclo saturado, consumiendo una mayor
potencia para vencer una relacién de compresion mayor y para despiazar
un volumen mas grande de vapor @

El proceso de compresion en el ciclo con caidas de presion puede
considerarse igual al que sucede en el ciclo saturado, con ia particularidad
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de que la presién de descarga en el cilindro es mayor gue la presion de
condensacion real en el sistema, esto es porque para descargar el gas el
compresor debe vencer las pérdidas causadas por el plato de valvulas, las
tuberjas y los accesorios de control que lo llevan hasta el condensador, y
que corresponde a la linea 2-2' en la fig. 7. Para el caso de la tuberia de
descarga el efecto es igual al de las pérdidas en la succion, pero en sentido
inverso, el compresor deberd mantener una presiéon mayor a la presion de

disefio incrementando su relacion de compresion y su consumo energeético
(29)

Aungue aqui se detallan las pérdidas de presién en el plato de valvuias
porque realmente existen y no deben dejar de visualizarse, es preciso
senalar que estas pérdidas sélo se presentan en los compresores
reciprocantes, ya que los de tornillo y los rotatorios carecen de platos de
valvulas. Por otro lado, de manera practica no se consideran los efectos de
los platos al realizar la seleccién de un compresor, ya que los fabricantes
proporcionan datos de capacidad obtenidos a través de pruebas con sus
equipos a diferentes condiciones de operacidon, donde tales pérdidas estan
estandarizadas.

Si se analiza el condensador como equipo se tiene que las caidas de
presion en este son inevitables, pero si la interconexién de tuberias se hace
de manera adecuada es, posible compensarlas de tal manera gue sean
nulas %30,

El flujo del liquido refrigerante desde el recipiente de liquido hasta la vatvula
de expansion genera otra pérdida de presién, la cual ocasiona un descenso
en su temperatura, asi como la formacién instantanea de una cierta
cantidad de vapor para compensar el enfriamiento, de tal forma que a la
valvula llega una mezcla de liquido con una pequefia cantidad de vapor.

Aunque este efecto reduce la eficiencia de la valvula de expansién
(dispositivo disefado para operar con liquido saturado), sus repercusiones
en el sistema como ciclo global son inexistentes, pues de una forma o de
otra la presion y temperatura del refrigerante deben llevarse a las
condiciones de evaporacién, si esto sucede en cierta medida en la tuberia
de liquido no es relevante ®,

Es claro que las caidas de presion en las tuberias de succion y descarga
afectan de manera importante la operacién de las instalaciones frigorificas,
reduciendo siempre su eficiencia. Por tal motivo la recomendacion para
disminuir este problema es dimensionar las tuberias para que las pérdidas
sean minimas 9.
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FIG. 7.— CICLO EN UNA ETAPA CON PERDIDAS DE PRESION

FIG 8.- CICLO EN UNA ETAPA CON PERDIDAS DE PRESION
Y GANANCIAS DE CALOR.
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Por ultimo, al considerar las caidas de presion aunadas a los efectos del
sobrecalentamiento y subenfriamiento presentes en un ciclo de refrigeracion
se obtiene una representacion en el diagrama presién-entalpia como la de
la fig. 8, donde los efectos se han exagerado para facilitar la
esquematizacion, 8 %!,

La ubicacién exacta de los puntos comespondientes a la descarga y la
succion del compresor se hace después de analizar detenidamente los
fenomenos de flujo de fluidos que le ocurren al refrigerante a cada paso del
ciclo, y son las propiedades correspondientes a estos puntos las que deben
usarse para determinar los parametros de operacién de una instalacion en
particular.

. D) EXISTENCIA DE FRICCION EN LA VALVULA DE EXPANSION.

El proceso que se realiza en la valvula de expansion es un cambio desde
una presién alta hasta una presion baja sin la realizacion de trabajo (dtil.
Como consecuencia, el nuevo estado termodinamico dentro del fluido
resulta en la evaporacidén instantanea de una parte del liquido y el
enfriamiento de la fraccion restante.

Como el fluido permanece muy poco tiempo en la valvula de expansioén, la
suposicion de gue se trata de un proceso adiabatico se mantiene, pues la
ganancia de calor experimentada por el refrigerante en este paso es
minima. Lo mismo sucede en el caso de la pérdida de presion por friccion,
pues al fratarse de un solo accesoric, la friccibn en la valvula puede
considerarse despreciable con respecto a la friccién con el resto de los
componentes de la instalacién. Sin embargo, !a pérdida por friccién en
realidad existe y esto es suficiente para hacer de la expansiéon un proceso
adiabatico irreversible. Se menciona aqui para gue no pase desapercibido el
aspecto tedrico, pero en las aplicaciones siguientes se considerara a la
expansién como un proceso adiabatico reversible 2 8.

E) COMPRESION POLITROPICA EN LUGAR DE ISOENTROPICA.

En et ciclo frigorifico ideal se supone que el compresor realiza una
compresion adiabatica reversible, conocida como isoentrépica, sin embargo,
en la realidad la compresion sucede dentro de los dos limites del proceso,
que son el isotermico y el adiabatico, por lo que en realidad se trata de un
proceso politropico.
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Esta desviacién ocurre porque en los compresores existen sistemas de
enfriamiento destinados a reducir la temperatura de descarga, pues de ser
excesivamente alta se quemaria el aceite, con lo que se perderian sus
propiedades lubricantes dafiando al compresor. El medio de enfriamiento
absorbera una parte del calor de compresion, con lo que el proceso en
realidad no es adiabatico, pero como el tiempo de residencia del refrigerante
en el cilindro es muy corto, no se transfiere una cantidad significativa de
calor al sistema de enfriamiento, de tal manera que asumir una compresion
adiabatica no se aparta mucho de [a realidad para fines practicos. Se senala
la particularidad tedrica para que no se pierda de vista en la operacion del
sistema & 2%,

1.2.- CicLo en Dos ETAPAS

Una caracteristica imporiante de los sistemas frigorificos es su relacion de
compresion; podemos definirla como la razén entre la presion de descarga
de los compresores de la instalacion, dividida por la presién de succion de
los mismos, ambas expresadas en unidades absolutas.!'®

La relacion de compresion en un sistema frigorifico depende de dos cosas:

- Por un lado de la temperatura que se desea alcanzar en el medio a enfriar,
la cual junto con la diferencia de temperatura necesaria en el evaporador
permitira fijar la temperatura y presion de evaporacion.

- Por otro lado, de la temperatura en que se debe mantener el refrigerante
para lograr su condensacién, que se definird a partir de la temperatura del
medio de enfriamiento en el condensador y de la diferencia de temperaturas
en este equipo.

Si se considera que las temperaturas de condensacién de acuerdo a las
caracteristicas climaticas de nuestro pais cuando se emplea refrigerante
amoniaco se encuentran dentro del range de 30 a 35°C, puede concluirse
que la relacion de compresion en una instalacién determinada se establece
de manera fundamental por las condiciones a mantener en el lado de baja
presion.

Con el transcurso del tiempoe en la industria alimentaria se han estabiecido
rangos de temperaturas de evaporacién tipicas para diversas aplicaciones,
que pueden clasificarse como sigue:
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1.- De 5°C a 3°C para acondicionamiento de aire en areas de trabafj‘o.
andenes de embarque, y salas de proceso, con relaciones de compresion
aproximadas de 2.2a 2.6

2.- De -3°C a -6°C para aplicaciones tales como: almacenes refrigerados,
carbonatadores de refresco, enfriadores de agua, etc., correspondiente a
una relacién de compresion aproximada de 3.3 a 4.0.

3.- De -23°C a -26°C para aplicaciones tales como almacenes de producto
congelado, bancos de hielo, fabricas de hielo en escamas, etc., con una
relacion de compresion aproximada de 7.0 a 8.5.

4.- De -35°C a 40°C para sistemas de congelacion en general, tineles tipo
rafaga, en espiral, o a granel (1QF), manejando relaciones de compresion
aproximadas de 16 a 18.

De acuerdo a lo anterior, el aumento mas drastico en las relaciones de
compresion se tiene en los procesos que implican la conservacion o la
congelacién de los productos. Aqui es preciso sefialar que la temperatura
de descarga en un compresor reciprocante se incrementa conforme se
incrementa la relacién de compresion; y tener temperaturas de descarga
excesivas puede ocasionar la carbonizacion del aceite generando mayor
desgaste del equipo y reduciendo su vida util. Es por esto que los
fabricantes de compresores reciprocantes recomiendan no operar sus
equipos en condiciones que impliquen relaciones de compresién mayores
de 9 a 1. Para estos casos se deben utilizar sistemas de compresion en dos
etapas (8. 22, 23,29)

El panorama cambia cuando se trabaja con compresores tipo tornillo. En
este caso ia elevada eficiencia de su sistema de enfriamiento a través del
propio aceite lubricante hace posible mantener temperaturas de descarga
del orden de 50 a 60°C sin importar la relacién de compresion que maneje
el equipo, por lo que pueden usarse para dar servicio a sistemas de
congeiacion a -40°C con una sola etapa de compresion. Sin embargo no
debe perderse de vista el consumo energético, ya que si un compresor de
tornillo puede manejar relaciones de compresitn elevadas en un solo paso
de compresion, también es cierto que para lograrlo deberad consumir hasta
un 40% mas de energia comparado con un sistema de dos etapas, con lo
gue se concluye gque si una instalacién debe mantener temperaturas muy
bajas durante un tiempo prelongado la solucién que se recomienda es un
sistema en dos etapas de compresion, no obstante que se usen
compresores de tornillo #
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Una instalacion de compresion en dos etapas es la combinacion de dos
ciclos de compresion en una etapa. En |a practica se emplean dos tipos

basicos, © 2"

a) Compresion en dos etapas directa.- Donde el mismo refrigerante es
circulado sucesivamente por dos compresores acoplados en serie, 10s
escalonamientos estan conectados fisicamente. Este es el tipo de
instalacién mas cominmente encontrado en la industria alimenticia, y es el
objeto de este estudio.

b} Compresién en dos etapas indirecta o en cascada.- En la que un
refrigerante es comprimido en una fase y es condensado en el evaporador
de la fase siguiente, donde generalmente circula un refrigerante diferente.
Los escalonamientos estdn unidos so6lo térmicamente. Este tipo de
instalaciones es muy raro en |a industria de alimentos,

El diagrama de flujo para un ciclo de refrigeracién en dos etapas es el que
se ilustra en la fig. 9, 228

El compresor de primera etapa succiona los vapores provenientes del
evaporador en el acumulador de succién, los lleva hasta una presion
intermedia y los descarga como vapores sobrecalentados hacia el
interenfriador. La funcidn del interenfriador es eliminar el calor de
recalentamiento de los vapores para que sean succionados en estado de
saturacion por el compresor de segunda etapa, del cual es descargado el
refrigerante  como vapor sobrecalentado a alta presidon hacia el
condensador, donde cambia de fase de vapor a liquido.

El liquido drena hacia el recibidor de alta presion desde donde se alimenta
refrigerante al interenfriador, pasando previamente por una expansiéon que
lo lleva a la presion intermedia.

Cuando el refrigerante se encuentra en el interenfriador puede seguir dos
caminos: una parte se evapora para llevar a la saturacidon los vapores
provenientes de la primera etapa, y la otra parte es alimentada como liquido
saturado al evaporador aunque antes de entrar en é debe sufrir una
segunda expansién gue lo lleve a la presidn de evaporacion.

La dnica diferencia que existe entre el ciclo en una etapa y el ciclo en dos
etapas es la presencia del interenfriador. Nétese que sin este recipiente la
operacion dej ciclo en dos etapas seria exactamente igual a la del ciclo en
una scla etapa.
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Existen dos tipos de interenfriadores % 8 2,

a) Interenfriador abierto.- Enfria la descarga del compresor de baja presion
al tiempo que alimenta liquido saturado a presion intermedia a los
evaporadores. La ventaja de usar este tipo de interenfriador es que se
incrementa la eficiencia total del sistema, pues en el evaporador se obtiene
el efecto refrigerante correspondiente al liquido saturado a la presion
intermedia, reduciendo el volumen de gas que es necesario desplazar en el
compresor de baja presion, asi como su consumo de energia. Este caso es
el que se ejemplifica en la fig 9. Su principal desventaja es que se tiene una
menor presién de liquido para alimentar a los evaporadores

b} Interenfriador cerrado.- El liquido dirigido al interenfriador se divide en
dos, una parte sufre una expansion hasta la presion intermedia y quita el
sobrecalentamiento a los vapores de primera etapa. La otra parte entra ai
interenfriador a presion de condensacion a través de un serpentin en el que
se subenfria hasta una temperatura ligeramente superior a la temperatura
de! interenfriador y después se envia hacia el evaporador. La ventaja de
usar un interenfriador cerrado es gque se lleva liquido subenfriado a alta
presién al evaporador, con lo que se incrementa la eficiencia de la valvula
de expansion y se permiten recorridos de tuberia mas largos en la linea de
liquido. Su principa! desventaja es que al expansionar el liquido a la presion
de evaporacién se genera una mayor cantidad de vapor que en el caso del
interenfriador abierto, ademas, como el efecto refrigerante obtenido en el
evaporador es menor, se maneja un mayor flujo de fluido en la primera
etapa, con lo que consume mayor cantidad de energia *®. El diagrama de
flujo para este caso se muestra en la fig. 11.

1.2.1.- REPRESENTACION EN EL DIAGRAMA PRESION-ENTALPIA.

El ciclo en dos etapas con interenfriador abierto se translada al diagrama de
Presion-Entalpia como aparece en la fig. 10, donde ©:

1-2.- Compresion isoentropica en el compresor de primera etapa

2-3.- Enfriamiento a saturacion de los vapores de primera etapa en el
interenfriador,

3-4.- Compresion isoentropica en el compresor de segunda etapa.

4-5.- Condensacion del refrigerante a presion constante.

5-6.- Expansion del liquido alimentado al interenfriador adiabaticamente.

6-3.- Evaporacion del refrigerante para compensar el enfriamiento de 1os
vapores de primera etapa.

6-7.- Enfriamiento a saturacion del liquido en el interenfriador.
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7-8.- Expansion a la presion de evaporacion del refrigerante que va al
evaporador.
8-1.- Evaporacion a presion constante del refrigerante en el evaporador.

Para el caso del ciclo en dos etapas con interenfriador cerrado, la
representacion en el diagrama de Presion-Entalpia corresponde a la
fig. 12, ® Enella:

1-2.- Compresion isoentropica en compresor de primera etapa.

2-3.- Enfriamiento a saturacién de los vapores de primera etapa en el
interenfriador.

3-4.- Compresidn isoentropica en compresor de segunda etapa.

4-5.- Condensacién del refrigerante a presidén constante.

5-6.- Expansion adiabatica del liquido alimentado al interenfriador.

6-3.- Evaporacién del refrigerante para compensar el enfriamiento de los
vapores de primera etapa.

5-7.- Subenfriamiento del liquido que entra al interenfriador por el
serpentin a alta presion.

7-8.- Expansidn adiabatica del liquido subenfriado que va a evaporadores.

8-1.- Evaporacion a presion constante del refrigerante en el evaporador.

Al comparar ias dos representaciones es evidente que la diferencia mas
importanie entre ellos se da en el punto 5, donde para el caso del
interenfriador cerrado se marca la divisidn de corrientes que entran al
recipiente ya sea por la valvula de expansion, o por el serpentin. A partir de
esta division de corrientes se generan todas las diferencias termodinamicas
de los dos sistemas.

Basados en los diagramas Presion-Entalpia para fos dos casos puede
definirse la capacidad frigorifica en el lado de baja presiéon como:

Qon:Ml'(hl_hs)=Ml'%ﬂ (1.21)
donde ¢,, =h -k, es el efecto refrigerante en el lado de baja presion dei
ciclo, y M, es el gasto de fluido en el lado de baja presion. Siendo el trabajo
de compresién expresado por:

W, =M, -(l,—h) (1.22)

En el lado de alta presion la capacidad frigorifica es:

Oy =0 +Wy = M, -4y, (1.23)

31



donde:

M, = M, (E—E’i_) (1.24)

Es el gasto total de refrigerante en la instalacién, y q,, =k, -4, es el efecto
refrigerante en el lado de alta presion.

El trabajo de compresién para el lado de alta presion se escribe como:
W, =M, (h —h) (1.25)

Y el coeficiente de operacion referido al ciclo de Rankine es:

cor=5_._G_ (1.26)
W, W,+W,

mientras que el coeficiente de operacion referido al ciclo de Carnot invertido
se define como la ec. {1.8):

COP‘. = 7:vr
T T,

coty; evr

y la eficiencia de la instalacion con respecto al ciclo de Carnot se escribe
igual a ta ec. (1.9}

_cop
COP.

M x100=%

las ecuaciones arriba descritas son iguales para el caso de manegjar
interenfriador abierto o cerrado, aunque como ya se ha visto, las diferencias
termodinamicas entre los dos equipos son importantes ® 2! 25 28

1.2.2.- DESVIACIONES DEL COMPORTAMIENTO IDEAL EN INSTALACIONES
FRIGORIFICAS CON DOs ETAPAS DE COMPRESION.

De igual forma a como ocurre en las instalaciones con una sola etapa de

compresion, en las de dos etapas existen pérdidas de eficiencia que
menguan su desempefio. De éstas, las que mas lo afectan son las pérdidas
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por friccion en sus tuberias y las entradas de calfor en las secciones de baja
temperatura de!l sistema,

Cuando se consideran tales desviaciones para la ubicacién real del ciclo
dentro del diagrama presion-entalpia se obtienen los siguientes esquemas.
Para el ciclo con interenfriador abierto la fig.13. Donde;

1-1'.- Pérdida par friccion y ganancias de calor en la linea de succién de la

primera etapa.

1-2'.- Compresién en {a primera etapa.

2'-2" - Pérdidas por friccidn en la linea de descarga de la primera etapa.

2"-3.- Enfriamiento a la saturacion en el interenfriador.

3-3'.- Perdidas por friccion y ganancias de calor en la linea de succion de
la segunda etapa.

3'-4' - Compresion en la segunda etapa.

4'-4" -Pérdida por friccion en la linea de descarga de la segunda etapa.

4"-5 - Condensacién del vapor scbrecalentado en liquido saturado.

5-6.- Expansion en el interenfriador.

6-3.- Evaporacion de una parte del liquido en el interenfriador para llevar a
la saturacion la descarga del compresor de primera etapa y el liquido
restante.

6-7.- Enfriamiento a la saturacion del liquido alimentado al interenfriador.

7-8.- Expansion de la presién intermedia a la presion del acumulador de
succion.

8-1.- Evaporacion del refrigerante en el evaporador.

La consideracion de las pérdidas de eficiencia en el ciclo en dos etapas con
interenfiador cerrado le da la forma ilustrada en la fig. 14. En la cual:

1-1".- Pérdida por friccidn y ganancias de calor en la finea de succion de la

primera etapa.

1-2' - Compresion en la primera etapa.

2'-2".-Pérdidas por friccion en la linea de descarga de [a primera etapa.

2"-3.- Enfriamiento a la saturacion en el interenfriador.

3-3'.- Pérdidas por friccion y ganancias de calor en la linea de succidn de
la segunda etapa.

3'-4'.- Compresion en la segunda etapa.

4'-4" - Pérdida por friccion en la linea de descarga de la segunda etapa.

4"-5.- Condensacion del vapor sobrecalentado en liquido saturado.

5-6.- Expansidn del liquido alimentado al interenfriador.

5-7.- Subenfriamiento del liquido que circula por el serpentin del
interenfriador.
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1G. 13.— CICLO EN DOS ETAPAS DE COMPRESION CON INTERENFRIADOR ABIERTO
CONSIDERANDO PERDIDAS DE PRESION Y ENTRADAS DE CALOR
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. 14.— CICLO EN DOS ETAPAS DE COMPRESION CON INTERENFRIADCR CERRADO
CONSIDERANDO PERDIDAS DE PRESION Y ENTRADAS DE CALOR
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6-3.- Evaporacién de una parte del liquido en el interenfriador para lievar a
la saturacion la descarga del compresar de primera etapa y subenfriar
el liquido del serpentin.

7-8.- Expansion de la presion intermedia a Ja presion del acumulador de
succion.

8-1.- Evaporacion del refrigerante en el evaporador.

Una vez localizados estos puntos es posible realizar la evaluacién real del
desemperfio de cualquier instalacion en dos etapas de compresion.
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Il.- FLUJO DE FLUIDOS EN INSTALACIONES FRIGORIFICAS.

El avance en el estudio del flujo de fluidos en los sistemas frigorificos ha
permitido el desarrollo de numerosas tablas y graficas que reflejan el
comportamiento del refrigerante ya sea en estado liquide o vapor a lo largo
de las tuberias que interconectan a los diferentes equipos.

Como la mayor parte de la informacién disponible ha sido obtenida a partir
de evaluar de manera tedrica las pérdidas de presion por friccion del fluido
en la tuberia, es necesario establecer claramente las condiciones de flujo
que se han usado para su estimacién %30

- Todas las tuberias consideradas son de seccidn circular, y se supone que
el fluido ocupa en su totalidad el area de fiujo.

- Se supone que el fluido esta en estado totalmente liquido, o totalmente
gaseoso. Las Unicas partes de la tuberia donde se acepta que existe mezcla
de liquido y gas es en la linea entre la valvula de expansion y el evaporador,
y en el retorno himedo del evaporador al acumulador de succién. La
primera de estas lineas generalmente es muy corta, y una evaluacion
precisa de la pérdida de presién en efla no es de importancia, sin embargo,
la segunda de eflas puede llegar a alcanzar longitudes grandes, por o que
puede generar caidas de presion considerables; que al estar situadas a la
succion del compresor significan modificaciones sustanciales a las
condiciones de operacion y eficiencia de la instalacion. Por tal razén es
fundamental la correcta estimacion de las pérdidas que suceden en esta
tuberia.

- Se supone que la condicion del fluido no cambia apreciablemente a lo
largo del segmenio de tuberia en estudio. Si el cambio en presién o
temperatura excede al 10 o 15% de la temperatura o presion inicial, se
debera utilizar una condicién promedic. Si hay un cambio muy marcado en
las condiciones, |la tuberia debera dividirse en secciones separadas, antes y
después del cambio.

- Se supone que la velocidad de flujo es razonablemente constante. El flujo
pulsante resulta en una mayor resistencia que si el mismo flujo ocurriera a
una velocidad estable.

Para facilitar el analisis del comportamiento del refrigerante en las tuberias

se clasificarad a éstas ultimas de acuerdo a las caracteristicas que presenta
el fluido que circula por ellas dentro de uno de los siguientes apartados:

36



- Tuberias incluidas dentro del ciclo ideal (en expansion directa).- Donde
quedan comprendidas la succion y descarga de los compresores, asi como
el drenaje de los condensadores y la alimentacion de liquido a temperatura
de condensacién. En este apartado el fluido se encuentra a las condiciones
de saturacién, salvo la descarga del compresor, donde se considera el
sobrecalentamiento del gas. Existen diversos métodos que las describen y
que permiten evaluar la pérdida de presion del refrigerante gque circula
dentro de ellas.

- Tuberias de alimentacién de ligquido recirculado.- Donde el liquido a la
temperatura de evaporacion, o subenfriado es llevado a los evaporadores
del sistema. Actualmente no hay sistemas de calculo detallados acerca del
flujo de fluido dentro de ellas, por tanto, es necesario generar las graficas y
tablas que describan este punto.

- Tuberias de retorno himedo.- Que incluye todas las lineas que transportan
una mezcla de liguido y vapor desde los evaporadores hasta el acumulador
de succién de la instalacion. Tampoco existen en este métodos para
determinar sus pérdidas de presién por friccion, sino que deberan calcularse
las tablas y graficas correspondientes.

Una de las soluciones para el primero de los puntos anteriores es el método
VILTER para el dimensionamiento de tuberias, el cual se presenta en el
anexo 1. Basado en este sistema se generara informacion similar para los
dos casos restantes.

La linea de alimentacion de liquido se considerara en flujo monofasico,
mientras que la de retorno humedo lo sera en flujo bifasico.

2.1.- FLuJo pE FLUIDOS EN TUBERIAS DE ALIMENTACION DE LiQuipo A
EVAPORADORES.

En todos los sistemas de flujp se pueden distinguir dos casos
fundamentales, ef flujo en tramos rectos de tuberia, y el flujo a través de
valvulas y accesorios.

2.1.1.-TRamMO RECTO CON FLUJO MONOFASICO.

Las tablas y gréaficas existentes en la actualidad, generalmente presentan

datos tales como velocidad del fluido, o caida de presion en funcion del
diametro de tuberia y e flujo masico presente en la misma. Para obtener las
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caidas de presion en un caso cualquiera se debe resolverola formula de
Darcy-Weisbach, que se expresa en pies de fluido como 8 2

_f.].vl
=22 D {2.1)

Esta ecuacion puede escribirse para obtener la pérdida de presion en libras
fuerza por pulgada cuadrada sustituyendo las unidades correspondientes de
la manera siguiente:

ap-tpg (2.2)

Debe recordarse que se considera que las condiciones iniciales del fluido
(densidad) no cambian mas de un 10%, por lo gque se trata de flujo
incompresible.

La formula de Darcy puede deducirse por andlisis dimensional con la
excepcion del factor de friccion, que debe ser determinado
experimentalmente. Solo si el flujo es laminar e} factor de friccién puede
determinarse a partir de la ecuacion 7+ 2%

64
f'EE (2.3)

Cuando el flujo es turbulento, el factor de friccion depende ademas del
numero de Reynolds, de |a rugosidad relativa de las paredes de la tuberia.
La informacién mas util y universalmente aceptada scbre los factores de
fricc(i]rc?n es |a presentada por Moody, y tiene la forma de la grafica en la fig.
15, Y.

El valor del factor de friccion se determina por la proyeccion horizontat de la
interseccion de ia curva &/D segun el numero de Reynolds calculado, que se
localiza en la parte inferior de la escala vertical de la grafica (7).

A) SOLUCION DE LA EcuaciON DE DARCY-WEISBACH PARA EL CASO DE
FLUJO DE LiQuino A BAJAS TEMPERATURAS.
Como se ha dicho anteriormente, para el caso de lineas de alimentacién de

liquido a evaporadores no existe ninglin sistema para evaluar sus caidas de
presion, pues los métodos disponibles no consideran las variaciones en las
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propiedades de flujo tales come la viscosidad, densidad, o volumen
especifico, debidas a que el refrigerante que circula en ellas se encuentra
en condiciones cercanas a su temperatura de evaporacion.

Para generar un sistema de calculo equivalente al método VILTER se
obtendran graficas y tablas similares, pero tomando en cuenta las
propiedades del liquido en su estado real en esta parte del sistema, para
que fa seleccion de los diametros de tuberia, y la estimacion de sus caidas
de presidn sean validos.

Las graficas de las figuras 42, 43, 44, y 45 se dibujan haciendo uso del
concepto conocido como "Caida de Presidn en 100 Pies de Tuberia”,
simbolizado como AP,q. evaluando las pérdidas por friccién en una longitud
de tuberia igual a 100 pies para varias condiciones de flujo segtin la
ec. (2.2):

Mo P&
g.

ARy =

donde h,,, se obtiene de la ecuacién de Darcy (2.1):

N f.].v2
2g-D

Fyge
para calcular fa velocidad del fluido se resuelve:
V=~ (2.4)

en la que el gasto de refrigerante esta dado por:
G= M-V (2.5)

Y su fiujo masico es:

M=h£9-;;s~ (2.6)

El anterior sistema de ecuaciones se resolvera para cuatro cargas térmicas
diferentes con el fin de poder dibujar las graficas 42 a la 45, ademas de que
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para cubrir los casos mas frecuentes en la industria se manejaran los
siguientes parametros:

- Temperaturas de liquido 20, 0,-20, y -40°F,
- Diametros de tuberia Desde 3/8 pulg. hasta 4 pulgs.

Para generar una tabla de seleccion rapida similar a la tabla de la fig. 73 del
método VILTER, se obtendrdn las capacidades de cada unc de los
diametros de la siguiente forma:

_M-(4-h)
0= 00 @7)

donde M es el gasto masico de refrigerante que corresponde a una caida de
presion de 2 Ibs/pulg.2 por cada 100 pies de tuberia. Esto se hara a cada
temperatura de liquido.

Los resultados se muestran en el capitulo correspondiente, y en las figuras
41 ala 45.

2.1.2.- VALVULAS Y ACCESORIOS cON FLUJO MONOFASICO.

Las pérdidas de presién a través de valvulas y accesorios se dan en tab!as
¢ en la forma de factores K, Si el descenso en Ja altura estatica, o pérdida
de presidon debida a la velocidad es:

h=2_ (2.8)
2g

definida como altura de velocidad. El flujo por una valvula o accesorio en
una tuberia causa también una reduccién en la altura estatica, que puede
expresarse en funcion de la altura de velocidad. El coeficiente de resistencia
K de la ecuacion:

b= Kz“’z (2.9)
g

se define como la pérdida de altura de velocidad para una valvula o
acoplamiento. Estos coeficientes de resistencia son representativos, y se
obtienen como el promedio de varios vaiores generados a través de
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pruehas y calibraciones realizadas por los propios fabricantes de las
valvulas.

La caida de presién debida a una valvula o accesorio se obtiene
exactamente igual que en el caso del tramo recto, ec. (2.2):

Para cada valvula y acoplamiento presente en la tuberia debera resolverse
una ecuacion semejante a la arriba presentada, la suma de todas ellas sera
fa pérdida total en los accesorios 7520

A) SOLUCION DEL CALcULO DE CAIDA DE PRESION EN VALVULAS Y
ACCESORIOS CON FLUJO DE LiQuUIDO A BAJAS TEMPERATURAS.

Para facilitar la determinaciéon de las pérdidas por friccion en valvulas y
accesorios se abtiene la caida de presion para el caso de K=1 resolviendo:

2
AP, =2 (2.10)
2g,

y la pérdida total de cada accesorio serd el resultado de multiplicar:

APV_M = Noy, %K,  x APy, (2.11)
donde los factores K y las velocidades se leen en las tablas y graficas
obtenidas previamente en similitud con e método VILTER, (figs. 42, 43, 44,
45, 75).

2.2.- FLUJO DE FLUIDOS EN TUBERIAS DE RETORNO HUMEDO.

El flujo bifasico se presenta en los retornos humedos que van de los
evaporadores al acumulador de succidn en las instalaciones frigorificas
recirculadas. Las pérdidas por friccion en esta seccion del ciclo influyen
grandemente en la eficiencia del mismo porque inciden directamente en las
condiciones de operacién del compresor. No obstante esto, en la actualidad
la informacion disponible con respecto al flujo en retornos humedos es
inexistente, por esta razbn, deberi ser generada como parte de este
estudio.
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Hay tres métodos generalmente usados para calcular las pérdidas por
friccion en flujo bifasico, cada uno de los cuales ha sido desarrollado para
condiciones diferentes, y por tanto, ofrecen resultados de exactitud variable
segun se aproximen las condiciones de operacion a aquellas a las que fue
obtenido el método. Las recomendaciones sobre cuando usar cada uno de
los modelos son @4

- Modelo Homogéneo .- Se trata de un método de alta precision para el caso
de altas presiones y alta calidad de liquido; condiciones que no ocurren en
los retornos humedos. Sin embargo, el método homogéneo es el dnico que
se aplica para obtener las pérdidas por friccion en los accesorios.

- Modelo de Thom .- Se trata de un método muy conveniente para ser usado
en el caso de flujo de agua u otros liquidos menos viscosos a presiones
superiores a las 250 Ibs/pulg2. Esta presion es muy superior a la que se
presenta en [os retornos humedos.

- Medelo Martinelli .- Recomendado para sistemas de baja presién
manejando fluidos diferentes al agua, es el método que mas se ajusta al
casc del flujo en los retornos himedos, y es el que se usara para evaluar
las caidas por friccion en framos rectos.

2.2.1.- TRAMO RECTO CON FLUJO BIFASICO.
La base en la correlacion de Martinelli es suponer que la pérdida de presion
en flujo bifasico es igual a la multiplicacion de la pérdida de presion para

cada fase, por un factor que es funcion de la pérdida de presién de cada
una de las dos fases considerandofa en flujo monofasico. Esto es % 24

(E) -y, (E) (2.12)

AL/, AL/,
[.@ﬁ) =};'_.[i‘fj (2.13)
AL/, AL/,

donde:
Y, =F-(x) (2.14)
¥, =F-(x) (2.15)
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aps | W
x= % (2.16)
AL o
notese que:
Y,=x-¥, (2.17)

Para fines de calculo se recomienda usar el mayor de los dos resultados
posibfes.

Los gradientes de pérdida de presidn se calculan a partir de la ecuacion de
Darcy asumiendo que cada una de las fases se encuentra fluyendo sola en
la tuberia, esto quiere decir que se usa la velocidad superficial de cada fase.
La velocidad superficial se cobtiene considerando el area interior total del
fubo:

G
Vo= (2.18)
y:
V=% (2.19)
Las funciones F, y F, se muestran graficamente en la figura 16 <%,

En la grafica se generan curvas separadas para cada régimen de flujo:
Liquido y gas en flujo viscoso, liquido en viscoso-gas en turbulento, y
similarmente liquido en turbulento-gas en viscoso, y finalmente, liquido y
gas en turbulento; sin embargo sélo se muestra una curva para las dos
combinaciones de flujo viscoso y turbulento, ya que la diferencia de las
curvas experimentales es pequefia comparada con las variaciones propias
de la correlacion.

El criterio de transicion de flujo viscoso a turbulento no se ha establecido
definitivamente, pero para fines de disefio la transicién puede considerarse
igual que en el caso de flujo monofasico; esto es; flujo viscoso para
numeros de Reynolds menores a 2,000, y flujo turbulento para nimeros de
Reynolds mayores a 2,000, Donde en ndmero de Reynolds se obtiene
basado en la velocidad superficial @ 2%,
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FIG. 15.- FACTORES DE FRICCION PARA LA ECUACION DE DARCY-WEISBACH
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A) SOLUCION DEL METODO MARTINELLI PARA RETORNOS HUMEDOS EN
INSTALACIONES FRIGORIFICAS.

Como no existe informacién en forma de tablas o graficas similares al
método VILTER para el caso de tuberias con flujo bifasico, es necesario
dibujarlas. Para ello se usara el modelo de Martinelli, en el cual la caida de
presién del flujo bifasico es una funcién de la caida para cada una de las
dos fases, -ecs. (2.12) y (2.13)-, que se resuelve de la siguiente forma:

(4] - ”*;%’g (2.20)

(%) - i? (2.21)
donde:

hy = 2;:)’2 (2.22)

B = f;;_'ﬁ" (2.23)

en las cuales el factor de friccion se lee en la grafica de Moody (Fig. 15)
como una funcién del diametro de tuberia, y del nimero de Reynolds:

Re, = Dvi-py (2.24)
Hy
Re.. = 2V Pa, (2.25)
16}
Hy

para los que la velocidad se evalia como en las ecs. (2.18) y (2.19):

Vl’. =

{0

[ &
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y el gasto volumétrico es similar a la ec. (2.5):
G, =M, v, (2.26)
Gy=Mg-vg (2.27)

donde el flujo masico se calcula de dos maneras distintas segun la fase que
se trate:

- Para el caso del liquido:;

YR ) 2% (2.28)
C -k

- Para el caso del vapor es igual a (2.6):

M, = %
hl'hs

Las graficas se dibujaran manejando tres cargas térmicas diferentes en
cada diametro de tuberia para resolver la secuencia de ecuaciones descrita.
Con el fin de que la informacidn sea lo mas versatil posible se consideraran
los siguientes rangos de solucion:

- Temperaturas de Evaporacion 20,0, -20, y -30°F.
- Diametros de tuberia Desde 1 pulg. hasta 12 pulgs.
- Relaciones de recirculacion 2a1,3al,y6al.

Para poder establecer una tabla de seleccion rapida similar a la tabla de la
fig. 74 del método VILTER, se obtendran para cada diametro sus
capacidades, usando la relacion:

M(:'(hl _hs)

2.29
200 ( )

O, =

donde M es el flujo masico de vapor correspondiente a caidas de presion de
0.25, 0.50, y 1.0 Ibs/pulg? en cada 100 pies de tuberia. Esto se hara a cada
una de las condiciones establecidas.
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Una vez dibujadas las graficas para cada relacion de recirculacion, se
puede seguir una secuencia de estimacion de la pérdidas por friccidon en
retornos himedos de manera similar al método VILTER.

Los resultados se muestran en el capitulo correspondiente, y en las figuras
47 ala 52.

2.2.2.- VALVULAS Y ACCESORIOS CON FLUJO BIFASICO.

Asi como sucede en el caso de la tuberia recta, para las valvulas y
accesorios también es necesario contar con modelos para obtener sus
pérdidas por friccion. El modelo homogéneo es utilizado dada su
simplicidad.

Para evitar incluir el término de rugosidad en el calculo de la pérdida por
friccidn es preferible utilizar factores K. El procedimiento se inicia evaluando
la densidad de la mezcla de dos fases asumiendo que la velocidad masica
de cada fase se mantiene constante a lo largo del tiempo, esto es (24):

W :L:xc.v'”-pxt-y'l— (2.30)

m
p "

posteriormente se obtiene la pérdida de presion en el accesorio
sustituyendo v, en la ecuacion (2.9):

2
K.vm

h= 2.
P (2.31)
y el valor de h se sustituye junto con p, en (2.2) para dar:
. }2 -
AP = Kvy-po (2.32)

2g

T

Al igual que en el caso del flujo monofasico, una vez evaluadas las caidas
de presion para todos los accesorios de la tuberia, el resultado debe
sumarse a la pérdida en los tramos rectos para obtener la caida de presion
total.
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A) SoLUCION DEL CALcuLo DE CAIDAS DE PRESION EN VALVULAS Y
ACCESORIOS CON FLUJO BiFAsIcO.

Para facilitar la determinacion de las pérdidas en valvulas y accesorios del
retorno humedo se calcula la ec. (2.10) usando las propiedades de la
mezcla liquido-vapor segun el método homoegéneo, y suponiendo que K=1:

2 4

A.Px=1 = —-——v';gi)’"

donde:
G
== 2.33

vm A ( )
y:

G,=M,-v, (2.34)

considerando que:

M=Q,-PF {2.35)
los datos correspondientes a proporcion de fiujo, vol. Especifico promedio, y
densidad promedio se leen en las tablas de tas figuras {17), (18), y (19), las
cuales se obtienen resolviendo las ecuaciones:
- Para la densidad promedio:

Po =% Pt X Py (2.36)

- Para el volumen especifico promedio;

=X VXV, {2.37)

]

v m

- Para ia proporcion de flujo:

PF = :_ Q; (2.38)

a las temperaturas de evaporacidon y las razones de recirculacion

consideradas, que corresponden a rangos estandarizados dentro del disefio
de instalaciones frigorificas.
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FIG. 17.

DENSIDAD PROMEDIO DE LA MEZCLA LIQUIDO-VAPOR A DIFERENTES RELACIONES
DE RECIRCULACION. (LB/FT")

Razén de Temperatura de Succion (F)
Recirculacion ~40 -20 0 20
2al 0.0804 0.1360 0.2188 0.3370
3a1l 0.1205 0.2037 0.3274 0.5034
6ai 0.2402 0.4054 0.6494 0.9942
F1G. 18.

VOLUMEN ESPECIFICO PROMEDIO DE LA MEZCLA LIQUIDO-VAPOR A DIFERENTES

RELACIONES DE RECIRCULACION. (FT/LB)

Razdén de

Temperatura de Succién (°F)
Recirculacion -40 -20 0 20
2ai1 12.4416 7.3518 4 5701 2.9674
Jai 8.3013 4.9086 3.0545 1.9863
6a1 41635 2.4669 1.5398 1.0058
FiG. 19.

PROPORCION DE FLUJO EN REGIMEN RECIRCULADO (LB/MIN.T.R.)

Razon de Temperatura de Succion (°F)
Recirculacion -40 -20 0 20
2at 0.669 0.685 0.703 0.723
Jai1 1.004 1.028 1.055 1.085
6a 2.008 2.058 2.109 2.170
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2.3.- SECUENCIA DE CALCULO DE PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE
INSTALACIONES FRIGORIFICAS.

Para obtener las presiones reales de succion y descarga en una instalacion
recirculada de refrigeraciéon deben resolverse las ecuaciones:

P (2.39)

cond

+AP

ddesc

lec.\‘c =

Pwoc = Pzr - APRH - APsucr (2.40)

Donde las presiones de evaporacién y de condensacion son conocidas.

2.3.1.- TuBeRiAS DE FLUJO MONOFASICO.

Para evaluar las pérdidas por friccién en las tuberias de flujo monofasico se
restuelve la ecuacion:

AP = AP +4F,, (2.41)
ya sea para los casos de succidon y descarga del compresor, o para la
alimentacién de liquido a evaporadores.

A) TRAMO RECTO DE SUCCION Y DESCARGA.

En el caso de tramos rectos de succion y descarga se usan las graficas y
tablas del método VILTER (para informacién sobre como usar las graficas
véase el anexo 1) en la ecuacion:

APy = L x AR +100 (2.42)
Evaluandose de esta manera las caidas por friccion en cada linea de
succidn y descarga del sistema.

B) TRAMO RECTO DE RECIRCULACION DE LiQuIDO A EVAPORADORES.
En el caso de las lineas de alimentacién de liquido a los evaporadores se
sigue exactamente la misma secuencia, solo que se usan los datos leidos

en las graficas de las figs.(42), (43), (44), y (45) para ia relacion de
recirculacion apropiada.
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2.3.2.- VALVULAS Y ACCESORIOS CON FLUJO MONOFASICO.

Para el caso de valvulas y accesorios se obtiene la pérdida de presion para
cada uno de ellos resolviendo la ec. (2.11):

AP,

FyA

= Noy, X Ky,y X APy

ya sea para las tuberias de succidon y descarga, o en las de alimentacion a
evaporadores.

A) VALVULAS Y ACCESORIOS DE SUCCION Y DESCARGA.
En el calculo de las pérdidas en valvulas y accesorios de las tuberias de

succion y descarga se usan los datos leidos en las tablas y graficas del
método VILTER, Figs. 75,y 77.

B) VALVULAS Y ACCESORIOS DE RECIRCULACION DE LiQuino A
EVAPORADORES.

En el caso de las lineas de recirculacion de liquido a los evaporadores se
sigue exactamente la misma secuencia, sélo que se usan los datos leidos
en las graficas de las figs. 42, 43, 44, y 45 para |a relacién de recirculacién
apropiada, con los factores X de la fig. 75 del método VILTER.

2.3.3.- TUBERIAS DE FLUJO BIFASICO,

En el caso de las tuberias de flujo bifasico también se debe resolver la ec.
(2.41):

AP = APy + AR,

pero utilizando los datos provenientes de las tablas y graficas obtenidas con
los modelos de Martinelli y Homogeneo.
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A) TRAMO RECTO DE RETORNO HUMEDO.

Una vez dibujadas las graficas de las figuras 47, 48, y 49, se puede seguir
una secuencia de estimacién de la pérdidas por friccion en retomnos
humedos de manera similar a la usada en el caso del flujo monofasico. La
caida de presion en el tramo recto se expresa como la ec. (2.42):

AP o = Loy % BF gy +100

en la que la caida de presién en 100 pies se fee en las figs. 47, 48, y 49
conociendo el flujo masico de la tuberia, su diametro, y la razén de
recirculacion.

B} VALVULAS Y ACCESORIOS DE RETORNO HUMEDO.

Para las pérdidas en valvulas y accesorios del retorno himedoe se calcula la
ec. (2.11):

AR,

i No.,,xK,,, x AP,

siendo la pérdida total la suma de las pérdidas en cada una de las valvulas
y accesorios presentes en e! retorno humedo. Los factores K se leen en la
tabla de la fig. 75 del método Vilter, y APy-; se evalGa con la ecuacion
(2.10), y con los datos leidos en las figuras 17, 18,y 19.

2.4.- RANGOS DE PERDIDA DE PRESION POR FRICCION.

En cuanto a las pérdidas de presion por friccion, las tuberias que resultan
determinantes son aquelias que llevan el refrigerante al compresor, esto es,
las lineas de succion y descarga. Siendo la linea de succién la mas critica
de estas dos, pues las pérdidas generadas en ella tienen los mayores
efectos en el sistema, ademas de que el efecto de una caida de presién
determinada es mayor conforme se reduce Ja presion de succion.

La instalacion de tuberias de mayor diametro reduce las pérdidas en ellas, y
por tanto, la capacidad de compresion requerida y el consumo de potencia
por tonelada de refrigeracion, pero se incrementa su costo, asi como el
costo de su instalacién y aistamiento. Aungque la mejor determinacion del
diametro 6ptimo se debe hacer a través de un estudio eccndémico que
considere estas variables, frecuentemente no se cuenta con el tiempo
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necesario para hacerlo; por esta razon se han establecido criterios de
dimensionamiento rapido, algunos de los cuaies son:

- Las lineas de succidn deben seleccionarse para caidas de presion de 0.5
a 3 Ib/pulg? por cada 100 pies de tuberia cuando se manejan temperaturas
superiores a los 20°F. Por otro lado, |a caida de presién debe situarse entre
0.2y 1 Ib/puig? por cada 100 pies a temperaturas entre 20 y -60°F.

- Para retornos himedos se recomienda dimensionar seleccionando el
diametro inmediato superior al de la finea de succién que considera vapor
saturado.

- Las lineas de descarga deben seleccionarse para una pérdida de presién
nominal entre 2 y 5 Ib/pulg? por 100 pies de tuberia a cualquier temperatura
habitual de condensacién,

- Las lineas de liquido se dimensionan considerando una caida de presién
de 2 Ib/pulg? por cada 100 pies de tuberia para minimizar en lo posible la
creacidn de hurbujas de gas.

- Para dimensionar la linea que va del condensador al recibidor de liquido el
criterio usado es mantener una velocidad de fluido de 100 pies por minuto

para facilitar el drenado (% % 2830},
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ili.- TRANSFERENCIA DE CALOR EN LAS TUBERIAS DE [INSTALACIONES
FRIGORIFICAS.

3.1.- TRANSFERENCIA EN ClUNDRO MULTICAPA CON EFECTOS
CONVECTIVOS AL INTERIOR Y EXTERIOR.

En cualquier instalacion de refrigeracion existen ganancias de calor
causadas por el hecho de que el lado de baja presién se encuentra a
temperaturas inferiores a la temperatura ambiente, por tanto, para minimizar
estas entradas de calor que reducen la eficiencia del ciclo es necesario
aplicar aislamiento a todas las tuberias y los recipientes a baja
temperatura ¢ %,

No obstante la existencia del aislamiento, resulta imposible impedir en su
totalidad el flujo de calor, y aunque en la mayoria de los casos se
desprecian, las ganancias de calor en tuberias y recipientes deberian
contabilizarse en un buen andlisis de eficiencias de un sistema de
refrigeracion. Como en la actualidad no existe informacion especifica a este
respecto, es necesario generaria.

Puede decirse que de manera simplificada una tuberia de un sistema de
refrigeracién se esquematiza como se muestra en la fig. 20.

Se trata de un cilindro con dos capas concéntricas, la interior es la tuberia, y
la exterior es el aislante. El lado interior de la tuberia esta en contacto con el
refrigerante y el exterior de aislamiento estd en contacto con el aire del
medio ambiente %

El modelo que representa este fendmeno es el de transferencia de calor en
un cilindro con conduccion en capas mulltiples, y efectos convectives. Donde
el flujo total de calor se define como :

g=U-4-aT=2L (3.1)

DR

donde la resistencia total a la transferencia de calor se evalia de acuerdo a:

g=U-d.aT=2T _ L-T : (3.2)

SRS, ) L o),

hod, k, LMA, k,-LMA, h -A
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FIG. 20.- REPRESENTACION ESQUEMATICA DE UNA TUBERIA
AISLADA A BAJA TEMPERATURA.
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En la ecuaciéon anterior todos los términos involucrados en el flujo
conductivo de calor son datos que se establecen de manera directa, lo cual
no sucede con los términos correspondientes al flujo convectivo de calor,
que deben ser evaluados a fravés de sistemas secundarios de
ecuaciones & 29,

3.2.-CALcULo be COEFICIENTES CONVECTIVOS DE TRANSFERENCIA.

La transferencia de calor por conveccién se presenta unicamente a través
de medios fluidos, generada por medio de la circulacién de estos en torno al
objeto o la fuente de calor. Si sucede por la sola flotacién del fluido se llama
conveccion natural, si ademas de la flotacion se utiliza cualquier otra fuerza
para que su circulacion sea méas activa, se llama conveccion forzada, y este
es con mucho, el fenémeno mas comun en los procesos industriales.

La mayoria de las correlaciones para predecir ios coeficientes convectivos
son semiempiricas, y dependen de las propiedades del fluide, del tipo y
velocidad del flujo, de la diferencia de temperaturas, y de la geometria del
sistema considerado. Para establecer las relaciones de datos en la
transferencia por conveccién se usan nimeros adimensionales como los de
Reynolds y Prandtl 29,

3.2.1.- CONVECCION EN EL INTERIOR DE TUBOS.

En el caso de flujo turbulento (Reynolds mayor a 2,000) en el interior de
tuberias de seccion circular una relaciéon muy comanmente usada es:

b =o.023%-N:f-N£§ (3.3)

A esta ecuacidon en ocasiones se le agregan algunos términos que
consideran la influencia de las variaciones de temperatura en algunas
propiedades del fluido, tales como su viscosidad; pero como estas
correcciones complican de gran manera su aplicacion, en el presente
estudio se considerara la ecuacién en su forma original.®* %29

3.2.2.- CONVECCION EN EL EXTERIOR DE TUBOS.

En el caso del exterior de la tuberia, donde el aisfamiento se encuentra en
contacto con el medio ambiente, podemos compararlo con un cilindro gue
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se encuentra sumergido en un fluido que circula en torno a él de manera

peregeg(c}iizct).llar a su eje. El coeficiente de transferencia de calor esta dado
4
por %=

Ny, =C-NL-N§ (3.4)

debe mencionarse que la velocidad a usar en la ecuacién anterior es la
velocidad de la corriente fibre, sin perturbaciones al aproximarse al cilindro,
y que los valores de las constantes C y m se leen en la tabla de la fig. 21.

Fic. 21.
CONSTANTES C Y m PARA CILINDROS CON FLUJO PERPENDICULAR A SU EJE &),
Ne m C
1-4 0.330 0.989
4-40 0.385 0.911
40-4x103 0.466 0.683
4x103-4x104 0.618 0.193
4x104-2 5x105 0.805 0.0266

Una vez evaluados los coeficientes de transferencia de calor interior y
exterior, se pueden sustituir en la ecuacion para calcular el coeficiente
global de transferencia, y usando este Ultimo se pueden obtener las
ganancias de calor en los tramos rectos de tuberia de la instalacion.

3.3.- SOLUCION DE LA ECUACION DE TRANSFERENCIA DE CALOR EN
CILINDRO MuLTICAPA CON EFECTOS CONVECTIVOS AL INTERIOR Y AL
EXTERIOR.

Para que la estimacion de entradas de calor sea mas agil, y no sea preciso
resolver toda la ec.(3.2} en cada caso practico, (fo cual seria bastante
complicado y consumiria mucho tiempo), se desarrollara un sistema de
ecuaciones que haga uso de un concepto similar al de la pérdida de presion
en 100 pies de tuberia; sélo que en este caso se denominara “Transferencia
de Calor por cada 100 Pies de Tuberia”, simbolizado coma AQ g

Dado que et hecho de considerar varias temperaturas de evaporacion, y de
medio ambiente en los coeficientes convectivos haria que el nimerc de
calculos fuese muy grande, se debera investigar cual es la verdadera
influencia de estos Gltimos en la transferencia global de calor, pues es en
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ellos donde se manifiestan las variaciones en parametros tales como
densidad, viscosidad, y velocidad de flujo.

Para determinario, se evaluara la ec. (3.2) con las siguientes condiciones:

- Longitud de tuberia 100 pies.

- Diametro nominal 4 pulgadas.

- Aislante Poliuretano.

- Temperaturas de evaporacion 20, 0, -20, y -40°F,

- Temperatura del aire exterior 85 °F

- Velocidad del viento 25 metros por segundo.

y se cuantificara la contribucién porcentual de cada uno de los términos
{convectivo interior, conductivo en metal, conductivo en aislante, vy
convectivo exterior) sobre la resistencia global al flujo térmico.

Si al analizar los resultados se concluye que [a influencia de los términos
convectivos es despreciable, se procedera a resolver la ecuacién de
transferencia en cilindro multicapa considerando unicamente los términos
conductivos en el metal y el aislante, lo que le dara la forma:
AQM‘O = (?‘ _r)t T;(r _r ) (35)
~ I + e L

k- LMA, k,-LMA,

Para que la informacion generada sea mas versatil, es necesario considerar
varios rangos de solucion aplicables a las condiciones mas frecuentemente
encontradas en la industria. En este caso se seleccionaron los siguientes:

- Material de la tuberia Acero al carbén.

- Materiales de aislamiento Poliuretano y poliestireno.

- Diametros de tuberia Desde 1 pulg. hasta 12 pulgs.
- Espesores de aislamiento 1,2,4, y 6 puigs.

- Gradiente térmico interior-exterior  1°F

Los resultados se muestran en el capitulo correspondiente y en las figuras
54, 55, y 56. :

Una vez que se ha resuelto la ec. (3.5) para los rangos propuestos es
factible la evaluacion de manera sencilla de las entradas de calor en
tuberias a baja presion, las cuales se manifiestan de dos formas diferentes
dependiendo del tipo de linea en que se presenten; como generacion de
vapor, o como incremento en la temperatura.
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3.4.- SeEcuUenciA DE CALcuLo PARA EvALUAR EL AUMENTO DE
TEMPERATURA EN TUBERIAS DE SUCCION.

Eir las lineas de succion (flujo monofasico) se da un incremento de
temperatura que ocasiona que la temperatura de succién sea.

o =T +4T (3.6)

Pyucc swree

Para obtener el incremento de temperatura en ia tuberia se resuelve:

AT;W = AQ.mcc (3.7)
' M-Cp,

y ta entrada de calor se evalia de;
AQ... = L.,.xATx AQ,, +100 {3.8)

donde:
ar=7,,-T . (3.9)

err

Para estas ecuaciones las propiedades del vapor y el término AQ oo s€ leen
en tablas.

3.5.- SECUENCIA DE CALCULO PARA EVALUAR LA MaSA DE VAPOR
GENERADO EN TUBERiAS DE RETORNO HUMEDOG.

En las tuberias de retorno himedo existe una generacién de vapor
caiculada comao:

AM, = AQy, -(h

s~ P ) (3.10)
para la cual la ganancia de calor se obtiene de (3.8):

AQpy = Ly x AT x AQ,y, +100
donde AT se define igual a (3.9):

AT =T, T

tmsh evr

aqui también, las propiedades del vapor y el término AQqqg s€ leen en
tablas.
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IV.- SISTEMA RECIRCULADO POR BOMBAS.
4.1.- APLICACION EN CICLOS DE UNA ETAPA.

La interconexion de tuberias para el sistema de refrigeracion recircutado por
bombas aparece en la fig. 22, (2 19-28.31)

Su operacion es muy similar al ciclo saturado simple, con la importante
excepcion de que en este caso en el acumulador de succion debe
mantenerse un nive!l de liquido constante, suficiente para cumplir los
requerimientos de las bombas en cuanto a su presién minima a la succién
@ Este liquido es bombeado a los evaporadores de la instalacion a una
presion de 25 a 40 Ibs/pulg? arriba de la presién de evaporacion. Por la
tuberia de retorno del evaporador existe una mezcla del vapor generado por
la carga térmica del sistema y de refrigerante liquido que es el excedente
recirculado en el evaporador. Una vez que [a mezcla llega al acumulador de
succion se separan las fases, el liquido se bombea de nuevo, y el vapor es
succionado por el compresor para repetir el ciclo %,

Recomendado para instalaciones que requieren altas eficiencias en el
evaporador, el sistema ‘por bombas puede usarse con razones de
recirculacion desde 6 a 1 hasta 10 a 1, con lo que se logran elevadas
velocidades del liquido refrigerante en el evaporador, arrastrando el aceite
que de manera natural tiende a quedar depositado en él, y mejorando de
manera importante el coeficiente de transferencia de calor en este equipo @
La representacién en el diagrama Presién-Entalpia del ciclo recircutado por
bombas en una etapa esta en la fig. 23 %3

Puede observarse que el ciclo es muy similar al ciclo saturado simple, sélo
que después de pasar por el control de liquido refrigerante en el acumulador
de succién (punto 4), se marca la succion de liquido saturado en las
bombas (punto 5), y el trabajo de la bomba como un incremento de presion
que se considera a entalpia constante por simplicidad en la representacion,
pues realmente la cantidad de energia entregada por la bomba es muy
pequefa; descargando liquido subenfriado, {punto 6). Despueés de pasar por
la valvula de expansion situada antes del evaporador el refrigerante vuelve
a sus condiciones de saturacion (punto 5). La pequefa cantidad de vapor
generada en esta expansion es la manifestacion fisica del trabajo
suministrado al liquido por la bomba. Obsérvese que de no existir esta
valvula el sistema no funcionaria.

Debe hacerse notar que un efecto del trabajo de ta bomba es incrementar la
energia del fluido frigorigeno, lo que finalmente se refleja como una carga
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térmica que debe ser desplazada por fos compresores, pero dado que el
liquido en la salida de la bomba se encuentra dentro de ia zona de
subenfriamiento en el diagrama Presién-Entalpia, (punto 6), se debe de
considerar en este estado durante el trayecto que va de la bomba a la
valvula de expansién de! evaporador.®

Del analisis del diagrama de Presion-Entalpia puede pensarse que la
cantidad de vapor refrigerante que debe succionar el compresor €s el
resultado de dividir la potencia frigorifica entre el efecto refrigerante en el
evaporador como la ec. (2.28):

.2 _ G

90 h—h

Sin embargo esto no es valido, pues debe recordarse que la succion se
realiza en el acumulador, no en el evaporador, con lo que la fraccién de
vapor formada al expansionar el liquido de 3 a 4 también es succionada por
el compresor. De esta forma, el flujo real de fluido en el compresor se
calcula como @

G=2_._ 9 4.1)

Con lo que el sistema trabaja de manera muy similar termodinamicamente
al ciclo de expansién directa, habida cuenta de que existe el consumo de
potencia de la bomba {y la reduccién de eficiencia que ella genera), los
costos de su mantenimiento, asi como el incremento en la eficiencia de los
evaporadores.

4.2.- APLICACION EN CICLOS DE DOS ETAPAS.

El sistema recirculado por bombas aplicado en instalaciones de dos etapas
de compresion se realiza segun el diagrama de flujo de la fig. 24.

Una vez mas, la operacion de este sistema es muy similar al ciclo de dos
etapas con expansién directa, con la variante de que existe el acumulador
de succion donde las bombas recirculan el liquido hacia el evaporador,
absorbe calor del medio a enfriar, y regresa al acumulador para que se
realiza la separacion de fases de la mezcla liquido-vapor 2%,
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La presencia obligada del interenfriador permite la aplicacién de algunos
criterios adicionales en el disefio de la instalacion, por ejemplo: Si la
distancia entre el interenfriador y el acumulador de succion es corta, debera
preferirse el interenfriador abierto, que hace al sistema mas eficiente
termodinamicamente. La representacidén en el diagrama Presién-Entalpia
para este ciclo es la fig. 25, ®® *". Donde al igua! que en el ciclo en una
etapa, la bomba succiona liquido a [a presidon de evaporacion del
recirculador y la eleva de 25 a 40 libras para enviarlo al evaporador,

Para ef caso en que la distancia sea mas larga, y puedan existir problemas
por el suministro de liquido a presion intermedia al acumulador, se elegira
un interenfriador cerrado, gue aunque menos eficiente termodindmicamente,
subenfria el liquido y por tanto, aumenta la calidad de la mezcla liquido-
vapor obtenida despues del paso a través de la valvula de expansion en el
acumulador recirculador. La representacién en el diagrama de Mollier para
este ciclo esta en la fig. 26.

Debe recordarse que la principal causa de pérdida de eficiencia en el
sistema recirculade por bombas es precisamente su funcionamiento tan
similar al sistema de expansion directa, que impide lograr un
subenfriamiento realmente significativo en el liquide que va al recirculador,
por lo que después de pasar por la valvula de expansidn de este recipiente,
el vapor generado debe volver a ser comprimido junto con el vapor
generado por la carga térmica, y el rendimiento de la instalacién es igual al
del ciclo de expansion directa.

Para evaluar los rendimientos reales de una instalacion recirculada por
bombas es preciso tomar en cuenta las pérdidas de eficiencia originadas
por la propia utilizacién de la bomba @5 3",

4.3.- PERDIDAS DE EFICIENCIA EN EL SISTEMA RECIRCULADO POR BOMBAS.

4.3.1.- EVALUACION DE LAS PERDIDAS GENERADAS POR EL TRABAJO DE LA
BomsA.

La pérdida de eficiencia mas importante en un sistema recirculado por
bombas es la propia cperacion de este equipo por la energia que fransmite
al fluido, y que se refleja como una carga térmica en la instalacién

Para obtener la cantidad de energia absorbida por el refrigerante debe
resolverse el balance general de energia mecanica en la bomba ©:
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-;—-(Vf—Vf)+g-(Zz—Z,)+g_n+ZF+H{"=0 {4.2)
a P

Para una bomba en particular:

- El diametro de la tuberia de entrada se supone igual al diametro de la
tuberia de salida, por lo tanto:

V2-¥r=0 (4.3)

- La diferencia de alturas entre la entrada y la salida es despreciable, por fo
tanto:

Z,-7,=0 (4.4)

- La suma de pérdidas por friccién no existe, pues el fluido ain no recorre
ningtin tramo de tuberia al salir de la bomba:

> F=0 (4.5)
La ecuacién general de balance de energia mecanica se reduce a:
A-fw -0 (4.6)
p
Despejando;
w=_h-h (4.7)

donde el signo negativo indica que el trabajo ha sido suministrado al fluido.
La carga termica debida a esta cantidad de trabajo se manifiesta en el ciclo

como una determinada masa de refrigerante evaporado, para calcularlo se
usa la siguiente expresion:

-0
M== (4.8)

donde: A es el calor latente de evaporacion del fluido a las condiciones
prevalecientes en el acumulador de succién.
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Esta masa deberd anadirse a la masa de refrigerante evaporado por la
carga térmica que retorna al acumulador de succion para ser comprimida
nuevamente.

Para generar la informacién que permita estimar de manera sencilla la
pérdida de eficiencia generada por la operacién de la bomba, se resolvera el
balance de energia mecanica en equipos de bombeo, ec. (4.7) a las
siguientes condiciones:

- Temperaturas de liquido 20, 0, -20, -40 °F.
- Diferencias de presion en la bomba De 10 a 90 Ibs/pulg?

Los resultados, que se analizan en el capitulo correspondiente, y se
muestran en la tabla de la fig. 57; seran utiles para resolver la ec. (4.8)
dentro de la secuencia de cdlculo de eficiencia para el ciclo recirculado por
bombas.

4.3.2.- PERDIDAS DE PRESION POR FRICCION.

Una particularidad de los métodos de recirculacion de liguido es que la
tuberia de succion se divide en dos partes: una que comunica al evaporador
con el acumulader de succion, también llamada retorno himedo; y la linea
de succion propiamente dicha, que va del acumulador al compresor. Los
efectos de las caidas de presion seran distintos dependiendo de en cual de
estas dos partes se localicen:

- En los retornos himedos, como circula una mezcla de liquido y vapor, una
reduccion en la presion por friccion se manifestara de manera similar a una
expansion, esto es, generando una cierta cantidad de vapor a partir del
liquido existente, y reduciendo la temperatura de la mezcla.

- En las lineas de succion, las pérdidas por friccion sélo se reflejaran como
una disminucion en la presidn y la temperatura del vapor.

4.3.3.- GANANCIAS DE CALOR EN TUBERIAS DE BAJA TEMPERATURA.

Las eniradas de calor que ocurren a lo large de las lineas de baja

temperatura también afectan ai ciclo de distinta forma segun la zona donde
se produzcan;
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- En los retornos humedos las ganancias de calor se manifiestan como 1a
evaporacion de una parte del liquido presente, sin ocasionar incremento en
{a temperatura.

- En las tuberias de succién, ocurrira un incremento en la temperatura del
vapor proporcional a la cantidad de calor que ingrese al sistema.

Finalmente, la representacion de los sistemas recirculados por bombas en
el diagrama presidn-entalpia considerando las pérdidas de eficiencia se
hara como se muestra en la fig. 27 para el ciclo en una etapa. Donde:

1-1'.- Pérdida por friccion en el retorno himedo.

1'-1".- Pérdida de presioén y ganancias de calor en [a tuberia de succion.

1"-2'.-Compresién desde la presién de succién hasta la presion de
descarga en el compresor.

2-2".- Compresion necesaria para vencer las pérdidas en la linea de
descarga.

2'-2".-Caida de presion por friccion en la linea de descarga de!
compresor.

2"-3.- Condensacién del vapor sobrecalentado en liquido saturado.

3-4'.- Expansién en el liquido de la presion de condensacién a la presion
del acumulador de succion.

5°-6.- Trabajo de la bomba, que circula liquido saturado a la presién del
acumulador de succion.

5'-5.- Subenfriamiento en el liquido que va al evaporador.

5'-1.- Efecto refrigerante en el evaporador.

Debe mencionarse que la masa de vapor que sale del acumulador de
succidn hacia ef compresor es la suma del vapor generado por la carga
térmica, por el trabajo de la bomba, por las pérdidas por friccion en el
retorno humedo, ¥ por las entradas de calor en esta ultima linea, (punto 1').

Para el ciclo en dos etapas la representaciéon en el diagrama presion-
entalpia es la fig. 28. Donde:

1-1'.- Pérdida por friccion en el retorno humedo.

1'-1".-Pérdida por friccion y ganancias de calor en la linea de succién de la

primera etapa.

1"-2'.-Compresion en [a primera etapa.

2'-2".-Pérdidas por friccion en la linea de descarga de la primera etapa.

2"-3.- Enfriamiento a la saturacién en el interenfriador.

3-3'.- Pérdidas por friccién y ganancias de calor en la linea de succion de
la segunda etapa.

-
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FIG. 27.— CICLO RECIRCULADO POR BOMBAS EN UNA ETAPA CONSIDERANDO
PERDIDAS DE PRESION Y GANANCIAS DE CALOR
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FIG. 28.— CICLO RECIRCULADO POR BOMBAS EN DOS ETAPAS CONSIDERANDO
PERDIDAS DE PRESION Y GANANCIAS DE CALOR
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3'-4'.. Compresion en la segunda etapa.

4'-4" -Pérdida por friccién en la linea de descarga de la segunda etapa.

4"-5.- Condensacion del vapor sobrecalentado en liquido saturado.

5-6.- Expansion en el interenfriador.

7-8'.- Expansion de la presién intermedia a la presion del acumulador de
succién.

8"-10.-Trabajo de la bomba.

9'-9.- Subenfriamiento del liquido que va al evaporador.

9'-1.- Evaporacién del refrigerante en el evaporador.

En este caso también son vélidas las observaciones hechas para el ciclo en

una etapa en lo que se refiere a la masa de vapor que sale del acumulador
de succion.

4.4.- CALCULO DE EFICIENCIAS EN SISTEMAS RECIRCULADOS POR BOMBAS.

4.4.1.- SISTEMAS EN UNA SOLA ETAPA.

Una vez establecidas las condiciones de operacion reales en la succion y la
descarga de los compresores mediante la cuantificacion de fas caidas de
presion y las entradas de calor que ocurren en ellas, puede iniciarse la
evaluacion de las eficiencias en su operacion.

A continuacion se detalla la serie de ecuaciones que debe resolverse. Se
explicara un ciclo en una etapa de compresion, y al final se enumeraran las
consideraciones que se deben de hacer para aplicar la misma secuencia a
un ciclo en dos etapas de compresion.

Se inicia con la determinacién de la fracciones de refrigerante evaporado en
el acumulador de succion.

- Fraccion de liquido en el acumulador de succion, ec. (1.4):

Xl = Y see = bl (4.9)
AV oo ~ Rl e

- Fraccion de vapor en el acumulador de succion, ec. (1.5):

Xv = 1= X, (4.10)
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Posteriormente se definen las masas de vapor generadas por [a operacion
del ciclo.

- Vapor generado por ia carga térmica;

g
Ry, =& @.11)
e BV =l ey

- Vapor generado por la operacion de la bomba:

Rvpy = —200m (4.12)

Bamr
v oy — bl e

- Vapor generado por ganancias de calor en retorno hiumedo:

Rvgy = — 20 (4.13)

MY oy =Bl e

Estas tres cantidades se suman y constituyen la masa de vapor que retorna
al acumulador de succion.

VR s = Rvy, + Ry, + Ry (4.14)

A esta se le suma el vapor generado por la expansién del liquido que llega
al acumulador de succion, que resulfa de.

- Refrigerante alimentado al acumulador:

VR
Ry = 28 (4.15)
“ XFJ [

- Vapor peor expansién en e acumulador:
RV = Rpppy - XV (4. 16)
y es la cantidad de vapor succionada por el compresor;

Vs =VR s+ Rvpy (4.17)
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Con esta masa se puede conocer el trabajo de compresidn como:
W, =Vs, -(hd, —hsg,) (4.18)

y el coeficiente de operacion referido al ciclo de Rankine:

cop=—5% (4.19)
W +W .

A+ Bom

donde el valor del consumo de potencia realizado por la bomba se puede
leer de las graficas de seleccidn de este equipo, una de las cuales se
muestra en la fig. 29. ©.

El coeficiente de operacion referido al ciclo de Carnot invertido se establece
como (1.8):

T -

cond evr

Y la eficiencia del sistema recirculado comparado con el ciclo de Carnot es
similar a (1.9):

= cop x100=%
P

C

Eff

Terminando de esta forma la evaluacion de eficiencia.

4.4.2.- SISTEMAS EN DOS ETAPAS.

Para el ciclo en dos etapas posteriormente a obtener la masa de vapor
succionado en el compresor de primera etapa, ec. (4.17) se calculan: el
balance en el interenfriador, que es igual a la cantidad de vapor succionado
en la segunda etapa, y el trabajo de compresién en esta misma:

- Vapor succionado en ia segunda etapa, ec. (1.23):

Hd('n - MJ.W')

Vs, =Vs, -
! ' ( Hs., =l
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- Trabajo de compresion en la segunda atapa:
W=D (hd - hs, ) (4.20)

y el coeficiente de operacion referido al ciclo de Rankine quedaria definido
como:;

cope—0> Y0 (4.21)

TESTORSTS

o

aqui también, el valor del consumo de potencia de la bomba se lee en la fig.
29, @

El coeficiente de operacién referido al ciclo de Carnot invertido se evalia de
la misma forma que en el caso de una sola etapa, con la ec. (1.8}

-
COR = —"—
7.-:".' - [.u
y la eficiencia del sistema por bombas comparado al ciclo de Carnot con fa
ec. (1.9):
o
Lfi = Lor x 100 =%
05

i

Toda esta serie de ecuaciones se ha agrupado dentro del sistema de
calculo mostrado en la fig. 38. donde ademas se han hecho las
adecuaciones necesarias para que se use la misma hoja ya sea en un ciclo
en una etapa, 0 en un ciclo en dos etapas.



V.- SISTEMA DE RECIRCULACION PHILLIPS.
5.1.- APLICACION EN CICLOS DE UNA ETAPA,

El diagrama de tuberias para el sistema recirculado Phillips en una etapa
aparece en la fig. 30, ¢ '0 %2531

Su operacidn estd basada en el mantenimiento de una presién constante
superior en 25 a 40 ib/pulg? a la presidn de evaporacion en un tangue
llamado recipiente a presion controlada, cuya funcion es la misma que en el
recibidor de liquido en el sistema saturado simple: Contener el refrigerante
del sistema, y asegurar la alimentacién de liquido a los evaporadores "

A partir de este tangue se envia a los evaporadores una cantidad de liquido
superior a la que se puede evaporar por efecto de la carga térmica de
acuerdo a la relacion de recirculacion que se mangje, y que puede ser de 2
a 1 hasta 4 a 1. La relacion de recirculacion tipica es de 3a 1'%

Después de pasar el liquido por la valvula de expansion entra en el
evaporador, y a la salida de este se tiene una mezcla liquido-vapor en
proporcion de dos partes de liquido por una parte de vapor en peso, para el
caso de la relacion de recirculacién de 3 a 1.

La separacion de fases ocurre en el acumulador de succidn, desde el cual e
vapor es succicnado por los compresores para repetir el ciclo, y el liquido es
drenado por gravedad hacia una trampa de liguido situada abajo del
acumulador.

Una vez liena la trampa, un sensor de nivel envia una sefal eléctrica a una
valvula de tres vias ubicada en la parte superior de ia trampa. Al recibir la
sefal, la valvula de tres vias cierra la conexion igualadora de presion con el
acumulador de succidn, y abre la conexion que lleva gas a alta presion de la
descarga del compresor a la trampa de fiquido.

Al entrar el gas a alta presion en la trampa ejerce un efecto similar a un
piston, forzando al liquido a salir de la trampa por las tuberias inferiores. La
correcta instalacion de valvulas de retencion en estas tuberias evita gue el
liqguido suba de nuevo al acumulador y lo envia hacia el recipiente de
presion controlada.

Una vez vaciada la trampa un control de tiempe envia una sefal etectrica a
la valvula de tres vias para que cierre el lado de gas a alta presion y abra el



lado de igualacion de presiones con el acumulador de succién, con lo cual el
liquido que llega a el puede drenar de nuevo a la trampa *%.

El liquido a la temperatura de evaporacién que llega al recipiente a presion
controlada proveniente de las trampas de liquido se mezcia con el liquido
que llega al mismo recipiente proveniente del condensador, subenfriandolo
de manera importante.

Entre el condensador y el recipiente a presion controlada existe un pequefio
tanque llamado recipiente piloto, su funcion es regular el flujo entre estos
dos equipos al tiempo que mantiene un sello que impide fa igualacion de
presiones entre ambos,

La translacion del sistema recirculado Phillips al diagrama Presién-Entalpia
para una sola etapa es la fig. 31, ?* 3", Donde:

1-2.- Trabajo de compresion a entropia constante.

2-3.- Condensacion del refrigerante a presion constante.

3-4.- Expansion del refrigerante liquido al pasar del recipiente piloto al
recipiente de presién controlada.

4-5.- Subenfiamiento producido por la mezcla de liquidos a temperatura de

evaporacion vy a la temperatura correspondiente a la presion controlada.

5-6.- Expansion a entalpia constante provocada por la valvula de
expansion.

6-1.- Cambio de fase a presién constante en el evaporador, la
diferencia entre h, y h, es el efecto refrigerante obtenido en et ciclo.

Como para la recirculacién Phillips el recipiente a presién constante surte
liquide subenfriado directamente a la valvula de expansion, la fraccion de
vapor generada al reducir la presion del liquido a la presién de evaporacion
es mucho menor que en el caso de la recirculacidon por bombas; por esta
razén el compresor en el sistema Phillips desplaza en mayor proporcién el
vapor generade por efecto de la carga térmica, y como el resultado del
subenfriamiento es justamente absorber mayor cantidad de calor por unidad
de masa de refrigerante, en la succién del compresor circula menos fluido,
reduciendo su consumo de energia y elevando la eficiencia del sistema.

5.2.- APLICACION EN CicLOS DE Dos ETAPAS.

El diagrama de Flujo para un sistema recirculado Phillips en dos etapas se
muestra en la fig. 32, % 10-18.25)
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E! principio de operacion de un sistema Phillips en dos etapas es
exactamente igual al de un sistema de una etapa. El unico detalle
caracteristico se encuentra en el interenfriador .

Como todo el subenfriamiento del liquido que va a los evaporadores se
logra por 1a recirculacién de las trampas al recipiente de presién constante,
y dado que los evaporadores se alimentan directamente de este dltimo
tanque, no es necesario realizar ningun tipo de subenfriamiento o suministro
de liquido en el interenfriador, por lo que este recipiente s6lo cumple la
funcion de llevar a la saturacion los vapores provenientes del compresor de
primera etapa, y por lo mismo, siempre se trata de un interenfriador abierto.

Reflejado en el diagrama presion-entalpia, el ciclo recirculado Phillips en
dos etapas es como la fig. 33, ©® 3", Donde:

1-2.- Compresion isoentropica en la primera etapa.

2-3.- Enfriamiento a la saturacion de los vapores provenientes de la
primera etapa.

3-4.- Compresion isoentrépica en la segunda etapa.

4-5.- Condensacién del refrigerante a presion constante.

5-6.- Pérdida de presidn al pasar del recipiente piloto al recipiente a
presion constante.

6-10.- Evaporacion de una fraccién de liquido en la preexpansién arriba
descrita.

6-7.- Subenfriamiento por la mezcla de corrientes realizada en el
recipiente a presion constante.

7-8.- Expansion del liquido que se alimenta al interenfriador.

8-3.- Evaporacion del liquido necesaria para llevar a la saturacion los
vapores provenientes de la primera etapa.

7-9.- Expansién adiabatica del refrigerante que va al evaporador.

9-1.- Cambio de fase a presion constante del refrigerante en el
evaporador.

Es importante mencionar que para el correcto desempefo del sistema
Phillips en dos etapas es preciso que la presion en el recipiente a presion
controlada sea de 10 a 15 |Ib/jpulgz mayor a la presion en el
interenfriador (3",

No obstante que en la recirculacién Phillips se logra producir un mayor
subenfriamiento de liguido que en el sistema por bombas, también es cierto
que existen ciertas pérdidas de eficiencia en la instalacion real que son
causadas por su propia forma de operacién y que influyen de manera
determinante en su desempefio termodinamico.
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FIG. 32- INSTALACION FRIGORIFICA CON RECIRCULACION
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FIG. 33.— CICLO RECIRCULADO PHILLIPS EN DOS ETAPAS DE COMPRESION

79



5.3.- PERDIDAS DE EFICIENCIA EN EL SISTEMA DE RECIRCULACION PHILLIPS.
5.3.1.- DESCARGA DE LAS TRAMPAS DE LiQuiDO.

Para entender como se generan las pérdidas de eficiencia en el sistema
recirculado Phillips, es necesario observar algunos detalles respecto a fa
energia requerida para hacer circular el liquido de las trampas usando gas a
alta presién @ 10 19.25.30)

- Toda la energia necesaria para hacer recircular el liquido proviene del
vapor impuisor, el cual esta a mayor presion y temperatura que el liquido
gue transfiere.

- Toda la energia empleada en [a transferencia se refleja como una carga
térmica directa sobre el sistema de refrigeracion. Es decir, incrementando la
cantidad de vapor manejada en el compresor.

- Para desplazar este vapor los compresores deberan consumir una mayor
cantidad de potencia, comparados con su trabajo normal.

- Las pérdidas de eficiencia se generan al momento de eliminar la energia
remanente del vapor impulsor, misma que pasa al acumulador de succion y
de ahi al compresor.

En la operacion de una trampa de liquido puede establecerse que la energia
del vapor impulsor se absorbe de tres diferentes maneras, que ocurren
simultaneamente ©!:

A) Vapor impulsor.- Al final de cada ciclo de vaciado de la trampa esta
queda liena de vapor a alta presion, el cual es vertido hacia el acumulador
de succidn al realizarse |a igualacién de presiones.

B) Condensacion de vapor en el liquido frio.- Durante ei ciclo de vaciado se
condensa una cierta cantidad de vapor impulsor en la superficie de! liquido
frio.

C) Calentamiento de la trampa.- Durante el ciclo de vaciado una parte del
metai de la trampa se calienta por condensacion del vapor impulsor.

D) La carga total es la suma de estas tres.
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A) CARGA DEeBIDA AL GAS IMPULSOR.

Para establecer cuanto gas de transferencia es afadido al vapor de succion
es necesario analizar detenidamente la construccion y operacion de las
trampas de liquido.

La cantidad de liquido transferido en una descarga es la diferencia entre el
volumen contenido en el recipiente al inicio del ciclo, y ef velumen cuando el
cicto concluye, El volumen de gas de transferencia afnadido a la succién del
compresor es igual a la cantidad de tiquido transferido, mas una ineficiencia
debida a la propia construccién de la trampa: El volumen de gas que liena la
parte superior del recipiente entre el nivel mas alto del liguido al inicio dei
ciclo y la tapa del mismo. Este volumen adicional representa gas a alta
presion que no realiza frabajo util en el vaciado de la trampa pero que se
afade a la succién del compresor después de cada ciclo ©

Para trampas de liquido tipo vertical el nivel de inicio de descarga
tradicionalmente se coloca a 2 pulg. debajo de la soldadura superior de la
tapa, con el fin de que exista suficiente espacio para las diversas
conexiones que deben hacerse en la trampa (interruptor de nivel, valvula de
tres vias y cristal de nivel). Por otro lado, el cristal de nivel inferior se coloca
2 pulg. por arriba de la soldadura de la tapa inferior, y el control de tiempo
para la transferencia debe calibrarse de tal forma que el recipiente se vacie
casi totaimente, pero dejando un sello liquido que impida &l paso de! gas de
descarga hacia el recipiente a presién controlada. Para fines practicos se
establece el nivel para el final de la descarga a 2 pulg. debajo de la costura
inferior seglin se muestra en el esquema de la fig. 34, ('

Con el fin de calcular la carga de gas a alta presion es necesario obtener |a

masa de gas q)ue llena la trampa a cada ciclo de descarga, misma que se
define como !

Ve
M, =2 (4.22)

También se debe obtener el sobrecalentamiento en el gas de transferencia
con respecto al vapor de succidén del compresor:

S, =M, '(h‘- -—h‘_) (423)
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FIG. 34- REPRESENTACION ESQUEMATICA DE UNA TRAMPA
DE LIQUIDO.
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E! gasto especifio de refrigerante en el sistema expresa la cantidad de
refrigerante que debe circular por el mismo por cada tonelada de
refrigeracion de capacidad, y se calcula como:

M, =22 (4.24)

Por utimo, la carga debida al gas de transferencia se obtiene de:

M,

L

donde el segundo término de la ecuacidon expresa el equivalente en
toneladas de refrigeracion de cada unidad de masa de gas usado para
descargar la trampa, vy es una cantidad caracteristica de cada sistema en
particular, pues depende de sus condiciones de operacion.

B) CARGA DEBIDA A LA CONDENSACION DEL VAPOR EN EL LiQuipo FRrio.

La superficie liquida en una trampa bien disefiada debe ser muy estable
durante el ciclo de transferencia, evitandose la agitacién o chapoteo por el
contacto directo de la corriente de gas en el liquido, que resultaria en un
gasto extremo de energia. Por esta razén los principales fabricantes de
estos recipientes disponen de mamparas y tuberias internas disefiadas para
que exista un rapido incremento de presion con una interfase bastante
estable 19,

La llegada del gas de transferencia a la trampa de liquido resulta en un
proceso complejo de transporte de calor y masa durante el tiempo que dura
la descarga, y que tiene lugar en el plano horizontal de refrigerante liquido,
donde el vapor que se condensa tiende a acumularse y formar una capa de
liquido a la temperatura del gas de transferencia. Esta pelicula de
refrigerante actua como una barrera al flujo de calor al incrementar la
temperatura de la superficie.

Resulta razonable establecer que el coeficiente de transferencia de cator en
la interfase liquido-gas alcanzara sus mas altos valores rapidamente,
durante la presurizacidn del recipiente, pero se reducira briscamente
conforme el ciclo progresa y el refrigerante abandona la trampa, ©V.

83



Si el fondo de un recipiente con paredes aisladas se mantiene a una
temperatura T,, y si el recipiente contiene vapor a una temperatura T y
existe suministro de vapor suficiente para mantener una presion constante
en el mismo, como sucede en {a trampa de liquido, entonces la velocidad de
condensacion en estado transiente puede aproximarse asumiendo que toma
lugar un proceso de conduccion en estado cuasi-estable, y que existe una
distribucion de temperatura aproximadamente lineal en el liquido
condensado. En este caso el balance de energia se escribe, (24).

k dé
=T -TY=p.1.29 4.26
Q= (L-L)=p-d— (4.26)
Integrando desde t=0 hasta t se obtiene:

2%4(T.~-T,)=p-A-8 (4.27)

Despejando el espesor de la capa de condensado como:

5o [Por(ET) (4.28)
p-a

Una vez evaluado el espesor de condensado, se puede calcular el volumen
de condensado:

V=64, (4.29)
¥ SU masa:
M=V.p (4.30)

Finalmente, el calor cedido en la superficie liquida por la condensacién se
evalua:

0 =M-A (4.31)

Puede concluirse claramente que e! espesor de la pelicula de condensado
depende directamente del tiempo que dura la descarga de la trampa. Por
razones obvias es deseable mantener este tiempo en su valor minimo,
considerando de manera practica que la entrada de gas impulser a la
trampa ocurre en un periodo de 30 segundos aproximadamente, pues el
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rango de operacidn para los controles de tiempo usados en estos
recipientes es de 10 a 60 segundos ("%,

Cuando el gas impulsor se encuentra en estado sobrecalentado al entrar en
la trampa de liquido, hay un mayor gradiente térmico entre este y ef liquido
frio sobre el cual se condensa; ademds de que también es mayor la
cantidad de calor que es necesario eliminar para condensar el vapor
sobrecalentado. Sin embargo, los reportes bibliograficos existentes sobre
resultados experimentales sefalan que el incremento en la velocidad de
condensacion generado por el sobrecalentamiento del gas es muy pequeno
e inclusive despreciable, y que las ecuaciones arriba descritas resultan muy
confiables en sus predicciones. Por esta razén, para el presente estudio se
considera que el sobrecalentamiente en el gas impulsor no ejerce ningln
efecto en la velocidad de condensacion ?Y.

C) CARGA DEBIDA AL CALENTAMIENTO DEL METAL EN LA TRAMPA.

El ciclo de descarga toma lugar mientras el gas impulsor presuriza la trampa
de liquido desde su parte superior, desplazando el refrigerante a través de
la valvula de retencion de descarga hacia el recipiente a presion controlada.
Durante ef proceso el gas caliente se condensa sobre el metal de la trampa
y la calienta conforme el liquido es vaciado. Este condensado se afade al
tiquido que retorna al recipiente a presidon controlada en la siguiente
descarga de la trampa, o bien es vuelto a evaporar cuando se iguala la
presidn de la trampa con el acumulador de succion.

Lo que no debe perderse de vista es que todo el calor absorbido por el
metal de la trampa durante la transferencia es removido por el propio
refrigerante al momento de iniciar [a fase de llenado en el siguiente cicio de
transferencia. Y que todo este calor es una carga mas en el sistema de
refrigeracion 22,

El calosr absorbido por el metal de la trampa en cada ciclo puede definirse
(1.
como

Q,=M-Cp-n-(T,-T)) (4.32)
Para establecer la masa de metal que realmente se expone al gas de
transferencia en cada descarga de la trampa, se debe considerar que el

ciclo de vaciado debe terminar antes que esta se encuentre vacia en su
totalidad, de tal forma que en el fondo de la misma exista un sello de liquido.
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Es al momento de disefiar la trampa que se toman las providencias
necesarias para situar el limite del sello de liquido lo mas bajo posible. El
criterio usado en este estudio es que el nivel final de vaciado esta dos
pulgadas abajo de la soldadura de la tapa inferior de la trampa.

E! factor de calentamiento se origina a partir del hecho de que no toda ia
masa de metal de la trampa expuesta al gas impulsor alcanza el equilibrio
de temperatura con este ultimo durante la fase de vaciado, o con el liquido
frio durante la fase de llenado.

Lorentzen (1965) graficé fos perfiles de temperatura para el metal contra el
del liquido o del gas en el interior de la trampa vertical durante ciclos de
transferencia de aproximadamente 60 segundos. En sus graficas puede
ohservarse lo siguiente:

- El metal de la parte no sumergida del recipiente a lo alto del mismo no
varia su temperatura de gran manera con respecto a la del gas impulsor.

- El metal al fondo de! recipiente que siempre permanece sumergido no
varia su temperatura respecto a la del liquido frio.

- Existe un calentamiento muy pequerio en el liguido que deja la trampa.

- Las paredes de metal del recipiente se enfrian durante todo el ciclo de
transferencia, hasta que son expuestas al gas impulsor, y jamas alcanzan la
temperatura de este altimo.

El analisis de estos perfiles térmicos indica que asumir para el factor de
calentamiento un valor de 0.8 resulta realista. Por tal razén ese es el valor
que se utilizara en el presente estudio ©".

D} CARGA TOTAL POR OPERACION DE TRAMPAS DE LiQuiDo.

Una vez definidas las ecuaciones que permiten estimar las ganancias de
calor en el vaciado de las trampas de liquido, es preciso efectuar los
calculos para las diferentes dimensiones de trampas mas comunes en la
industria, considerando las condiciones de operacidon mas representativas
gue se presentan realmente en nuestro pais.

La carga total por operacion de trampas sera la suma de las tres cargas
establecidas anteriormente

Or =0, +0. +0, (4.33)
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y para obtener la carga promedio por hora se multiplican la carga total por
ciclo y el nimero de ciclos por hera realizados en la trampa:

Qn'rr = QT h (434)
Como se ha dicho anteriormente, el resultado final del funcionamiento de las
frampas es la generacion de una cierta masa de vapor, misma que se
eval(ia como:

=L
p= (4.35)

Con el fin de sistematizar el estudio de eficiencias en las instalaciones con
recirculacion tipo Phillips se evaluaran las cargas debidas al funcionamiento
de las trampas de liquido, conforme se detalla en las ecuaciones (4.22), ala
(4.35), para las siguientes condiciones:

De -40, -20, 0, y 20°F.
De 85, 80, y 95 °F
Los 7 mas comunes,

- Temperatura de Evaporacion
- Temperatura de Condensacion
- Tamano de Trampa

Utilizando para ello las caracteristicas constructivas de las trampas, segun
se muestran en la tabla de Ia fig. 35. Considerando que el gas usado en [a
descarga de la trampa se encuentra saturado a la presion de condensacion.

FIG. 35.

ESPECIFICACIONES CONSTRUCTIVAS DE TRAMPAS DE Licuipo 119,

Tamafio Capacidad Voltmen Volumen Area Masa metal Masa de

{T.R) liquido Gas Transversal Expuesta Trampa

Descarga Descarga (ﬁz) {ibs) {bs)
{#%) ®3

12x26 50 1.702 1.993 0.785 193.5 226.8
16x38 70 3.886 4,349 1.227 351.8 404.6
18x38 110 4.992 5620 1.576 4014 466.4
20x40 170 6.563 7.393 1.969 466.8 542.0
24x42 60 10.10 11.48 2.885 594.9 698.6
30x48 340 18.35 20.61 4,587 850.5 1007
30x54 520 20.64 22.91 4.587 930.6 1097
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5.3.2.- PERDIDAS DE PRESION POR FRICCION.

En el caso del sistema de recirculacion Phillips se aplican los mismos
criterios referentes a las caidas de presion por friccion que en el sistema
recirculado por bombas.

5.3.3.-GANANCIAS DE CALOR EN TUBERiAS A BAJA TEMPERATURA.

Las entradas de calor en las lineas a baja presion del sistema recirculado
Phillips se manifiestan de la misma forma que en el sistema por bombas.

La translacién al diagrama Presién-Entalpia del ciclo recirculado Phillips
considerando todas las desviaciones del ciclo ideal para sistemas en una
sola etapa aparece en la fig. 36. Donde:

1-1'.- Perdidas por friccidon en el retomo himedo.

1'-1".-Pérdidas por friccién y ganancias de calor en la succién.

1"-2'.-Trabajo de compresion.

2'-2".-Pérdidas por friccion en la linea de descarga.

2"-3.- Condensacién del vapor sobrecalentado en liquido saturado.

3-4.- Preexpansion en el recipiente piloto.

4-8.- Subenfriamiento por mezcla de corrientes en el recipiente a presion
controlada.

6-7.- Expansion en el liquido alimentado al evaporador.

8-1.- Cambio de fase del liquido en el evaporador.

8-9.- Pérdida de presion por friccion en el retorno himedo.

10-1'.-Evaporacion de liquido en el retorno humedo.

La masa de vapor que realmente sale del acumulador de succién hacia los
compresores en las instalaciones con recirculacién Phillips consiste en el
vapor formado por: la carga térmica, el paso a través de la valvula de
expansion, las pérdidas por friccién y las ganancias de calor en el retorno
hamedo, y por dltimo, la preexpansion del liquido en el recipiente piloto.

Para el ciclo en dos etapas es la fig. 37. Donde:

1-1'.- Pérdida de presidn por friccion en el retorno hiimedo.

1'-1".-Perdidas por friccion y ganancias de calor en |a linea de succion
de primera etapa.

1"-2'.-Trabajo de compresion en la primera etapa.

2'-2".-Pérdidas per friccion en la linea de descarga de la primera
etapa.
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FIG. 36.— CICLO RECIRCULADO PHILLIPS EN UNA ETAPA CONSIDERANDO PERDIDAS
DE PRESION Y GANANCIAS DE CALOR

IG. 37.~ CICLO RECIRCULADO PHILLIPS EN DOS ETAPAS CONSIDERANDO PERDIDAS
DE PRESION Y GANANCIAS DE CALOR

89



2"-3.- Enfriamiento a la saturacidon en el interenfriador,

3-3'.- Pérdidas por friccion y ganancias de calor en la linea de succion
de la segunda etapa.

3'-4’.- Trabajo de compresion de la segunda etapa.

4'-4" - Pérdidas por friccién en la linea de descarga de la segunda
etapa.

4"-5.- Condensacion del vapor sobrecalentado en liguido saturado.

5-6.- Preexpansién en el recipiente piloto.

6-8.- Subenfriamiento por mezcla de corrientes en el recipiente a
presién controlada.

8-10.- Expansion del liquido alimentado al evaporador.

9-3.- Evaporacion del liquido en el interenfriador.

11-1.-Cambio de fase en el evaporador,

11-12.-Pérdidas de presion por friccion en el retorno himedo.

13-1'.-Evaporacion de liquido en el retorno humedo.

Para las instalaciones recirculadas Phillips en dos etapas son validas las
consideraciones hechas en el sistema an una sola etapa por lo que se
refiere a la masa de vapor que reaimente es succionada por el compresor.

5.4.- CALCULO DE EFICIENCIAS EN SISTEMAS RECIRCULADOS PHILLIPS.

5.4.1.- SISTEMAS EN UNA ETAPA.

Cuando se ha definido la manera en que se estableceran las condiciones
reales de succion y descarga en las instalaciones frigorificas con sistema
Phillips, es posible normalizar una serie de ecuaciones que permita evaluar
su eficiencia. Se inicia de la misma forma que en el sistema por bombas;

estimando las fracciones de vapor generadas en los diferentes niveles de
presion.

- Fraccion de figuido en el recipiente a presion controtada:

X = e =My (4.36)
AVepe = Hlipe

- Fraccién de vapor en el recipiente a presion controlada:

X = 1= Xy (4.37)
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- Fraccion de liquido en el evaporador:

Xl.. = hvi-:vn — g (4_38)

e g — Mgy
- Fraccién de vapor en el evaporador:
XVpvp = 1= Xl (4.39)

- Fraccion de liquido en el acumulador:

Xy = ’"’A'__hlr_m (4.40)

B yox = hl o
- Fraccidn de vapor en el acumulador:
KXoy =1- X yes (4.41)

Posteriormente se estima un aproximado de la masa de refrigerante gue se
alimenta al evaporador:

Rlyy = e (4-42)

B g —hlg,
y fas masas de refrigerante evaporadas por la operacién del ciclo.
- Vapor generado por la valvula de expansion;
Rvy = Rl Xvyp (4.43)

- Vapor generado por la carga térmica:

Ry =— S (4.44)

Y g = bl
- Vapor que sale del evaporador:

View = Rvp + R Vs (4.45)
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- Vapor generado por caidas de presion en retorno humedo:
Rvy = (RIHVR _VEI’R)'XVA(:\' (4-46)

- Vapor generado por ganancias de calor en retorno himedo:

AQ
Rvy, = —2Cm (4.47)
e v oy =Rl s

Siendo la suma de todas éstas igual al flujo de liquido que drena a trampas:
Ly = Rlpyy— Rvyyp - RV(,., —Rv,, - Rvy, (4.48)
- Numero de descargas por hora en las trampas:

N ol Vi (4.49)

desc = Vn
- Carga debida al funcionamiento de las trampas:
Qnr. =N, . 80, (4'50)

- Vapor generado por las trampas

On
Ry, =it 4.5
vl’f. hv'_‘c\- _ h! ( )

ACY

y la suma de todas las masas de vapor es el flujo que circula en el
acumulador de succién:

Vies = Rvypp + Ry + Ry + Ry, + Ry, (4.52)

que se usa para obtener la masa de refrigerante que llega al recipiente de
presién controlada como:

Vs (4.53)

Aqkl'( :

A =

La masa de vapor por expansion en el recipiente de presion controlada es:

Ry = R - Xy (4.54)

Alaf
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Y la suma del refrigerante manejado en el acumulador y el vapor generado
en el recipiente a presion constante es la succién del compresor:

Vs, =V s + Ry (4.55)

Asi, se puede determinar el trabajo de compresidén como:
W, = Vs, (hd. —hsq) (4.56)

y con este Ultimo, el coeficiente de operacién referido al ciclo de Rankine:

COP = 9 {4.57)
W

F
El coeficiente de operacion para el ciclo de Carnot invertido es la ec. {1.8):

cop,. = _ L
T.u-T

evr

y la eficiencia del sistema de recirculacién Phillips cuando se le compara al
ciclo de Carnot es igual a la ec. (1.9):

cop
coPp.

x 100 ="%

Eff =

Terminando de esta manera la evaluacion de eficiencia del ciclo.
5.4.2.- SISTEMAS EN DOS ETAPAS.

Para el ciclo en dos etapas se inicia la secuencia de la misma manera gue
en el ciclo en una etapa, pero posteriormente a conocer la masa de vapor
succionada por el compresor de primera etapa, ec. (4.55) se hace el
balance en el interenfriador:

Vier = Vs, [f'dt_l'.i'.’ﬂf_] (4.58)

! hSpy = Bl

que se usa para establecer la cantidad de refrigerante que llega al recipiente
a presion controlada:

Vi (4.59)

LA

R

A=
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- Vapor por fa expansion del recipiente piloto a! recipiente a presion
controlada:

R = Rps - XV {(4.60)
y la suma del vapor manejado en el interenfriador, y el vapor generado en el
recipiente a presion constante es el vapor succionado por el compresor de
segunda etapa:

Vs, =¥y + RV (461)
Asi, se pueden conocer los trabajos de compresion de las dos etapas.
- Trabajo de compresion primera etapa:

W, =Vs, -(hdp, —hse,} (4.62)
- Trabajo de compresion segunda etapa:

W, =Vs,-(hd,, - hs,,) (4.63)

y el coeficiente de operacién del sistema referido al ciclo de Rankine se
define como:

cop=—2 (4.64)
W +W,

el coeficiente de operacion referido al ciclo de Carnot inverso es (1.8):

COP. = T

cond 7;-?

Finalmente, se obtiene la eficiencia del sistema Phillips comparada con el
ciclo de Carnot como (1.9):

cop
COP,

Eff = x100 =%

Esta serie de ecuaciones se ha organizado en la hoja de calculo mostrada
en la fig. 38, donde ademas se han hecho las modificaciones necesarias
para usar una sola hoja en evaluaciones de ciclos en una o dos etapas.
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Vi.- CALCULO DE EFICIENCIAS OPERATIVAS EN SISTEMAS FRIGORIFICOS
RECIRCULADOS A NIVEL INDUSTRIAL.

La fig. 38 muestra la hoja de caiculo desarrollada para estimar [as
eficiencias en los sistemas recirculados, se ha tratado de que para su uso
solo sea necesario contar con los datos basicos de disefio que definen una
instalacion frigorifica. A continuacién se explica en qué consiste cada uno
de sus apartados.

A_- Caracteristicas del sistema.- Aqui se enlistan las caracteristicas basicas
del sistema, estas sirven para realizar las elecciones de los diametros de
tuberia a utifizar, de los espesores de aislante, asi como del tamafio de la
trampa de liquido apropiada.

B.- Descripcion de tuberias.- En este inciso se anotan los didmetros y las
longitudes de cada una de las lineas de la instalacion, ademas de que se
desglosan todas las valvulas y accesorios presentes en ellas.

C.- Pérdidas por friccion en tuberias y accesorios.- En el cual se establecen
los flujos y velocidades aproximados de refrigerante para cada linea del
sistema; estos datos son necesarios para calcular las caidas de presion
correspondientes segun las ecuaciones (2.1), (2.2), y (2.23) después de
haber consultado las graficas de las figuras 42 a 49, 6 76 a 77 segln sea el
caso.

D.- Ganancias de calor en tuberias a baja temperatura.- Empleando Ia ec.
(3.7) y datos leidos de las tablas de las figs. 55 o 56 segun el caso, se
estiman las entradas de calor que ocurren en el lado de baja presion de la
instafacion.

E.- Aumento de temperatura por ganancias de calor en tuberias de succidn.-
Aplicando la ec. {3.6) con propiedades del vapor provenientes de tablas se
resuelve esta seccion.

H.- Condiciones finales de operacién.- Donde se aplican todos los
resultados obtenidos en los incisos anteriores para evaluar las presiones y
temperaturas reales de funcionamiento del ciclo,

l.- Propiedades del refrigerante.- Aqui se anotan las propiedades del

refrigerante que interesan para continuar los cdlculos, mismas que se leen
en tablas con ja informacién de la seccion anterior.
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J.- Especificacion del sistema de recirculacion.- En este apartado se definen
todas las caracteristicas del sistema de recirculacion que son importantes
para el estudio de ia instalacion, ya sea por medio de bombas, o por
trampas de liquido.

K.- Calculo de eficiencia.- Esta es la serie de ecuaciones que permite
establecer todas las condiciones de operacién en cada ciclo, ademas de sus
eficiencias, segtin se han descrito en el capituto 4 del presente estudio.

6.1.- APLICACION DE LA SECUENCIA DE CALCULO A CASOS PRACTICOS.

Con el fin de probar la utilidad de la secuencia desarrollada sera necesario
aplicarfa a algunos ejemplos que por sus caracteristicas se asemejen a lo
gue ocurre en la realidad. Las condiciones a manejar seran:

-Temperatura de evaporacién.- Como se ha visto antes, este pardmetro es
decisivo para considerar si una instalaciéon se realizara con una o dos
etapas de compresién. Para incluir los casos mas representativos dentro de
la industria de alimentos se manejaran temperaturas de evaporacion de: 20,
0, -20, y -40°F.

- Etapas de compresion.- Independientemente de la factibilidad de realizar
la compresidén en una sola etapa con compresocres de tornillo, para los
casos con temperaturas de evaporacion de -20 y -40 °F se consideraran dos
etapas de compresion,

- Razén de recirculaciéon.- Para establecer una comparacién en el
desempeifio de los dos sistemas con respecto a diferentes rangos de
recirculacion que favorezcan a uno y otro se usaran las razones de
recirculacibn de2a1,3a1,y6al.

- Temperatura de Condensacién.- Para el caso mas representativo, que es
la relacién de recirculacion de 3 a 1, también se variara la temperatura de
condensacién, considerando que los resultados de este Unico rango seran
representativos de lo que ocurre en las razones de recirculacion restantes, y
que serviran para concluir de forma general. Los rangos seran 85, 90, y
95 °F.

En las figuras 39 y 40 se han resuelto dos casos representativos.
Los resultados de los calculos se muestran a continuacion.
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FIG. 38.- CALCULO DE EFICIENCIAS EN INSTALACIONE S FRIGORIFICAS RECIRCULADAS A NIVEL INDUSTRIAL.

A - CARACTERISTICAS DEL SISTEMA

Carga Termica T.R}, (BTU/min) Refrigerante

Razdn de Recirculacion: Numero de Etapas :

Presidn Evaporacion (Ib/inZabs) {kglem?abs) | Temperatura Evaporacion : 3] {cy
Presion Condensacion: (Ibfir*abs) {kg/em?abs) | Temperatura Condensacion: {'F) {c)
Presion Infermedia {Ibfin?abs) {kgicmPabs) | Temperatura Intermedia P {c)
B .DESCRIPCION DE TUBERIAS, AISLAMIENTO, VALVIJLAS Y ACCESORIOS

Tuberia Aistamiento Vilv Globo [ Valv Angulo Codos Tes
Diametro | Longitud | Espesor | Material | # K # K # K #
{pulg) {pies) (pulg)

Desc 12 ¢t

Desc 29 et

Condensado

Liquido

Ret Humedo

Suce 19 et

Succ 22 et

C - PERDIOAS POR FRICCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS

Descarga 12 Etapa [Velocidad = ____(piess)

FM. = QO(TR} X PF(i/minTR} = (Ipéemin}

APK=1=( YoV el(piers) x plbipied) + 9265 = (bAin?)

APTR = piesTR X AP1oo + 100 = {Isfin?)

APVGlobo = G x K x APK=1 = (i)

APvAng = #VA x Kx APKa1 = (®in?)

\Pcodos = #C x K x APKa1 = {®fin?)

\PTes = #T x K x APKa1 = (ibfin?)

Valvula de Retencién = {Ibfin?)

Subtotal Valvulas y  Accesorios = (b/in?)

Pérdida Total en Descarga 12 Etapa = {Ibsind)
[T - PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS

Descarga 22 Etapa [ Velocidad = (piels)

FM. = QogRryx 1.2 x PF (ioiminTR) = {Ib/min)
APk=1=(_)2Velersix pibipie’) + 9265 = ________ (bin?)

APTR = piesTR x AP100 + 100 = {in?)

APVGlobo = BVG x K x APK=1 = {Io/in?)

APvAng = #VA X K x APK=1 = (Ibvin?)

APcodos = #C x Kx APK=1 = (ibfin?)

APTes = #T x K x APKa1 = bvir?)

Vélvula de Retencion = (Ibfin?)

Subtotal Valvulas y Accesorios = (1b7in?)

Pérdida Total en Descarga 2? Elapa = (1bfin?)
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C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS
Succién 12 Etapa [ velocidad = (piefs)
FM = Qo(TR) x PF(lo/minTR} = {Ib/min)
APK=1 = { Y Velipiefs) x piibipie™ + 9265 = {ibfin?)
APTR = piesTR X AP100 + 100 = (Ibfin?)
APVGIlobo = #VG x K x APK=1 = {Ibdin?)
APvang = #VA X K x APK=1 = (Tin?)
APcodos = #C x K x APK=1 = (sn?)
APTes = #T x Kx APK=1 = {Ibsin?)
Subtotal Valvulas y Accesonos = {min?)
Pérdida Total en Succién 12 Etapa = {¥sin?)
[C.- PERDIDAS POR FRIGCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS
Succion 23 Etapa | Velocidad = (piefs)
FM. = Qu(TR} x 1.2 PF(/eminTR) = (thimin)
APK=1={ 1eVel(piets) X pllbipie™) + 9265 = {Min?)
APTR = piesTR x AP100 + 100 = (1bAin?)
APVGlobo = G x Kx APKzi = (Ibfin®)
APVAng = #VA x Kx APK=1 = {Ibfin?)
APcodos = #HC x K x APK=1 = (tbfin?)
APTes = #T x Kx APK=1 = {vin?)}
Subtotal Valulas  y Accesorios = (tbfin?)
Pérdida Total en Succién 22 Etapa = {Ibfin?)
C - PERDIDAS FOR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESDRIOS
Alimentacion de Liquido [ Velocidad = [pie/s)
FM. = Qo(TR) X PF(®émin TR} = {t/min)
APK=1=( ¥ Velipiers) x p(ibipie) + 9265 = (ibfin?)
APTR = piesTR x AP100 + 100 = {Ibfin?)
APVGIobo = #VG x K x aAPk=1 = (Ibin?)
APVANg = #VA x K x APK=1 = {Ibfin?)
APcodos = #C x K x APK=1 = (Ibfin?)
APTes = BT x K x APK=1 = {t/in?)
Subtotal Valulas  y  Accesorios = {Ibfin?)
Pérdida Total en Alimentacion de Liguido = (1bin?)
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€ - PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Retorno Humedo

FM = Qo(R) x PF{b/minTR) = (Ib/min)
Vel Med. = FM(ibimin} X Venipieb) X 2.4 + Al(in?) = (pie/s)
APK=1={ PVMipiels) x Dy bipie} + 9265 = {Ibfin?)

APTR = piesTR X AP10o + 100 = (Ibsin?)
APVGlobe = #VG x KX APK=1 = (Ibfin?)
APvang = #VA X K x APK=1 = (bin?)
APc¢odos = #C x K x APK=1 = (W/in?)
APTes = #T x K x APK=1 = (Ibsfin)
Valvula Reguladora = {msin?)
Subtotal Valvulas  y  Accesorios = (tbsin?)
Pérdida Total en Retorno Himedo = (1sin?)

D.- GANANCIAS DE CALOR EN TUBERIAS A BAJA TEMPERATURA.

Suce. 12 Etapa = TRpies) x AT(F) X ACOXBTWpie'C) + 100=____ (BTUMI); (BTWmin)
Suce. 22 Etapa = TR(pies) x ATEF) X ACQHONBTUIpia'C) + 100 = (BTUM), (BTWmin)
Ret. Hiomedo = TR{pies) x AT(F) X AQ100BTWR’CY + 100 = (BTU/hr), (BTU/min)
E.- AUMENTCO OE TEMPERATURA POR GANANCIAS DE CALOR EN LINEAS DE SUCCION.
Succ. 19 Etapa = AQq{8Tumr} +{60 x FMis/min) x Cp, [BTUMRSF)) = *F
Succ. 249 Etapa = AQo(BTUM +(60 x FMi/min) x Cp (BTUSF)) = [F)
F~ CONDICIONES FINALES DE OPERACION.
P Cond. = (Mvin?), = {kglem?)
P Evap. = {iind), = (xg/em?)
Pint. ={ Pcond X Pevap)1/2 = {Ibfin?) = (kgfom?)
Pdescy = Pinter + APdesc, = (Ibfin?)
Pdesc; = Pcond + APdese; = (1bin?}
Psuce, = Pev - APRH - APsucey = {Ibfin?)
Psuce; = Pint - APsuccy = {tbfin?)
Pacs = Pev - APRH = {msin?)
Prec = Pev + Apam = (ibsin?) { TRPC = F}
Tsuee, = T@Psuce, + ATy = (*F)
Tsueep = T@Psucc; + ATz = (°F}
[ Tsubent = ( TRPC X M, + TACS x (n-1)My) + (MM, = (°F)

G .- PROPIEDADES DEL REFRIGERANTE

Presidn {itin?) [ Temperatura (°F)

Entalpla llq (8vunb) | Entalpia vap (BTunby | Val. Esp.ipie*b)

Desc. 12 Etapa

Desc. 22 Etapa

Condensado

Rec. P. Constante

Interenfriador

Lig. Subenfriado

Acum. Succidn

Evaporador

Suceién 12 Etapa

Succién 22 Etapa
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SISTEMA POR BOMBAS.

H.- ESPECIFICACION DE LA BOMBA,

Liquido af evaporador = nx Qo + hVewm - hlLewa) = {Ibimin), (piafmin)
Recirculacién Bomba = {Ibimin), {pia*min} APBomba = {min®y

Flujo Total en Bomba = {ibémin). (piemin} Potencia Bomba = (H.P.), (BTUsmin)
AQbomba = Qobomba (BTUAL) X FM (imin) = (BTWmin)

I.- EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccion liquida ACS = { hVacsg - higap 0 hiwt) *{ hVacs - Macs) =

Fraccion vapor ACS = 1 - Xlacs =

Refrigerante evaporado por Qo = Qo+ hVevg - hiacs } = (Ibimin}

Refrigerante evaporado por AQBomba = AQBom + ( hVacs - Niags ) = (Ib/min)
Refrigerante evaporado por AQRH = AQRH * ( hvaes - hlags ) = {ifmin}

Vapor retornado al ACS = Rvg, + RVgom + RVgy = {To/min)

Refrigerante alimentado al ACS = VRacs + Kipes = (Ibémin)

Vapor por expansion en ACS = R X XVacs = {timin)

Vapor succionado 12 Etapa = VRacs + RVexp = (Iimin}

Vapor succionado 2° Etapa = V5, X { hDgs - hiwr) *+{ h$ca - A (Ib/min)
Trabajo de compresidn 12 Etapa = V5 x NDeg - RSca) = {BTWmin)

Trabajo de compresidn 22 Etapa = VS, X hDea - hSea) = (BTU/min)

Coeficiente de Cperacion = Qo+( _ATB+ ATA + ATBom) =

Coeficiente referido a Carnot = To +{ T- To) =

Eficiencia del Sistema = COP+ COPc =
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SISTEMA PHILLIPS.

J.- ESPECIFICACION DE TRAMPAS DE LIQUIDO.

Carga Térmica = (TR}, (BTUfmin)

Numero Trampas = Capacidad Trampas = {TR)

Didmetro = {puk)) Liquide por ciclo = {pies3)

Allura = {puig)h Carga por ciclo = {BTWeicto)

K.- EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccion liquida RPC = ( hVape - hipe) + { hVrog - hlgpe) =

Fraccion vapor RPC = 1 - Xippe =

Fraccién liquida EVR = ( hVeyg - higum) + ( hVevn - hLgwg) =

Fraccién vapor EVR = 1 - Xlgg =

Fraccion liquida ACS = ( AVacs - hiewa} + ( hVacs - hlacs) =

Fraccién vapor ACS = 1 - Xlags =

Refrigerante liquido al EVR = n X Qo{BTU/min) + ( hVevm - Mgus) = (Sofmin}
Refrigerante evaporade por Exp. = RLgvg X XVeva = (ib/min)

Refrigerante evaporado por Qo = Qo{BTUmin) + { hVev - hLeyr) = (ib/min)

Vapor saliendo del EVR = RVexe + Rvge = (lémin)

Refrigerante evaporado por APRH = | Rigws - Vawr) X XVaes = (Ib/enin)
Refrigerante evaporado por AQRH = AQey * ( Vags = RLacs ) = (Ib/min}

Liquido a trampas = Rigwn - Rvexp - Rvge - RVyp - Rvio = {Ib/min)
No. descargas por minuto = L1 (fodmin) X V'Lacs(pia®ib) + lig/cicloipies3) = {eiclas/min)
Carga por trampas = ciclos/min x AQ/cicloBTU i) = (BTW/min)

Vapor por trampas = Qm (BT Wmin} + { HVacs - hLacs) = (Ibémin)

Vapor succ. en 19 Etapa = Rvexp + Rvae + Rvp - RVyq + Ryp = {Ib/min)
Vapor en interenfriador = V5 x{ hDcp - hipee) *+ { hSca - Rigoc) = {ib/min)
Refrigerante alimentado al RPC = Vint *+ Xlgpe = (lo/min}

Vapor por expansibn en RPC = R X XVppe = (P/ming

Vapor succionado 2' Etapa = Vint + RVppe = {ib/min)

Trabajo de compresion 1® Etapa = Vs, x { hDcg - hSca) = (BTU/min}

Trabajo de compresion 2% Etapa= _ VS, x { hbDga, - RSca) = (BTUW/min)

Coeficiente de Operacién = CQHBTU/min) + ( ATB + ATA) =

Coeficiente referido a Camot = To + { T - To) =

Eficiencia del Sistema = COP+ COPC =
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FiG. 39.-CALCULO DE EFICIENCIAS EN INSTALACIONES FRIGORIFICAS RECIRCULADAS A NIVEL INDUSTRIAL. (EJEMPLG DE
SOLUCION EN UNA ETAPA)

A.- CARACTERISTICAS DEL SiISTEMA

Carga Térmica 150 (.R); 30,000 (BTlmin) Refrigerante ;| Amoniaco

Razon de Recirculacion,_2a 1 . Numero de Etapas | 1 . -
Presion Evaporacion | 48.27 (binZabs) ; 3.39 (kgfom?abs) Temperalura Evaporacién ;_20 (F); - 6.66 (C)
Presién Condensacién: 166 40 (bin?aba) ; 11.70 (ky/orabs) | Temperatura Condensacion:_85 (Fy; 29.44 (¢)
Presion Intermedia '___--___(Wfinabs), _~ (kg/cm’abs) | Temperatura intermedia  ©_ — (F): __— (C)

B.-DESCRIPCION OF TUBERIAS, AISLAMIENTO, VALVULAS Y ACGESORIOS

Tuberia Alslamiento Valv Globo | vialv Angulo Codos Tes
Didmetro | Longitud | Espesor | Material | # K # K # K # K
(pulg) {pies) {puig)
Desc 18 et 4 60 — _ 21 75 = | =1 3f@2| --| -
Desc 2% et — = o —_— = = = = = - | = ==
Condensado 2 46 — — 2 1 99| - | = | 21i025]| - =
Liguido 1% 240 1 JPoligret] 3 [ 115] = | - | 4]027| | -
Ref Humedo 5 230 1 lTPoluet] 3| 701 - = 4102t | -
Suce 12 ot _4 _39 1 Poliuret { 1 | 75 [ - = 4 g2 | 1] 105
Suce 22 et — Py - —_ -l = = = = [l = =
[C.-PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS
Descarga 12 Etapa ] Velocidad =_32_(piefs)
FM. =_15 Q X _0417 PFbminTR =_ §2.55 i
APk=1=( 32 ) Velpisis) X _0.40 piibipie’) + 9265 =__0.04 (Infin?)
APTR = _60 piesTR _x_0.20 AP100 + 100 =_0.12 (bin?)
APVGIobo= _2 #WG x 75 K x_004 APKa1 = _0.60 [wind)
APvang = - #VA_x_ - K x_ -~ APKst =_ - {inf
[APeodos = _ 3 #C x 022 K _x _0.04_APKsi =_003 i)
APtes = .- #7 X~ K X_— APKsy = - Thin
Valvula de Retencién = _050 (mink
Subtotal  Valvulas v Accesorios =_1.13 (min?)
Pérdida Total en Descarga 12 Etapa =_1.25 (bin®)
C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS
Descarga 2° Etapa NO APLICA | Velocidad = _—_ ipiefs)
FM =_ - %‘r_n) x 12 x_ - PF TR) =~ {lmin
APR=1={ - )Velipiels) X___— pbipe}} + 9265 = _—~ (min)
APTR = _— piestTR x__ —~ AP1oo + 100 = - (Min%
APVGIobo = __~ BVG x_ - K x_ —~ APK=1 = _ — (b#in?
APVAng = _-- #VA x_ — K x_ - APK=1 = — (and)
APcodos = _ -~ #C X - K Xx_ - APK=1 =_ - {ibfin)
APTes = .- BT x__-- K x__— APK=t =_-- (md)
Vialvula de Retencian =, - (bn?)
Sublotal  Valvulas  y  Accesorios = - (bfin%)
Pérdida Total en Descarga 2° Etapa = == {Win?) NOAPLICA
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- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Succién 12 Etapa [Velocidad = _70 (piefs)

FM. = 150 Qoar) x 0.417 PFabmiaTR

APK=t1={ 70 }*Velipiets) x _0.1692 pipie’) + 9265 = _0.07 (m/in?)
APTR = _39 piestR x_0.46 AP1oo + 100 =_0.18 {winf)
APVGIobo = _1 #VG x 7.5 K x_007 APK=1 =_0.53 (ibin?)
APvang = — #VA x_—- K x__— APK=1 = - (bind)
APcodes = _4 #C x_022 K x_0.07 APk= 0.06 _mfin?)

APes = _1 #7T x_1.05 K X_0.07 APk=t = 0.07 (mind)
= _066 ()]

Subtotal Valvulas v  Accesorics

Pérdida Total en Succion 12 Etapa =_0.84 (min?)
C-PERDIDAS POR FRICCIONEN TU Y ACCESORIOS

Succién 22 Elapa NO APLICA {Velocidad = ___— (pie/s)
FM. =_ - Qo X 12 X __—_PF{ibiminTR, = _ - {lbimin
APK=1 = --__pibiplet} + 9265 = — (i}
APTR = gnes‘rR X___ -~ APiog + 100 =_ - (bind
APVGlobo=_ - #VG x - K x ~ APK=1 = _—~  (bAind)
APVAng = --#VA x - K x___~ APK=t = —_ (bind)
APcodos = __ -~ #C _x ~ K xX__— APKs1 =__ - (bin?)
APtes = __ - #T x - K x = APK=1 = - (ibin?
Subtotal Valvulas y  Accesorios =__—  {bsn?)
Pérdida Total en Succién 27 Etapa = __—_ {iblin?)

C.- PERDIDAS POR FRICCHON EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Alimentacién de Liguido : [Velocidad = _4.25 (piels)
FM = Qo R 3 = — (bimin)

x 4043 + 9265 = _0.08 (%)

APTR = 20 g!esTR x_1.37 AP1go + 100 =_3.29 (ibfind)

APVGlobo= _3 #VG x _115 K x 008 APK=1 =_2.76 (bin?)
APvAng = - #VA x__— K x__— APKs1 =_ --  (min?)
APcodos =_4 #C x 027 K x_0.08 APKsi =_0.08 {bin!)
APies = - #T x_ - K x_ - APK=sy = _ — [ibin?)
Subtotal Valwulas y  Accesorios =_2.85 (b/in?)
Pérdida Tolal en Alimentacion de Liquido =_6.14 (ibfin?
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C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS ¥ ACCESORIOS

Retorne Humedo

FM. =_ 150 Qofry x 0723 PF(ibiminTR) =_108.45 gpimin)
Vel Med. = _108.45 FM(nimin X _2.9674 v (pie’tb) x 2.4+ _20.0 AZlinf) = 38.62 (piels)
APK=1={ 38.62 \2WMipiess) X _0.3370 ie}) + 9265 = _0.05 _(min®)

APTR = _ 230 piesTR x_0.42 AP100 + 100 0.97 (%

APVGlobo= _3 #VG x 7.0 K x_005 APk=t = _1.05 {min%
APvAng = _ — #VA x_ - K x_~— APK=1 =__ — [bind)
APcodos = __ 4 _#C x _021 K x_0.05 APk=1 =_ 0.04 (min?)
APtes =_ - #T x__— K x_— APKst = _ —  ibind)
Vaivula Reguladora = _2.00 (win?)
Subtotal Valvulas vy Accesorios = _3.09 {min?)
Pérdida Total en Retorno Humedo =406 (minhy

D.- GANANCIAS DE CALOR EN TUBERIAS A BAJA TEMPERATURA,

Suce. 12 Etapa = _39 TRioies} x _65 ATeR) x _18.503 AQiooBTWplkeC) + 100 = _469.05 (BTUMn; _7.82 (BTWmin)

Succ. 29 Etapa=_—_ TRipesix _—~ ATeOF)x___ —  AQi0o(BTUgie’'Cy + 100 = ___ .- (BTUM); __-— (BTY/min)

Ret. Homedo = _230 TRipwes) X _65_ATCPRIx__22.153 AQo0ETWpe'C) + 100 = 3,311.87 (8TUMry;, 55.20 (BTUimin) |

E.- AUMENTOQ DE TEMPERATURA POR GANANCIAS DE GALOR EN LINEAS DE SUCCION,

Succ. 1? Etapa = _463.05 _aQ,(8Tumn H60 x _62.55 FMmvminy x _0.40 Cp (BTumF)) = _0.37 (A

Succ. 29 Etapa = __-- AQ,{BTUM HEO X __— FMitoimin) x __—___CDBTUNTEY = _ - _ (°F)

F.- CONDICIONES FINALES DE OPERACION.

P Cond, = _ 166.40 {ibfin?), = _11.70 (kglem?)

P Evap = 48.21 !lbrm:!_= 3.39 ‘;gﬁ]
P 2{__ (Bt = ___ikgrern?)

- Poondx - Pevap) = - ~
Pdesci = __ 166,40 Pinter 0 Pdesc+ _ 1.25 APdasc; = _ 167,65 _(ind)
Pdesc;=__—~ Pcong + == APdescs =~ [mfind)
Psucey = __ 4821 Pav-_ 406 APRH-_ 0.84 APsucc, = _43.31 (Minh)
Psucgy= _ = Pint- _ -~  APsueg, =~ {vin?)
PACS = . 48.21 Pev -_ 406 APRH =_44.15 (hind)
PRPC = 4821 Pev+ 30 APam =_7821 (bnin3 | TRPC=_43 (F)
Tsucey = 15 T@Psuccy + _0.31 ATy = _1531 {R)

Tsucc; = _ — T@Psuvec, * _—  AT.=_ — )

Tsubenf={ 43 TRPCXx 6255 M,+ 16 TAc§x_62.55 UMy} + 12510 (WM, = _29.50 F)

G .- FROPIEDADES DEL REFRIGERANTE
Presion {min®) | Temperatura r°F) | Entalpia liq (8Twib) | Entalpia vap 8Tuby | Vol. Esp.(pieiby

Desc. 12 Etapa 167.65 190 - 701.10 -
Desc. 22 Etapa - - = = -
Condensado 166.40 85 137,80 = =
Rec. P. Constante 78.21 43 90.10 62370 =
tnterenfriador - — - — -
Lig. Subenfriado 7821 29.50 75,15 = -
Acum. Succion 44.15 16 0.30 616.60 0.02463
Evaporador 48.21 20 34, 70 7.80 0.02474
Suceidn 12 Etapa 43.31 15.31 - £16.40 -
Succion 22 Etapa - = - = =
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SISTEMA POR BOMBAS.

H - ESPECIFICACION DE LA BOMBA.

Liguido al evaporador = _2 nx 30,000 Qo +( 617.80 tVes - _64.70 hlevs) = _108.48 (bimin), _2.68 _(piedimin}
Recirculacién Bomba = _38.03 (bminy, _0.94 (pie’'min) |APBomba = _ 30 [mind)

Flujo Total en Bomba = _ 146.47 (bimin); _3.62 {pia%min) | Potencia Bomba = 1.70 (HP), 72.11 (BTU/min)
AQbomba = _0.737 Qobomba (BTUM} X _ 146,47 FM (ominy = __20.07 _{BTUsmin}

I.- EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccion liquida ACS ={_616.6 NVags- _137.8 Mlrap 0 Blyg) *{ 6166 hVacs- 60.3 hiagsi=
Fraccion vapor ACS = 1-__0.08607 XlL,cs=_ 01393

Refrigerante evaporado por Qo= 30,000 Qo+ ( 6178 hvewm-_603 blacs)=_53.87 (wimin)
Refrigerante evaporado por AQBomba = __20.07 AQBom + ( _616.6 hvacs - _60.3 hlacs )= _0.04 (imin)
Refrigerante evaporado por AQRH= 5520 AQRH +{_616.6 6166 hvyes - 60,3 hlucs)= 070 (bimin)
Vapor relomado al ACS = _ 53.87 Rva,+ 004 RVpem+ _0.10 Rvpy=_ 5395 (wmin)
Refrigerante alimentado al ACS = 5395 MRags *+ 0860? Xiacs = _62.68 (min)
Vapor por expansién en ACS = _62.68 Ruywx 01393 Xvics= 873 (bimin}
Vapor succionado 19 Etapa = _53.95 VRacg + _8.73 Rvee = _62.68  (b/min)
Vapor succionado 22 Etapa s _— VS, x{_— hDea- — hipg) *{ = hSea-_ - hlpup}= _--  (Ib/min)
Trabajo de compresién 12 Etapa = __ 62,68 Vs, x(_707.1 hDcs-_6164 hSce)=_ 5309 (BTUimin)
Trabajo de compresidn 23 Etapa = _ - VSyx (_— hDea-_ -~ hSca} = _— (BTU/min)
Coeficiente de Operacion = _30000 Qo+( 5309 ATe+_-— ATA+ 7211 ATBom)=_5.58
Coeficiente referido a Carnot = _480 To+( 545 T- 480 To)=_7.38
| Eficiencia del Sistema = 558 COP+738 COPc=_ 076

0607 _
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SISTEMA PHILLIPS,

J.- ESPECIFICACION DE TRAMPAS DE LIQUIDO.
Carga Térmica =_ 150 (TR). _30.000 (BTU/min}

Numero Trampas = _1 Capacidad Trampas = _165 (TR)
Diametro = _ 16 ipuia) Ulquido_por ciclo = __4.992 (pies3)
Altura = _38 {puiq) Carga por ciclo = _4.165 (BTuiciclo)

K - EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccién Hquida RPC = (_623.7 hvpee - _137.8 hige) +{_623.7 hVppc -__90.1 higee) = _0.9106
Fraccion vapor RPC = 1-_0.9106 Xlppe = _0.0894

Fraccién liquida EVR = (_617.8 hVewm-_75.15 Nlsua) +{ _617.8 hvevn- 647 hiewn)= 0.9871
Fraccién vapor EVR = 1-_0.9811 Xigp=_ 00189

Fraccion liquida ACS = {_616.6 hVacs - 64.7 Nieva) +{ 6166 MWacs - 603 hiacs)= 09921
Fraccion vapor ACS = 1 - _ 0.9921 Xi.cs = _0.0079

Refrigerante liquide 2l EVR = 2 n X 30.000 Qo{BTumin) +{ 6178 hvevm- 7515 higye)= 7110.57 (h/min}
Refrigerante evaporado por Exp. = __{10.57 Rieva X 0.0189 Xveyn= 209 (Ib/min)
Refrigerante evaporade por Qo = __30.000 Qo@ETuimin) + ( _617.8 hvew - 647 hipm) = 54.24  (bmin)

Vapor saliendo del EVR =_209 Rvep + 5424 Rvn, = _56.33 (bimin)
Refrigerante evaporado por APRH = { _110.57 Rlgyn - _ 56.33 Veyg) X _0.0079 XVaes = _0.43 (Ibmin)
Refrigerante evaporado por AQRH = __55.20 AQpy + (. 616.6 hvaes - _60.3 hlaes)=_0.10 (vmin)

Liquido a trampas = _110.57 Rigm-_2.09 RVexp-_ 5424 RVge-_ 0.43 RV, -_ 0.10 Rvg = _ 53.71(b/min}
No. descargas por minute = _ 53.71 L {tminy x _ 0.02463 v'Lacs{pie¥b) + _4.992 lig/ciciopiesd)= _0.26 {ciclosimin}
Carga por trampas = _0.26 _ciclos/min x __ 4,165 _AQ/ciclo{BTuicick) = __1,.7103.72  (BTU/min)
Vapor por trampas = __1,103.72 Qn (BTUimin)* {6166 hvacs-_ 603 hi,cs) = 1.98 (Ivmin)
Vapor succ. en 12 Etapa = 209 Rvgp +_54.24 Rvgo+ _0.43 Ry,e-_0.710 Rvg+ _1,98 Rvy = _58.84 {ibimin)
Vapor en interenfriador = _— VS, x(_— hDep-__— hlepc) + (- hSpa-_— hlape) = -~ (bmin)

Refrigerante alimentado al RPC = _58.84 Vit + _0.9706 Xigoc = 64,62 (Mimin)
Vapor por expansion en RPC = _ 64.62 Ragu x 0088 Xvppe = _5.78 (imin)

Vapor succionado 2' Etapa = _58.84 Vir+ 578 Rugpc = _64.62 (Ib/min)
Trabajo de compresion 12 Etapa = _ 64.62 Vs, x{ 701.1 _hDes- 6164 hsep)=_ 547331 (BTWimin)
Trabajo de compresion 22 Etapa = - VS x(,_ — hDea-_—~_ hSea) = --  (BTUimin
Coeficiente de Operacitn = _30,000 Qﬂmrmmpg 547331 ATa+ 0 ATAa)=_548
Coeficiente referido a Camot = 480 To + { 545 T - 480 To) =__7.38
Eficiencia del Sistema=_548 COP +73§ COPc=_074
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FIG. 40.-CALCULO DE EFICIENCIAS EN INSTALACIONES FRIGORIFICAS RECIRCULADAS A NIVEL INDUSTRIAL. (EJEMPLO DE

SoLucion eN DOS ETAPAS)

A.- CARACTERISTICAS DEL SISTEMA

Carga Térmica 7, 150 ({T.R); 30,000 (BTuimin) Refrigerante . Amoniaco

Razon de Recirculacidn,_6a 1 Numero de Elapas @ 2

Presion Evaporacién :_10.41 (bfin®abs) ; 0.71 (kglcm?abs) Temperatura Evaporacion

L -40_{'ry; -40 {'Cy

Presion Condensacion: 166.48 (ibfin%abs) : 11.70 (kqremiabs) Temperatura Condensacidn;_85 ('F);29.44 ‘)

Presion Intermedia  ._ 41.24 (biin%abs); 2 90 (kglem’abs) | Temperatura Intermedia

13

(F:_-10.55 ey

B.-DESCRIPCION DE TUBERIAS, AISLAMIENTO, VALVULAS Y ACCESORIOS
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€ - PERDIDAS POR FRICCION EN JUBERIAS Y ACCESORIOS

Descarga 1% Etapa [Velocidad =_76 _tpieis)

FM. = 150 Qo x 0.378 PF{vminTR 56.70 [Ibimin

APK=1 = {76 )2 Veligiers) x 0.10 pihigi?) + 9385 =_ 0.06 (o]}

APTR = _40 piesTR _x _0.46 AP190 + 100 =_018 (ivin®)

APvGlobo=_ 2 #VG x 7.5 K x_0.06 APx=1 = _ 090 {min?)

APVAng - #VA X_—- K x_ — APK=1 = - (bin?
=_0.04 (minY

APcodos = _ 3 #C x_022 K x_006 APK=1
APtes =__— #T x__ — K x_-— APK=t ~ g

Valvula de Retencién =_0.50 (wind
Subtotal  Valvulas  y  Accesorios = _1.44 (ban?)

Peérdida Total en Descarga 12 Etapa = _1.62 {ibfin®)

C - PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Descarga 22 Etapa [ velocidad = __37 (pieis)

FM. =_150 Qoirmy x 1.2 x_(0.418 PF{Ib/minTR} = _7524 {iwmin)

APK=1={ 37 )éVelipiels) x _ 040 pleugie) + 09265 = 0.06_(min?)

APTR = _60 piestTR x_ 0.29 AP0 + 100 = @17 [bind)

APVGIobo=__ 2 _#VG x_7.5 K x_ 006 APk=1 = _0.90 (bin?

APVARg = _— #VA X__ -~ K x__ -~ APK={ = _ - (Wfind)
APcodos =_ 3 #C x_ 022 K x_ 006 APk=1 =_0.04 (bn?)

APltes = ~ #T x_ = K x_ .- APK={ —_ {tbhin®)

0.50_(wir?)

nfjm|n

Valvula de Retencion
Subtotal  Valvulas vy  Accesorios 1.44 {min?)

Pérdida Total en Descarga 22 Etapa = 161 (mwinY)
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C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIDS

Succion 12 Etapa [Velocidad = _110_(piess)

FM. = 150 QoffR) x 0378 PFiuminTR) = 56,70 (Wimin)
APK=1=( 110 )Velpiets) x _Q.04022 pitipie®) + 9265 = _0.05 {fin?)
APTR =_39 piesTR x_0.27 AP100 + 100 = _0.08 {van?)

APVGlobe = _1 #VG x_B.7 K x_0.05_ APk=1 = _0.34 (nn?

APvang = - #VA x_—~ K x_ - APKs1 = __ — {Ibin?

APcodos =_4_#C x _020 K x _0.05 APk=1 =_0.04 (b))
APtes =_1 #T x_098 K x_0.05 aAPk=1 =_0.05 win))
Subtotal  Valvulas vy Accesorios =_043 (bind
Pérdida Total en Succidén 12 Etapa = _0.51 [wfind)

C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Succidn 22 Etapa  NO APLICA | Velocidad = __64 (piess)

FM. = {150 Qo{TR) x 1.2 x__0.418 PF{bminTR = _ 7524 (ib/min

APK=1={ 64 ) Velipiess) x _ 0.7460 piivpie’) + 9265 = _ 006 [vin?)

APTR = __ 39 piesTR_x__ 0.23 AP1o0 + 100 =_ 0.0 (mmd

APvGiobo = _ 1 #VG x 7.0 K x___0.06 APK=1 =_042 (bin?)

APVARg = _ —#VA x - K x ~ APK=1 = - (Ibfinf)

APcodos =4 #C x 021 K x_ 006 APK=1 =_005 (vin®)
APtes = __ 1 #T x 1.01 K x 006 APK=1 = _ 006 ipin?
Subtotal Valvulas y Accesocrios =_0.53 (mind
Pérdida Total en Succién 23 Etapa =_062 (win?)

[C. PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Alimentacion de Ligquido [Velocidad = _57 _(piess)
FM = 150 Qo0OR} Xx_ 0.378 PFminTR)Xx 6_(n) = 340.20 {min)
APks1={ 5.7 )ﬁgl[giels) X _43.07 pimipiet}+ 9265 = _0.15 (tband)

APTR = _240 piestR x _1.85 AP100 + 100 =_4.44 (ibin?)
APVGIobo= 3 R#VG_x 9.9 K x_0.15 APK=1 = _4.46 @)

APvAng = _ - BVA x_ - K X__—_ APK=1 = _ - (finYy

APcodos = _4 #C x 025 K x_0.15 APK=1 =_0.15 (bin%

APtes = .. 2T x_— K x__—~ APK=1 =_ —~ (bin?
Sublotal Vialvulas y  Accesorios = _4.61 (%)
tPérdida Tolal en Alimentacion de Liquido = 9.05 {ibin?)
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C.- PERDIDAS POR FRICCION EN TUBERIAS Y ACCESORIOS

Retorno Humedo

FM = 150 QoR} x _2.008 PF(bminTR) = 30120 (b/min)

VelMed. = _301.20 FMgbimin} x 4.1635_v fpie’) x 2.4+ _78.90 AZin?)=_ 3815 (oiels)

APK=1=(_38.15 )VMpiets)x _0.2402 p_fiipie®) + 9265= _0.04 {(wfin?)

APTR = _ 230 piestTR x _0.12 AP10p + 100 = _0.28 (win®)
APvGIoba=_ 3 #VG x 60 K x_0.04 APK=1 = _0.72 (ibin)
APVARg = — #VA X - K x_— APKs1 = —  (min®)
APcodos = _ 4 #C x 018 K x_0.04 APK=1 = _ (.03 (Ibfin)
APTes = -~ #7T x_ -- K x_ - APKs1 = -  bind
Valvula Reguladora = _ 200 (bin?)
Subtplal Vélvulas _y  Accesorios = 275 (lbindy
Pérdida Total en Retorno Himedo =_303 (in?)

D - GANANCIAS DE CALOR EN TUBERIAS A BAJA TEMPERATURA.

Succ. 12 Etapa = _39_TRipies) x _125 AT(Fi X _6.583_AQio0(aTwipie’c) + 100 = _320.92 BTUM); _5.35_ (BTWmin)

Succ. 22 Etapa = __39_ TRipies)x _ 72 ATrR) x _ 12,559 AQ10p(ETWpeC) + 100 = _352.66 (BTumn; 5 88 (BTWimin)
Ret. Himede =_230 TRipies)x _ 125 ATeF) X _8.077 AQ100(BTUpie’C) + 100 = 2,609.64 (BTumn; 43,49 (BTWmin)

E - AUMENTO OE TEMPERATURA POR GANANCIAS DE CALOR EN LINEAS DE SUCCION.

Succ. 12 Etapa = __320.92 _AQ,(8Tumg +(60 x _56.70 FMatmin) x _0.40 Cp (BTUMTF)) = _0.24 R

Succ. 22 Etapa = _352.66 _AQ,(BTUMn +(B0 x _75.24 FM@vmin)x _0.40 Cp (BTUMR) = _020 ¢F

F.- CONDICIONES FINALES DE OPERACION.

P Cond. = _166.40_(bfin®y, = _ 11.70 {kglem?)

PEvap. = _ 1041 (liindy, = _ 073 {kgiem?)

Pl =(_ 166,40 Peondx __10.41 Pevap)” = _41.62 fibini= 2,93 (kejam?)

Pdesei = __41.62 Pinter 0 Pdesc+ _ 1.62_ APdesc, = _43.24 (bhin?

Pdescy; = _166.40 Pcond + _1.61  APdesc, = _ 168.01_ {ibfin?
Psuce, = __10.41 Pev- _ 303 APRH-__ 0.51 APsucey= _6.87 (bin?)

Psucc, = _ 41,62 Pint- _0.62 APsucc; = _41.00 (ibfin?)

PACS = 1041 Pev -_ 303 APRH =_7.38 (min}

PRPG 41.62 Pev+ 15 APam =_5662 (bind | TRPC=_27 (%)

Tsuce) = __-54 T@Psucey + _ 0.24 AT,= _-53.76 (F)

Tsuec;= ___ 13 T@Psuec, + _0.20 AT,=_ 1320 _¢F)

[ Fsubenf = (_27 TRPCX 5670 My + 51 TACS x _283.50_(n-1)M,) + 34020 (M, = -36_ch

G - PROPIEDALES DEL REFRIGERANTE

Presion (min?) | Temperatura ¢°F) { Entalpia lig (8Tunk) | Entafpia vap (8Tum) | Vol. Esp.ipie®i
Desc 12 Etapa 43.24 160 - 637.40 -
Desc. 22 Etapa 163.01 180 - 701.0 -
Condensado 166.40 85 137.80 el =
Rec. P. Constante 56.62 27 724 619.7 =
Interenfriador 41.62 13 57.1 - =
Lig. Subenfriado 56.62 -38 21 et =
Acum. Succidn 7.38 -51 -11.7 593.20 002299
Evaporador 10.41 -40 o 597.60 0.02322
Succién 12 Etapa 6.87 -53.76 = 592.20 =
Succién 23 Etapa 41.00 13.20 - 615.90 --
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SISTEMA POR BOMBAS.

H - ESPECIFICACION DE LA BOMBA.

Liquido al evaporador = _6 nx 30000 Qo + ( 597.60 hvewm - _ 0 _hlevs) = _301.20 (o/min), 699 _[pie¥miny |
Recirculacién Bormba = _40.49 (Iymin); _0.94 (pie¥min) |APBomba = _ 30 (ivin?)
Elujo Total en Bomba = _3471.69 (ivmin}, _7.93 {pie¥min) | Potencia Bomba=_ 2.25 (H.P), _ 9545 (BTUimin
AQbomya = _{,129 Qobomba (BTUA) X __ 341,69 FM (ib/min} = _ 44.08 (BTUmin}

.- EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccién liguida ACS = { _583.2 hVaes- _ 57.1 higap O higr) + ( 5932 hWaes- -11.7 hiacs)= (.8863 _
Fraccién vapor ACS = 1-_ 0.8863 Xi.cg=_ 0.1137

Refrigerante evaporado por Qo= 30,000 Qo +{_597.6 hveyg- -11.7 hlaes ) = 49 24 (Wimin}
Refrigerante evaporado por AQBomba = _ 44.08 AQBom + { _593.2 hVacs - o117 hlacs } = _0.07 {ibmin)
Refrigerante evaporado por AQRH = _4349 AQRH +{_593.2 hVacg- -11,7 hiacs )= _0.07 (bimin)
Vapor retomado al ACS = _49.24 Rvg, + _0.07 RVpen+ 0.07 RVay=_ 49.38 (I/min}
Refrigerante alimentado al ACS = _ 49.38 VRaes + 0.8863 Xiang= _55.71 (Ib/min)
Vapor por expansion en ACS = 5571 Ryux._ 01137 Xvaes= 6.33 {Iyminy
Vapor succionado 12 Etapa = _49.38 VRacs+ . 6.33 RVep= _ 5571 (b/min)
| Vapor succionade 22 Etapa = 5577 VS x( 697.4 hOgg - 57.1 hiyy} * ( 815.9 hScs - _137.8 hlpap) = 74.61 (bimin)
Trabajo de compresion 12 Etapa = _ 5571 Vs, x(_697.4 hDcg- 5922 hSce) = _ 5,860.69 (BTUimin)
Trabajo de compresidn 23 Etapa = 74.61 VS, x { 701 hDcs - 615.9 hSca) = _6,.349.31 {BTUimin)
Coeficiente de Operacion = _ 30,000 Qo +{_586069 AT+ 6349.31 ATA+ _ 9545 AlBom)=_ 244 _
Coeiiciente referido a Carnot= _420 To=<( _545 1-_420 To)= 3.36 _

Eficiencia del Sistema= _244 COP+ 336 COPc=_073 _
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SISTEMA PHILLIPS,

J.- ESPECIFICACION DE TRAMPAS DE LIQUIDO.

Carga Termica = __15¢ (TR) _30,000 (BTuU/min)

Nuamero Trampas = _1

Capacidad Trampas = _170 (TR}

Diametro = _ 30 (pulg) Liquido por ciclo = _ 18348 {pies3)
Altura = 48 (pulg} Carga por ciclo = 17 262 {8TUfciclo)

K - EVALUACION TERMODINAMICA.

Fraccidn liquida RPC = { _619.7 hVgec - _137.8 higp) +( 6197 hvppc - 724 higpc) = 08805
Fraccion vapor RPC =1-_0.8805 Xigpc = 0.1195

Fraccion liquida EVR = {_597.6 hveww-__2.1 hlgys) *{ _597.6 hvewr-_0 hipyr) = _ 09965
Fraccion vapor EVR =1-_ 09965 Xiew=_ 0.0035

Fraccion fiquida ACS = {_583.2 hVacs- 0 hloyg) +{_593.2 MVacs - -11.7 hlacs) = 0.9807

Fraceién vapor ACS = 1-_ 0.9807 Xlacs= 0.0193

Refrigerante liquido al EVR =
Refngerante evaporado por Exp. =

6 nX 30000 QoBTumin)+{_597.6 hveys -
302.27 Rigypx _0.0035 Xveyg = _ 1.06 ({Iblmim)

Refrigerante evaporado por Qo =
Vapor saliendo del EVR =_106 Rvegp +

30,000 Qo{BTuiminy+{ _597.6 hveyn-_ O Dlews) =
50.20 RVg, = _ 51.26 (bimin)

2.1 higus}= 30227 (bimin}

50.20 (wimun}

Refrigerante evaporado por APRH = { _302.27 Rigwg -
Refrigerante evaporado por AQRH =
Liquido @ trampas = _302.27 Ripg-_ 1.06 Rvexp -
No. descargas por minuto =
{Carga per trampas =

246.10 Lyn(bimmyx  (.02299 v
031_giclos/min x _17,262 AQ/cicloETUcico) = _ 5 351.22 _(BTUimin)
Vapor por trampas = _ 5,351 22 Qn{B8TWmin) + { _593.2 hvaeg-_-11.7 hiacs) = B.85 (ibimun)

Vapor succ. en 12 Etapa = _1.06 Rvexe + _50.20 Rvg, + _4.84 Rvip- 007 Rv,g +_8.85 Rvn = 6502 gomin)

51,26 Vewr) X _0.0193 Xvpcs= _4.84 (io/min}
4349 AQpy+(_593.2 hVaes- _-11.7 hlacs)=_ 007 (ibimin}
50.20 RVg,-_4.84 Rv,p-_0.07 RV.,q= 246 10%/min

18.348 lin/ciclopiesti= (.31 [ciglos/min

cs(gieaﬂb! *+

Refrigerante alimentado al RPC =
Vapor por expansidn en RPC =__B3.65 Ruyu X
Vapor succionado 2° Etapa =

Vapor en interenfriador = 65.02 Vs, x ( 697.4 hpeg- 2.1 higpe} * ( 67159 hSca-_2.1 hlgpe) =
7365 Ving+ _0.8805 Xigpc = _83.65 (Ibimin)
0.1195 Xvppe = _10.00 {Ib/min)
73.65 V|N'|'+ 10.00 RVRpcz §3.65 (wimin)

73.65 fpmuny

Trabajo de compresion 12 Etapa =

65.02 Vs, x({ 6974 hDcg-
Trabajo de compresion 22 Etapa = _83.65 Vs, x{ 701 hDgs - 6159 hSed) = _7.118.62 (BTUmin)
Coeficiente de Operacion = _30.000 QoBTuimin) + (_6,840.10 ATB+ 7,118.62 ATA) =

592.2 hSce) = _6,840.10 (BTU/mm)

215 _

Coeficiente referido a Camot =

420 To + {_ 545 T -

420 To) =__3.36

Eficiencia del Sistema=_ 215 COP+336 COPc=

0.6¢




VIil.- RESULTADOS.
7.1.- FLuJo DE FLUIDOS.

Las figuras 42, 43, 44, y 45 muestran las pérdidas de presién en 100 pies de
tuberia para diferentes diametros de lineas de alimentacién de liquido. Son
similares a !a fig. 76 del apéndice 1, pero consideran los efectos del cambio
en las propiedades del refrigerante por encontrarse a su temperatura de
evaporacion. Son el resultado de aplicar la ec. de Darcy para el caso del
fiujo monofasico en estado liquido. Por la forma en que estan trazadas es
dificil notar una variacién importante en sus curvas, y por tanto emitir
conclusiones al respecto, para ello deben usarse valores puntuales.

La tabla en {a fig. 41 es ia aplicacidn de las figuras 42, 43, 44, y 45 para el
caso de caida de presion igual a 2 Ibs/pulg?, y muestra las capacidades
maximas para las lineas de alimentacién de liquide en régimen recirculado.
Es similar a la tabla de la fig. 73. Obsérvese como se incrementa la
capacidad de las lineas por el simple hecho de estar el fluido a sus
condiciones de evaporacidon, ademas de que también aumenta ligeramente
conforme se reduce su temperatura de alimentacién. Por ejemplo: Para el
diametro de 1 pulg. se tienen las lecturas mostradas en la fig. 46:

FiG. 41.
MAXIMA CAPACIDAD EN TUBERIAS DE ALIMENTACION DE LIQUIDO A
EVAPORADORES.
REFRIGERANTE AMONIACO. CAPACIDAD EN T.R.}
PERDIDA DE PRESION DE 2 PsI/100 PIES.

Diametro Temperatura de Succion (°F)
Nominal®® Toneladas de Refrigeracion’
(Pulg.) 40 -20 0 20
3/8 15,77 15,34 14,97 14,50
12 31.21 30.25 29.62 28.76
34 70.63 69,13 67.35 65.18
1 140.1 137.2 133.3 128.8
11/4 301.1 294.0 283.8 2737
1172 461.3 450.8 4375 422 6
2 1071 1045 1014 978.5
2112 1716 1673 1610 1552
3 3038 2957 2870 2753
4 6218 6056 5834 5650
NOTAS:

1 Basado en flujo de liquido saturado a temperatura de evaparacién
2 Datos para 2" y mayores basados en tuberia de acero cédula 40.
3 Datos para 1" y menores basados en tuberia de acero cédula B0.
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Fig. 42.- PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RECIRCULACION DE LIQUIDO A EVAPORADORES.
(TEMPERATURA DE SUCCION 20° F)
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Fig.43.- PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RECIRCULACION DE LIQUIDO A EVAPORADORES.
(TEMPERATURA DE SUCCION O*F)
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Fig. 44- PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RECIRCULACION DE LIQUIDO A EVAPORADORES.
(TEMPERATURA DE SUCCION -20° F)
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Fig.45. PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RECIRCULACION DE LIQUIDO A EVAPORADORES.
(TEMPERATURA DE SUCCION ~40° F)
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FiG. 46.
{NCREMENTO EN LA CAPACIDAD DE TUBERIAS DE ALIMENTACION DE LiQuIDO.

Condicién Capacidad (T.R.) % Incremento
Régimen saturado 105.0
Temp. Succion 20 °C 128.8 22.67%
Temp. Succidn 0°C 133.3 26.95%
Temp. Succidon -20 °C 137.2 30.67%
Temp. Succién -40 °C 1401 33.43%

Lo mas sobresaliente de estos comportamientos, se refiere al hecho de que
al dimensicnar de acuerdo a los criterios anteriores a la existencia de esta
informacion, se podian seleccionar diametros de tuberfa excesivos, 10 cual
reviste poca importancia para el caso de |a recirculacién por bombas; pero
en el caso de los sistemas Phillips se pueden generar comportamientos
irregulares en la alimentacion de liquide debido a pérdidas de presion
insuficientes. ’

Otra consecuencia importante de haber dibujado las figuras 42, 43, 44, y 45
es de tipo economico, y se refiere al hecho de que ahora se tiene la
seguridad que con menores diametros de tuberia se logran los mismos
resultados, ademas de que sera posible emplearlas para resolver en el
campo problemas operativos que involucren |as caidas de presidn en la
linea de alimentacion de liquido.

Las figuras 47, 48, y 49, son el resultado de aplicar el modelo de Martinelli a
retornos hiimedos para los casos seleccionados en el apartado dedicado al
estudio del flujo bifasico en retornos humedos. Como sucede con las lineas
de liquido, por la manera en que se trazan es dificil presentar conclusiones
firmes respecto a ellas; para es¢ son mas dtiles las tablas de las figs. 50,
51, y 52, que representan la solucién de las graficas para los casos de caida
de presion de 0.25, 0.50, y 1.0 Ibs/pulgz. Notese como se reducen las
capacidades de los diferentes diametros de tuberia conforme se incrementa
fa relacion de recirculacion. Por ejemplo, en el didmetro 4 pulg., con caida
de presién de 0.50 Ibs/pug?.se tienen las lecturas de la fig. 53.

117



Fig. 47.- PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RETORNO HUMEDO

(RELACION DE RECIRCULACION 2:1) AP100( et
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Fig. 48.- PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RETORNO HUMEDO
(RELACION DE RECIRCULACION 3:1)
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Fig. 49 - PERDIDAS DE PRESION EN TUBERIAS DE RETORNO HUMEDO

(RELACION DE RECIRCULACION 6:1)
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FiG. 50.
MAXIMA CAPACIDAD EN RETORNOS HUMEDOS CON REFRIGERANTE AMONIACO.
CAPACIDADENT.R.'
RAZON DE RECIRCULACION, 2 A 1.

Cidmetr Temmperatura de Succién { F}
Nominal Pérdida de Presidn {psiF100 pies)
(Pulg.)? 36 20 0 20
0.25 0.50 1.0 0.25 0.50 1.0 0.25 .50 10 025 O,SL 1.0
1 £130 | 1666 | 2457 | 1.310 | +B3D | 2557 | 1646 | 2268 | 3125 | 1,877 | 2565 | 3.504
1M 3100 | 4286 | 5926 | 3266 | 4490 | 6.172 | 3.503 | 5041 | 7254 | 3.993 | 5790 | 8.396
1% 4.417 | 6.128 { 8503 | 4975 | 6.905 | 9583 | 5168 | 7.516 [ 10.93 { 6.053 | 8.773 ] 12,72
2 7.781 1115 | 1598 | 8617 | 1235 | 17.70 { 10.13 | 1466 | 21.22 1.85 17.24 | 24.87
2% 12.64 | 18.06 | 25.81 13.82 | 1983 | 28.46 | 1660 | 23.89 { 34.39 | 19.06 [ 27.55 | 39.83
3 21.43 | 31.12 | 4518 | 24.29 | 34.87 | 50.08 | 29.68 | 42,59 | B1.13 34.0 49.0 70.64
4 4467 | 64.69 [ 93.68 [ 5088 | 7230 | 103.1 60.4 8688 | 124.9 | 71.07 | 102.0 | 146.4
5 8116 | 1175 | 1701 | 52.85 | 1320 | 1877 | 1099 | 1580 | 227.2 | 1291 185.1 | 265.5
6 1326 | 1926 [ 279.7 | 1505 | 2143 [ 3044 | 1799 [ 2568 } 3583 | 2106 | 3016 | 431.8
8 275.5 399 577.8 | 309.7 | 440.3 | 626.0 | 3731 533 7616 | 4365 524 892
10 5034 | 727.1 | 1,050 | 544.3 | 7851 1,135 | 676.7 | 9696 | 1,389 | 7956 [ 1,133 | 1615
12 8005 | 1,163 | 1660 | 877 [ 1,258 | 1,806 | 1,071 | 1,531 [ 2,187 | 1,253 | 1,780 | 2,557
NOTAS:

1 Basados en flujo de liquido salurado a temperatura de evaporacion.
2 Datos basados en tuberla de acero cédula 40, excepto qua para 17 basados en cédula B0.

FiG. 51.
MAXIMA CAPACIDAD EN RETORNOS HUMEDOS CON REFRIGERANTE AMONIACO.
CAPACIDADENT.R.]
RAZON DE RECIRCULACION, 3 A 1.

Diam. Termperatura de Succidn {°F)
Nominal Pérdida de Presion (Psi/100 pies.)
{Pulg.)® -30 20 0 20
0.25 0.50 10 0.25 0.50 10 0.25 0.50 1.0 0.25 .50 1,
1 1.093 | 1.512 | 2.091 1145 1 1,582 [ 2.178 | 1428 | 1,937 | 2626 | 1.422 | 2.026 2,885
1% 2.741 3750 | 5132 | 2509 | 3628 | 5246 | 2912 | 4232 | 6.152 | 3499 | 5050 7.287

1% 3444 | 4991 | 7.232 | 3823 | 5539 | B.024 | 4498 | 6.516 | 9.440 | 5309 | 7.664 | 11.07

2 6,785 | 9.794 | 1414 [ 7.463 | 10.81 15.66 | 8.930 | 12.80 | 18.34 | 1043 | 15.01 | 21.59 |

2% 1093 | 1574 | 2268 | 12145 | 17.50 | 2521 | 1438 { 20.61 | 29.53 | 16.7% | 24.03 | 3454

3 1835 | 27.90 | 40.23 | 2145 | 30.94 | 4462 | 2574 | 36.86 | 52.83 | 2961 | 4256 | 61.18
] 40,23 | 57.80 | 8378 | 4247 | 6395 | 52.06 | 5212 | 74.95 | 107.8 | 61.35 | 8803 | 1263
B 7282 | 1048 | 1507 | 81.02 | 196.2 | 1667 | 9552 | 1374 | 1976 | 1130 | 161.4 | 2304
6 119.1 | 170.8 | 2451 | 331.2 | 188.3 | 270.2 | 1559 | 223.6 | 320.7 | 184.4 | 2629 | 374.9
5 2456 | 3535 | 5087 | 271.6 | 3896 | 558.9 | 317.0 | 455.2 | 6536 | 3746 | 536.2 | 767.4
10 3473 | 6429 | 92389 | 4923 | 7069 | 1015 | 5812 | 8325 | 1193 | 6816 | 972.6 | 1388
12 710.7 | 1019 | 1461 | 7828 | 1120 | 1602 | 9359 | 13356 | 1906 | 1087 | 1546 | 2198
NOTAS:

1 Basados en flujo de liquido saturado a lemperatura de evaporacién,
2 Dalos basados an tuberia de acero cédula 40, excepto que para 1° basados en cédula 80.
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FiG. 52.
MAXIMA CAPACIDAD EN RETORNOS HUMEDOS CON REFRIGERANTE AMONIACO.

CAPACIDADENT.R.!
RAZON DE RECIRCULACION, 6 A 1

Didmetro Temperatura de Succién (OF)
Nominal Pérdida de Presion (Psir100 pies.}
(Pulg.y 30 20 [0 20
Q.25 050 .25 0.50 1.0 0.25 0.50 1.0 0.25 .50 1.0
1 0678 0.982 1.423 0.730 1.065 1.553 0.862 1.257 1.816 0.950 1.282 2.011
1% 1,770 | 2.566 | 3.718 19268 | 2802 | 4074 | 2.280 | 3.295 | A.761 2494 | 31617 | 5246
1% 2,724 3.029 | 5.668 2.923 4,250 6.180 | 3.430 4572 [ 7.209 3.7%7 5.505 7.982
2 5.381 7.761 11.19 5.843 8,448 12.21 6.822 | 9.848 14.21 7.498 10.82 15.62
2 8732 12.57 18.08 9.481 13.66 19.69 1104 1590 | 22.89 11.93 17.85 24.95
3 14.72 21.47 31.33 16.73 24.15 34.86 19.72 28.34 40.73 21.51 31.02 44.73
4 3139 | 4518 | 6502 | 34.70 | 5003 [ 7213 | 40.35 58.0 83.37 | 4390 | 63.56 | 9202
5 56.19 81.35 117.8 63.57 9117 $30.7 73.62 105.8 152.1 79.49 1150 1663
[ 9.48 134.7 194.1 1036 | 148.7 | 2136 { 1208 173.1 | 2481 1344 182.7 | 276.3
[] 1916 | 2755 | 396.2 | 211.3 | 3039 | 4371 | 2466 | 353.9 | 508.0 | 264.3 | 3828 | 5544
10 3513 504.2 7236 3836 5521 794.7 | 4504 | 6450 | 923.8 504.8 7218 1032
12 567.7 810.4 1157 617.5 884.3 1266 T16.1 1023 1461 B803.6 1147 1638 |
NOTAS

1 Basados en flujo de liquido saturado a temperatura de evaporacién.
2 Datos basados en tuberla de acero cddula 40, excepto que para 1” basados en cédula 8.

Fic. 53.
REDUCCION EN LA CAPACIDAD DE TUBERIAS DE RETORNO HUMEDO.

Temperatura de Succién (°F)

Condicion Toneladas de Refrigeracion, (% Disminucién)
-30 -20 0 20
Régimen saturado 815 93.0 121 153
Recirculacion 2 a1 | 64.7 (22.5%) | 72.3 (22.3%) | 86.9(28.2%) | 102 (33.3%)

Recircufacion 3a 1

57.9 (30.7%)

63.9 {31.3%)

74.9 (38.1%)

88.0 (42.5%)

Recirculacion 6 a 1

45.2 (45.9%)

50.0 (46.2%)

58.0 (52.1%)

63.6 (56.4%)

Las diferencias de comportamiento entre el régimen saturado y los ciclos
recirculados es evidente. Realmente hay una importante reduccion en las
capacidades de las tuberias al considerarse el flujo bifasico, y esta es mayor
conforme aumenta la cantidad de liquido presente en el retorno himedo.

Por ello es fundamental concluir que la seleccion de didmetros para retorno
himedo en los ciclos recirculados debe hacerse con sumo cuidado, usando
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las graficas y tablas que agui se presentan, y no solo mediante los criterios
practicos que se emplean hasta la fecha.

Debe considerarse que las observaciones hechas para un sélo didmetro son
aplicables al resto de los casos.

7.2.- TRANSFERENCIA DE CALOR.

Los resultados referentes al estudio sobre la transferencia de calor en
tuberias a baja temperatura se dividen en dos casos. Por un lado, la
evaluacién sobre la influencia de cada uno de los términos que censtituyen
la resistencia a {a transferencia, y por otrc lado, la obtencién de las entradas
totales por 100 pies de tuberia, para todos los casos seleccionados.

En el primer lugar se calcularon los coeficientes convectivo interior,
convectivo exterior, y conductivos tanto del metal como del aislante, para
poder integrarlos dentro de la resistencia global como se sefala en la
ecuacién (3.2), a cada una de las condiciones descritas en el capitulo 3. Se
registraron los resultados de la tabla de {a fig. 54.

FIG. 54.
CONTRIBUCIONES A LA RESISTENCIA GLOBAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR.
Temperatura de Succion (°F)
Espesor de Aislante (Pulg.)
Tipo de Resistencia a la Transferencia {hr.9F/BTU) (% Influencia)
Transferencia 20 0 -20 -40
1 2 4 B
Global 0.0547 0.0942 0.1507 0.1917
{100%) (100%) (100%) (100%)
Convectiva Interior | 270 x 104 3.80x104 | 4582x104 | 547x104
(0.49%) (0.40%) {0.30%) (0.29%)
Conductiva Metal | 6768 x 106 | 6.768 x 10-6 | 6.768 x 106 | 6.768 x 10-6
{0.01%) (D.01%) (0.01%) (0.005%)
Conductiva Aislante | 5404 x 10-2 | 9.346 x 10-2 0.150 C.131
(98.77%) {99.25%) (99.54%) (99.62%)
Convectiva Exterior | 3,936 x 104 | 3.172x 104 | 2.325x 10-4 | 2.325x 104
{0.73%) (0.34%) (0.15%) (0.085%)
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En la tabla anterior se puede notar que la magnitud de los componentes

convectivos interior y exterior dentro de

la resistencia global

es

practicamentie despreciable, menor al 1%, por lo que se puede eliminar del
calculo final de resistencias para reducir de manera drastica el nimero de
operaciones a realizar. De esta forma, las enftradas de calor por 100 pies de
tuberia para lineas a baja temperatura se obtendran considerando solo las
resistencias del metal y del aislante, ec. (3.5). Los resultados se muestran
en las figuras 55, y 56.

FiG. 65,
TRANSFERENCIA DE CALOR POR CADA 100 FT. DE TUBERIA (AISLANTE
POLIURETAND).

Diametro Espesor de Aislante (pulg.)
Nominal' Transferencia de Calor en 100 pies (BTU/hr.oF)
1 2 4 6
1 7.358 4,872 3.475 2.939
1% 8.606 5.547 3.864 3.228
1% 9.462 6.005 4.1 3.419
2 11.138 6.891 4615 3.779
2% 12.884 7.804 5.114 4.140
3 15.053 8.928 5.720 4573
4 18.503 10.699 6.660 5.237
5 22.153 12.559 7.635 5919
6 25.790 14 405 8.593 6.583
8 32.624 17.858 10.369 7.805
10 39.874 21,509 12.232 9077
12 46.691 24,935 13.971 10.259
NOTAS:

1 Datos basados en tubaria de acero cédula 40, excepto que para 1° basados en cédula 8¢,

124



FIG. 56.
TRANSFERENCIA DE CALOR POR CADA 100 PIES DE TUBERIA (AISLANTE

POLIESTIRENO).
Diametro Espesor de Aislante {pulg.)
Nominal' Transferencia de Calor en 100 pies (BTU/hr.oF)
1 2 4 6
1 13.587 8.996 6.418 5428
1% 15.891 10.244 7.135 5.962
1% 17.472 11.089 7.612 6.314
2 20.566 12.726 §.522 8.979
2V 23.792 14.412 9.445 7.645
3 27.796 16.486 10.563 8.444
4 34.165 19.756 12.299 9.671
5 40.906 23.192 14.099 10.930
6 47.621 26.600 15.868 12.156
8 60.240 32.976 19.147 14.413
10 73.626 39.718 22.588 16.762
12 86.212 46.045 25.800 18.944

NOTAS:

1 Datos basados en tuberia de acero cédula 40, excepto que para 1" basados en cédula BD

Al analizar la informacién mostrada, se concluye que la influencia ejercida
por el medio externo hacia el refrigerante en forma de ganancia térmica es
pequefia, del orden de decenas de BTU's por cada grado Farenheit de
diferencia de temperatura. Ademas de que, como cabria esperarse,
disminuye conforme aumenta el espesor de aislante, y que aumenta en
reiacion directa con el diametro de tuberia.

Se considera que las conclusiones mas relevantes, y que se refieren a la
importancia de estas ganancias respecto a la carga térmica total en un ciclo
representativo, deberan hacerse mas adelante.

7.3.- TERMODINAMICA DE LOS METODOS DE RECIRCULACION.

7.3.1.- PERDIDAS DE EFICIENCIA POR EFECTO DE LAS BOMBAS.

La fig. 57 muestra la pérdida de eficiencia por operacion de las bombas

dentro de las instalaciones frigorificas, resultado de resolver la ec. (4.7) a
las condiciones sefialadas en el capitulo 4.
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FiG. 57.
PERDIDA DE EFICIENCIA DEBIDA A LA OPERACION DE BOMBAS (BTU/LB)

Diferencia de Temperatura de! Liquido (OF)
Presion
(Ib/pulg?) -40 -20 0 20
10 0.043 0.044 0.045 0.046
20 0.086 (.088 0.090 0.092
30 0.129 0.131 0.134 0.137
40 0.172 0.175 0.179 0.183
50 0.215 0.219 0.224 0.229
60 0.258 0.263 0.269 0.275
70 0.301 0.307 0.313 0,320
80 0.344 0.351 0.358 0.366
90 0.387 0.394 0.403 0.412

Para entrar a la tabla se requiere conocer solamente el diferencial de
presion existente en la bomba, y la temperatura de evaporacién del liquido
en fa instalacién. La cantidad de energia transferida al fluido refrigerante
aumenta de manera directa con el diferencial de presion manejado en la
bomba, y también aumenta conforme su temperatura disminuye. Esto Gltimo
es debido al incremento en la densidad del fluido, por el que se necesita
mas trabajo para desptazarlo.

A primera vista puede decirse que en todos los casos la carga resultante por
el trabajo de la bomba es despreciable, ain cuando para emitir un juicio
definitivo se debe de evaluar fa energia total para un ejemplo determinado,
multiplicando los valores de la fig. 57 par el flujo total de liquido en la
bomba, y compararlo con {a carga generada por el funcionamiento de las
trampas de liquido en el sistema Phillips.

7.3.2.- PERDIDAS DE EFICIENCIA POR EFECTO DE LAS TRAMPAS DE LiQuiDo.

Al calcular las entradas de calor que ocurren en las trampas de liquido
conforme a las condiciones detalladas en el capitulo 4, se registraron los
resutados que se reportan en la tabla de la fig. 58:
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FiG. 58.
PERDIDA TOTAL DE EFICIENCIA POR OPERACION DE TRAMPAS (BTU/CICLO).

Temperatura da succién {°F)
Tamafio Temperalura de condensacidn (°F)
40 .20 [+] 20
B5 80 95 B85 90 85 BS 90 85 A5 [3] 95
12x28 3,040 3,186 3,335 2,845 2.7 2,838 2,194 2328 2,464 1,813 1,948 2,084

16x38 5738 8,021 6,311 5015 5,298 5,565 4,169 4,427 4,689 3.480 3,739 4,001

18x38 | 6775 | 7.5 | 7,468 | 5943 | 6,283 | 6,628 | 4953 { 5261 | 5573 | 4.165 | 4473 | 4787

20x40 8,187 8,585 9,014 7,180 7,608 8,033 8,008 8,362 6,754 5.083 5465 5,848

24x42 11,110 | 11680 | 12,300 £.840 10,430 | 11,020 | 8253 8.773 $,303 7.079 7.601 8,132

30x48 17,260 | 18210 | 19,190 | 15410 | 16,360 | 17,330 | 12,990 | 13,821 | 14,660 | 11,310 | i2,140 | 12,984

I0x54 18,660 | 20,000 | 21,080 | 16,930 | 17.880 | 19,050 | 14,270 | 15780 | 16,120 | 12,430 | 13,350 | 14.284

Para entrar a la tabla sélo es necesario conocer el tamafio de la trampa, y
las condiciones de evaporacion y condensacion a fas que opera la
instalacion. Puede verse gue la cantidad de energia absorbida aumenta en
relacidn directa con el tamano de la trampa, con |la temperatura del gas
impulsor, y en relacion inversa con la temperatura de evaporacién del ciclo.

La fig. 59 muestra la forma en que varian los tres componentes de la
ganancia de calor para un tamafio representativo de trampa de liquido
conforme se reduce [a temperatura de succion. Se destaca el incremento en
la contribucién del calentamiento del recipiente en la ganancia total, a
medida que disminuye la temperatura de succién, como resultado de! mayor
gradiente térmico entre el metal y el gas. Ademas de la reduccion en la
infiuencia de la carga debida al gas de transferencia. Por otro lado, el efecto
de la condensacion en el liquido frio se mantiene casi constante y es el
componente mas pequefio de los tres.

En la fig. 60, se desglosa el comportamiento de {as contribuciones a la
entrada fotal de calor con respecto al tamafio de las trampas a temperaturas
de succion y condensacién constantes. Notese como se reduce la
importancia del calentamiento del recipiente al aumentar su tamano,
mientras que por otro lado, la carga debida al gas de transferencia
incrementa su participacion. Este comportamiento se explica por la propia
construccion de la trampa, pues si se observa la fig. 33 se concluye que el
volimen ocupado por el gas de descarga es casi doce veces mayor en la
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Fig 59.— CONTRIBUCIONES A LA GANANCIA TOTAL DE CALOR
EN TRAMPAS DE UQUIDO RESPECTO A LA TEMPERATURA
DE SUCCION.
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Fig 60.— CONTRIBUCIONES A LA GANANCIA TOTAL DE CALOR
EN TRAMPAS DE UQUIDO RESPECTO AL TAMANO
DE LA TRAMPA.
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trampa mas grande que en la mas peguefia, siendo la masa de metal
expuesta al calentamiento sélo cinco veces mayor en la primera que en la
segunda. Una vez mas, el términc de condensacién de gas caliente sobre el
liquido se mantiene casi constante. Esto es porque la variacidn en el area
transversal de las trampas no es muy importante al modificarse su tamano.

La influencia de la temperatura del gas impulsor en los tres componentes de
entrada de calor a las trampas se muestra en la fig. 61. En este caso, las
proporciones de cada una de las partes se mantienen practicamente
invariables, debido a que los diversos factores que influyen en la ganancia
de calor aumentan en proporcién.

Por ultimo, en la fig. 62 se grafica la ganancia total de calor para un tamafic
representativo de trampa a las diferentes condiciones de succion y descarga
consideradas. Como cabe esperarse, las entradas de calor son mayores a
medida que aumenta la temperatura del gas impulsor y disminuye [a
temperatura de succién, la carga maxima se localiza en los valores
extremos de estos dos parametros.

Es claro que la carga debida a operacion de las trampas es mayor que la
debida a la de las bombas, aunque como se dijo antes, para poder hacer
conclusiones validas, es necesario establecer la pérdida total en un caso
determinado, y ver su relacién con respecto al resto de los parametros
presentes en el mismo.

7.3.3.- COMPARACION OPERATIVA ENTRE LOS DOS SISTEMAS DE
RECIRCULACION.

El método de calculo de eficiencias propuesto fué resuelto para las
condiciones especificadas en el capituio 5. Para ejemplificar las dos
diferentes secuencias posibles {(ciclo en una etapa, y ciclo en dos etapas) se
muestran dos soluciones en las figuras 38, y 39.

La informacién generada por los calculos se organizd en una serie de
graficos, mismos que se comentan a continuacion. Aqui se debe sefialar
que con fines comparativos se ha calculado un ciclo de refrigeracion ideal
para las condicidnes de temperatura de condensacion y temperatura de
evaporacion usadas. Ideal se considera al ciclo sin ganancias de calor ni
perdidas de presién en las tuberias de succion y descarga, y sin la
existencia de métodos de recirculacion.
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Fig 61.— CONTRIBUCIONES A LA GANANCIA TOTAL DE CALOR EN
TRAMPAS DE LIQUIDO RESPECTO A LA TEMPERATURA
DE CONDENSACION.
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Fig. 62.— GANANCIA TOTAL DE CALOR EN TRAMPAS DE LIQUIDO A DIFERENTES
TEMPERATURAS DE EVAPORACION Y CONDENSACION
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La fig. 63 muestra los porcentajes de eficiencia para las dos formas de
recirculacion respecto al ciclo ideal a diferentes temperaturas de succion y
relaciones de recirculacion, manteniendo la temperatura de condensacion
constante. Es evidente la disminucion en fas eficiencias debido a fa
consideracion de las pérdidas operativas, siendo mucho mas marcada la
diferencia en el caso del método Phillips de recirculacion.

Tambien resalta el hecho de que a menor razdn de recirculacién, la
eficiencia de los ciclos recirculados es mayor, lo cual debe destacarse, ya
que es a estas condiciones que el sistema Phillips es mas recomendado,
llegando al punto de igualar su comportamiento con el sistema por bombas
en [a razon de recirculacion 2 a 1, con temperatura de evaporacion de 0°F; y
si se compara entre las relaciones de recircutacién puede verse que el
sistema Phillips es incluso mas eficiente en 2 a 1, que el sistema por
bombas en 6 a 1 para 0°F.

Si en la fig. 63 consideramos que las pérdidas generadas por el
funcionamiento de las bombas son despreciables, se puede concluir que la
distancia entre la linea de comportamiento ideal y la del sistema por bombas
corresponde a la disminucion de eficiencia ocasionada por las caidas de
presidn y la ganancias de calor en las tuberias de la instalacion,
manteniéndose casi constante en las tres razones de recirculacién
manejadas. Por otro lado, la separacion existente entre Ia linea del sistema
por bombas y la del sistema Phillips corresponde a la pérdida generada por
el trabajo de las trampas, la cual se incrementa directamente con el
aumento en la relacién de recirculacién, efecto claro del mayor numero de
descargas en las trampas de liquido necesarioc para mantener una
recirculacién mas activa.

Las diferencias entre la recirculaciéon por bombas, y el método Phillips son
mas notorias conforme disminuye la temperatura de evaporacion, esto
puede deberse al hecho de que la carga por operacion de las trampas de
liquido se incrementa al bajar la temperatura, ademas de que los ciclos de
refrigeracion consumen mayor cantidad de potencia al disminuir esta ditima,

En ia fig. 64 se han graficado los porcentajes de eficiencia para los métodos
de recirculacién a una relacién de 3 a 1, con diferentes temperaturas de
condensacion. Aqui es claro el efecto de tener una presién de descarga
mas alta en los ciclos, pues en todos los casos se reduce la eficiencia de las
instalaciones. Un resultade que no es muy notorio, aunque cabe esperarse,
es la mayor seperacion def sistema Phillips respecto al sistema por bombas
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Fig. 63.— PORCENTAJE DE EFICIENCIA ENTRE EL CICLO DE CARNOT INVERTIDO
Y LOS SISITEMAS RECIRCULADOS

1 i ] ¥ 3 H T EN T
_ t _ _ _ _ _ _ _
SSUS D RS IV D R N U R SR .
N NN T T T T -
| v _ _ ﬁ ! _ [ i
——d— =D — ?l_‘|+|JT=Lr|+-|Tr4 o
| / | | 1 | | |
i i _ | ﬁ _ _ | Ll
Sl almﬂlJ:.ﬁ fat anin Es E it NN
_ I ! ) _ : [ _
TR S N TN Y A A SEND IV I N
_ ! i ! i _ i } _ ﬁ_
_ _ _ _ _ | [ _ _
- : " ; —t _ —t
| _ | _ _ _ | _ _
! ! I _ ) _ ! [ | o
XTI T T T T T T T A
I (Y _ i 1 y _ !
R T L A oo . 4o
i | | 1 i | _ _
| _ I [ [ _ I _ o
SRS N/ U VRN U S N
[ [ i [ _ [ ! | !
i i I _ [ i | _ { o
e Rt i el el Il il s ol
i t ! I ! i ! _ _
L L ( i 1 [ S S R B
T I I _ ! | _ I |
! [ _ _ [ | : _ ! o
R ok i Lo e e e e L e S 2
| _A,_ i i | i | |
_ ) _ _ _ _ I
‘i Al n¢ i R e e el Bl e S
| | f { | | ! | | o
_a_f£1 _Jd__ 1 _L_r__ L. L_4&
T i ) | i : I | Y
Pl A S T T o
e N N T -«
{ I ! I i ! i i I I
| _ _ ! _ i _ _ _
I i I 1 T T i !
o o o © ©o ©o o o o o o
[ar) o [+e] P~ w uy ~ o] o ~—

VION3IOI43 30 %

RECIRCULACION 3 A 1 RECIRCULACION 6 A 1

RECIRCULACION 2 A 1

TEMPERATURA DE SUCCION (°F)

—— — —— PHILLIPS

-——————- BOMBAS

IDEAL

134



Fig. 64.— PORCENTAJE DE EFICIENCIA RESPECTO A LA
TEMPERATURA DE CONDENSACION
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a medida que aumenta la temperatura de condensacién, pues la carga
generada por la operacidn de las trampas de liquido es mas grande cuando
las presiones de gas impulsor son mas altas, mientras que la carga por el
funcionamiento de la bomba no se afecta por variaciones en la temperatura
de condensacion.

En la fig. 65 aparece el consumo total de potencia respecto a la relacién de
recirculacion, y a la temperatura de evaporacién en los diferentes sistemas
en estudio. En ella también se utilizan los ciclos ideales como medio de
comparacién. Para todos los casos puede observarse un mayor gasto de
energia en los ciclos recirculados, y de entre ellos, el método Phillips tiene
un consumo de potencia mayor que el método por bombas, a relacion de
recirculacidon constante, Si la relacién de recirculacion varia y se fija una
temperatura de evaporacion constante de 0°F, puede verse que ef método
Phillips en 2 a 1 es muy competitivo, al grado de consumir menos potencia
que el sistema por bombasen6a 1.

Puede considerarse que las conclusiones emitidas para la fig. 63 son
validas también para la fig. 65, haciendo notar de manera particular como
influyen las pérdidas de eficiencia en las tuberias (caidas de presion y
entradas de calor) en el gasto de energia, y como su importancia es mas
significativa a temperaturas de evaporacién menares, pues el volimen de
vapor que debe desplazar el compresor es mayor en estas condiciones. Por
altimo, se destaca el gran consumo de energia que ocasionan las trampas
de liquido cuando se les compara con las bombas, especialmente, a
razones de recirculacion elevadas.

La variacibn del consumo de potencia respecto a la temperatura de
condensacian se presenta en la fig. 66, donde se ha mantenido constante la
relacidn de recirculacidn. Como se observa, el incremento en el gasto de
energia es constante a medida que aumenta la temperatura; lo mismo
sucede en referencia al método de recirculacion, siendo el sistema Phillips
el que consume mas energia, seguido del ciclo por bombas.

Como se ha mencionado en los parrafos anteriores, el funcionamiento de
las trampas de liquido genera una pérdida de eficiencia importante en el
ciclo recirculado. La fig. 67 refleja la carga debida a las trampas como un
porcentaje de la carga manejada en el evaporador para las diferentes
refaciones de recirculacion y las temperaturas de evaporacion planteadas.

Resulta evidente que a medida que la relacién de recirculacion es mayor, la

carga en trampas también lo es. Asi, con sobreflujo en proporcion de 3 a 1
se tiene el doble de carga que en el caso de 2 a 1, y de manera
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Fig. 65.— CONSUMO TOTAL DE POTENCIA EN SISTEMAS
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Fig. 66.— CONSUMO TOTAL DE POTENCIA RESPECTO
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Fig. 67.— CARGA TERMICA DEBIDO A LA OPERACION DE TRAMPAS DE UQUIDO
COMO PORCENTAJE DE LA CARGA EN EL EVAPORADOR A DIFERENTES
TEMPERATURAS DE SUCCION
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Fig. 68.— CARGA TERMICA DEBIDO A LA OPERACION DE TRAMPAS DE LIQUIDO
COMO PORCENTAJE DE LA CARGA EN EL EVAPORADOR A DIFERENTES
TEMPERATURAS DE CONDENSACION
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correspondiente, con sobrealimentacion a razén de 6 a 1 se registra una
ganancia de calor en trampas del doble que en 3 a 1.

De acuerdo a lo anteriormente establecido, debe considerarse gque las
relaciones de recirculaciéon optimas para el método Phillips sonde 2 a 1, y
de 3 a 1, ya que para tener una instalacién fo mas eficiente posible es
requisito indispensable que sus pérdidas internas sean reducidas al minimo,
ya que el hecho de mantener una sobrealimentacién muy activa no justifica
que se deba consumir excesiva energia en ello. Es por eso que en equipos
que por cuestiones de disefio deben ser muy eficientes térmicamente se
prefiere la ufilizacién de bombas para desplazar el liquido.

La fig. 68 es similar a la anterior, pero en esta ocasion lo que varia es la
temperatura de condensacién det ciclo. Lo unico que se debe comentar es
que las entradas de calor en las trampas aumentan de manera proporcional
al incremento de temperatura en el gas impulsor. Es de esperarse que la
misma tendencia ocurra a las diferentes relaciones de recirculacion, pues
los parametros que intervienen en eltas varian de manera proporcional.

Para analizar de una forma mas profunda Ias influencias de {as diferentes
pérdidas de eficiencia en los ciclos recirculados, se han evaluado las masas
de refrigerante evaporado por cada una de elfas, segun los resultados de la
secuencia de calculo propuesta, mismos que se muestran en las figuras 69

70y 71,

FIG. 69.
MASA DE REFRIGERANTE EVAPQRADOQ EN CICLOS RECIRCULADOS (LBS./MIN.).
RAZON DE RECIRCULACION 2 A 1

Recirculacion Temperatura de Evaporacion (°F)

2a1 -40 -20 0 20
Phitlips Bombas Phillips Bombas Philiips Bombas Phitlips Bombas
Carga Térmica| 50.20 49.33 51.41 50.56 52.73 52.24 54.24 53.81
65.67% | 66.19% | 70.36% | 71.09% | 80.47% | 82.31% | 83.94% | 85.85%

Sistema 2.54 0.03 2.42 0.03 217 0.03 1.98 0.04
Recirculacion | 3.32% | 004% | 331% | 0.04% | 3.31% | 0.05% | 3.06% | 0.06%
AP Retorno 0.88 0.84 0.50 0.43
Humedo 1.15% 1.15% 0.76% 0.67%

AQ Retorne 0.06 0.06 0.06 0.06 0.08 .08 0.10 0.10
Humedo 0.08% | 0.08% | 0.08% | 0.08% | 012% | 0.13% | 0.15% | 0.16%

Operacién del | 22.76 2511 18.34 20.47 10.05 11.12 7.87 8.73
Sistema 29.77% 1 33.69% | 25.09% | 28.78% | 15.34% | 17.52% | 12.18% | 13.93%
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FiG. 70.
MASA DE REFRIGERANTE EVAPORADO EN CICLOS RECIRCULADOS (LBS./MIN).
RAZON DE RECIRCULACION 3 A 1

Recirculacion Temperatura de Evaporacidn (°F)
3ai -40 -20 4] 20
Phillips. Bombas Phillips Bombas Phillips Bombas Phillips Bombas
Carga Térmica | 50.20 49.07 51.41 5039 52,73 52,14 54.24 53.71
63.26% | 65.24% | 67.88% | 70.17% | 78.26% | 82.11% | 81.81% | 85.65%
Sistema 4.62 0.04 4.37 0.04 4.00 0.05 365 0.05
Recirculacion | 582% | 0.06% | 577% | 0.06% | 594% | 0.08% 551% | 0.08%
AP Retorno 2.29 2.06 1.19 1.07
Humedo 2.89% 2.72% 1.77% 1.61%
AQ Retorno 0.06 0.06 0.006 0.06 0.08 0.08 0.10 0.10
Himedo 0.08% 008% | 008% | 008% | 0.12% 013% | 0.15% 0.16%
Operacién del | 22.15 26.04 17.84 21.32 9.38 11.23 7.24 8.85
Sistema 27.92% | 34.62% | 23.56% | 29.69% | 13.92% | 17.69% | 10.92% | 14.11%
Fig. 71.

MASA DE REFRIGERANTE EVAPORADO EN CICLOS RECIRCULADOS (LBS./MIN).
RAZON DE RECIRCULACION 6 A 1

Temperatura de Evaporacién (°F)

Recirculacion
6a1 -40 -20 20
Phillips Bombas Phillips Bombas Phillips Bombas Phillips Bombas
Carga Térmica| 50.20 4924 51.41 50.65 52.58 51.95 5424 53.81
60.01% | 66.00% | 64.44% | 71.14% | 72.62% | B1.75% | 76.98% | 85.74%
Sistema 8.85 0.07 8.37 0.08 7.68 0.08 7.33 0.09
Recirculacion | 10.58% | 0.09% 10.49% | 0.11% 10.61% | 0.13% 10.40% | 0.14%
AP Retorno 4.84 375 3.94 2.14
Himedo 5.79% 4.70% 5.44% 3.04%
AQ Retorno 0.07 0.07 0.07 0.07 0.08 0.08 012 012
Humedo 0.08% 0.09% 0.09% 0.10% 0.11% 0.13% 0.17% 0.19%
Qperacion del 19.69 2523 16.18 20.40 8.12 11.44 6.63 8.74
Sistema 23.54% | 33.81% | 20.28% | 28.64% | 11.22% | 18.00% 9.41% 13.93%

En todos los casos se nota que la mayor proporcidn de vapor fermado (en
orden del 60 al 85%) se debe a la carga térmica extraida del evaporador, el
segundo lugar en importancia (del 10 al 34%) corresponde a ia masa de
refrigerante evaporado por la propia operacion del ciclo, es decir, por las
expansiones sufridas en el recipiente piloto, recipiente a presién constante,
interenfriador, y acumulador de succién. Por ultimo estan los vapores
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debidos at sistema de recirculacion, y a las pérdidas de presion y ganancias
de calor en el retorno humedo, y son los que interesan en este estudio.

Véase como varia la magnitud de las masas de vapor formadas en los dos
métodos de recirculacion; mientras que para el sistema Phillips adquiere
valores que van de!l 3 al 10.58%, en el ciclo por bombas solo representa del
0.04 a! 0.15% de la masa total de vapor generada en el ciclo, esto explica
por si mismo cual de las dos formas de recirculacion es mas eficiente, pues
se debe recordar que el gasto de energia en el sistema de compresidn de
las instalaciones es directamente proporcional a la cantidad de vapor que
circula en ellas. La gran diferencia entre estos dos valores se comprende
considerando las cargas térmicas que se deben a cada uno de los dos
modos de recirculacion.

Resulta ilustrativo ver como se eleva la masa de vapor debida a las trampas
de liquido a medida que aumenta la relacion de recirculacién, Para 2 a 1
representa el 3% de la masa total circulada, mientras que para 3 a 1 es casi
el 5% de esta, y para 6 a 1 llega a ser el 10% del total. Este resultado es
concordante con el hecho de que a 3 a 1 se debe desplazar
aproximadamente un 100% mas de liquido que en recirculacién de 2 a 1, y
lo mismo sucede entre las relaciones de 6 a 1 y 3 a 1. Aunque en el ciclo
por bombas se puede observar una correspondencia mas o menos similar a
la anterior, la magnitud de las masas de vapor generadas en este tipo de
recirculacion hace que se puedan considerar practicamente despreciables.

En referencia a la masa de vapor causada por las pérdidas de presion en
los retornos humedos puede concluirse que llegan a ser bastante
importantes en el sistema Phillips cuando se establecen relaciones de
recirculacion elevadas, una razén mas para preferir operar este sistema a
hajas razones de sobrealimentacion. Respecto al ciclo por bombas es
pertinente explicar que debido a la manera en que se comporta
termodinamicamente la instalacion frigorifica no ocurre generacion de vapor
a lo largo del retorno himedo, pues |a caida de presion es vencida sélo con
el calor absorbido en el evaporador.

Con referencia a las ganacias de calor en el retorno humedo sélo resta decir
que la cantidad de vapor que generan permite considerarlas despreciables,
aungue como se ha mencionado a principio de este estudio, si se trata de
un analisis profundo de los ciclos de refrigeracion, deben tomarse en
cuenta,
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La variacion de las masas de refrigerante con respecto a la temperatura de

condensacion aparece en |a tabla de la fig. 72.

FiG. 72.

MASA DE REFRIGERANTE EVAPORADO EN CICLOS RECIRCULADOS (LBS./MIN.).

RAZON DE RECIRCULACION 3 A 1

Recirculacion

Temperaiura de Condensacién (°F)

3a1 85 90 95
Philtips Bombas Phillips Bombas Phillips Bombas
Carga Térmica 54.24 53.71 54.24 53.71 54.24 53.71
81.81% §5.65% 80.28% 84.62% 78.95% 83.56%
Sistema 3.65 0.05 3.95 0.05 422 0.05
Recirculacién 551% 0.068% 5.85% 0.08% 6.14% 0.08%
AP Retorno 1.07 1.07 1.07
Humedo 161% 1.58% 1.56%
AQ Retorno 0.10 .10 0.1 0.1 0.1 0.1
Humedo 0.15% 0.16% 0.16% 0.17% 0.16% 0.17%
Operacion del 7.24 8.85 8.19 9.60 9.06 10.41
Sistema 10.92% 14.11% 12.13% 15.13% 13.19% 16.19%

Para la cual son validas todas la conclusiones hechas en el caso de sus

predecesoras.
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CONCLUSIONES.

A partir de los resultados obtenidos se puede concluir lo siguiente:

- A través del estudio a profundidad de los fenémenos de fiujo de fluidos,
transferencia de calor y termodinamica presentes en las intalaciones
frigorificas, se ha generadc un método sistematico de calculo que permite
evaluar todos sus pardmetros y condiciones de operacion.

- La aplicacion de la teoria sobre el flujo de fluidos en estado monofasico y
bifasico ha permitido el desarrollo de graficos y tablas que describen
detalladamente el comportamiento del refrigerante amoniaco al circular por
las tuberias de alimentacion de liquido y de retornoc humedo en
instalaciones frigorificas recirculadas, las cuales resultaran muy dtiles en el
disefic de estas mismas, asi como para la deteccién o correcciéon de
problemas operativos.

- Es claro que la importancia de las pérdidas por friccion en las lineas de
alimentacion de liquido y retorno himedo se ha subestimado, los resultados
obtenidos asi lo confirman; por lo que es necesario modificar la forma en
que hasta ahora se han disefiado estas lineas para que utilizando la
informacion disponible se seleccionen didmetros de tuberia mas adecuados
al tipo de flujo que ocurre en ellas. Pues el método empleado en la
actualidad tiende al uso de didmetros de tuberia muy pequefios en esta
parte de los sisternas.

- En el caso especifico de las tuberias a baja temperatura de las
instalaciones frigorificas, el uso de las ecuaciones de transferencia de calor
para cilindros con capas miiltiples y efectos convectivos al interior y exterior
hizo posible la creacién de tablas que detallan el flujo térmico desde el
medio ambiente hacia las tuberias. Esta informaciéon servira en la
especificacion de espesores de aislante al disefiar instalaciones, ademas de
que facilitara la solucién de problemas de fucionamiento en el campo.

- Por medio del analisis de las condiciones operativas de los métodos de
recirculacién por bombas y Phillips; se ha establecido una secuencia de
ecuaciones que resuelve cada uno de los casos posibles de manera
particular, ademas de que se han evaluado las reducciones en eficiencia
que su uso provoca en los ciclos frigorificos para !as condiciones mas
comunes en nuestro pais.
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- Las diferencias entre las pérdidas causadas por cada uno de los dos
metodos de recirculacion estudiados se hicieron evidentes al cuantificar las
cantidades de calor debidas a cada uno de ellos cuando se aplicaron a
situaciones especificas, resaitando el método Philips como ef menos
eficiente en su aplicacion. Por esta razén es que en adelante deberd
considerarse que la unica ventaja de este (ltimo respecto al de bombas
radica en su menor complejidad mecanica, (El sistema Phillips trabaja
mediante recipientes y vélvulas, mientras que el sistema por bombas
requiere como minimo dos equipos de bombeo, ademas de sus valvulas de
control).

- A condiciones de operacién extremas (temperaturas de evaporacion muy
bajas y relaciones de recirculacién altas) el sistema por bombas es mucho
mas eficiente que el sistema Phillips, por lo que debera preferirse al disefiar
instalaciones.
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RECOMENDACIONES.

Para que el disefio de las instalaciones frigorificas se enfoque en obtener su
maxima eficiencia debe respetarse que:

- El ciclo recirculado Phillips opera mejor a bajas relaciones de recirculacion,
del ordende 2a 1,y 3 a1, recordando que en 3 a 1 |a ineficiencia debida a
las trampas se duplica.

- Para que el ciclo Phillips compita con el de bombas, deberd estar muy
cuidadosamente disenado, ajustado y controlado, en orden de mantener la
sobrealimentacién de liquido adecuada.

- Mientras mas grande sea un sistema, y menores sus temperaturas de
evaporacion, mas recomendable sera manejar recirculacion por bombas. Lo
mismo sucede cuando por disefio especial de los equipos deban
mantenerse altas razones de recirculacion.

- Con el fin de mantener la caidas de presion en fos retornos htimedos en
un rango aceptable cuando no se cuenta con las tablas de seleccién aqui
desarrolladas, se recomienda "sobredimensionar” esta tuberia, fijando el
diametro inmediato superior al que se lee en las tablas de succién en fiujo
monofasico. Si la relacion de recirculacion de la instalacion es mayora 3 a 1
debera tomarse incluso el segundo diametro siguiente.

- Lo mismo aplica en el caso de la seleccion de la valvula reguladora de
presion de evaporacion. Debera utilizarse de preferencia aquélla que
produzca la menor pérdida de presion; y los tramos de tuberia en esta linea
se disefaran lo mas cortos y rectos posible.

- Para mantener las entradas de calor en el lade de baja presion del sistema
en un valor minimo, debera apllcar e el espesor de aislante adecuado
conforme al material utilizado y las iciones del medioc ambiente.

- Para hacer mas eficiente el sistema en el caso de ciclos con recirculacion
Phillips, es necesario mantener la presion mas baja posible en el recipiente
a presion controlada, sélo la suficiente para suministrar la cantidad
adecuada de liquido a la instalacién.
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ANEXO 1 - EL METODO VILTER PARA CALCULAR CAIDAS DE PRESION.

El estudio del flujo de fluidos en los sistemas de refrigeracion sirve para
estimar las caidas de presion por friccién que ocurren en sus tuberias, E!
método de evaluacion mas cominmente usado es el desarrollado por Vilter
Manufacturing Corporation, empresa que ha calculado una serie de tablas y
graficas que describen el comportamiento de diversos refrigerantes al fluir
por ductos circulares (presentadas en las figuras 73 a 79).Para usarlas se
deben seguir los siguientes pasos:

- La tabla de la fig. 74 permite una seleccion rapida de las lineas de succion,
mostrando sus capacidades a varias temperaturas y caidas de presion.

- La tabla de la fig. 73 muestra las capacidades de las lineas de descarga
para varias caldas de presion. También muestra los didmetros de la linea de
drenaje del condensador, y de la linea que alimenta liquido a la valvula de
expansion.

- En estas tablas se entra con los datos de capacidad del sistema,
temperatura del fluide en la linea y caida de presién deseada, respetando
las bases de disefio.

Una vez seleccionadas {as tuberias para toda la instalacién se procede a
evaluar sus caidas de presion:

- La grafica de la fig. 78 permite determinar la proporcion de flujo de
refrigerante a varias temperaturas de evaporacion y de liquido, la razén de
flujo total se obtiene multiplicando la proporcion de flujo leida por fa
capacidad del sistema.

- La figura 77 presenta las pérdidas por friccion para tuberias de succion y
de descarga para 100 pies de longitud equivalente. Conociendo et flujo total
de refrigerante se lee la caida de presion para cualquier linea de gas
trazando una vertical desde la razén de flujo en la escata inferior, hasta la
interseccion con el diametro de tuberia a usar. En esta interseccion se sigue
la horizontal hacia la derecha, para cruzar la linea de temperatura de vapor
existente, y desde ahi, proyectar una vertical hasta leer arriba la caida de
presicn.

-La figura 79 presenta las velocidades en lineas de succion y descarga a

varias razones de flujo para diferentes diametros. Se usa de la misma forma
que la anterior.

152



- La figura 76 se usa para obtener las velocidades y caidas de presion en
lineas de liquido. Se lee la razén de flujo en la escala inferior, se proyecta
verticalmente para intersectar el diametro de la tuberia. La velocidad puede
leerse en este punto, y la caida de presién se lee trazando una horizontal
hasta el eje de las ordenadas.

- La tabla de fa fig. 75 presenta los factores K para las valvulas y accesorios
mas comunmente usados en refrigeracion.
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Fig. 73
CAPACIDADES DE LAS TUBERIAS DE DESCARGA ¥ LIQUIDO

CAPACIDADENT.R.

DIAMETRO LINEAS DE DESCARGA LiNEAS DE LiQuipo
DE TEMPERATURA 250°F AL RECIBIDOR AL SISTEMA
TugeRia>** CAIDA DE PRESION VELOCIDAD CAIDA DE PRESION
(PuLg.) {LB/PULG? EN 100 PIES) {PIES/MIN.) (La/PuLc? EN 100 PIES)
12 1 2 3 100 2
3/8 - - - - 8.5 11.6
e 1.28 1.85 2.65 325 136 23.5
Ya 2.684 4.03 5.83 7.15 252 53.2
1 568 8.06 116 4.2 421 105
1% 147 211 0.4 37.2 75.3 225
1% 22,2 NS5 450 55.0 103 351
2 43.0 61.4 8786 107 197 805
2% 686 98.5 140 171 280 1280
3 122 174 246 300 432 2270
4 244 351 4497 608 745 4630
5 450 638 800 1100 - -
6 734 1030 1470 1800 - -
8 1480 2110 3010 3650 - -
NOTAS:

1 Basado en flujo da fluido a femperatura de condensacién de 90°% y temperatura de evaporacion de 20°F.
2 Datos para 2° y mayores basados en tuberia de acero cédula 40
3 Datos para 1"y menores basados en tuberia de acero cédula 80
4 Datos para lineas de descarga de 1 Yoy 1 % basados en tuberia de acero cédula 40; para lineas de liquide de 1
Yiy 1 ' basados en tuberia de acero cédula B0
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FiG. 74
CAPACIDADES DE LAS TUBERIAS DE SUCCION
CAPACIDADEN T.R.

OLiM, TEMPERATURA SATURADA DE SUCCION {°F)
DE Caipa DE PRESION (L8S/PULGTEN 100 PIES)

TUBERIA -30 -20 0 20 40

(Puc)l [ % | 2 |12 ] 1 2 (w2 1 2 | % ] 1 PR EAE 2 3
% C44 [ 0.627[ 088 | 050 [072 ] 1.02 | 065 | 092 ] 131 | 0.82 | 1.18 | 170 | 240 | 1.02 | 3.45 | 208 | 292
Y 0.9 137 [198 [ 111 | 158 | 224 | 145 | 206 | 263 | 1.81 | 260 | 370 | 523 | 225 | 3.22 | 461 | 652
1 192 [272 [ 385 | 213 { 301 | 426 | 274 | 3.9 | 561 | 35 | 496 | 7.08 | 8.70 | 4.33 | 6.14 | 684 | 108
1% 48 | 685 | 985 [ 543 | 7.80 | V1.1 | 7.07 | V0.1 | 146 | 890 | 130 | 185 | 228 | 11.2 | 162 | 231 | 28.3
1% 73 [ 305 | 149 | 825 [ 119 | 168 | 107 | 155 | 220 | 146 | 19.7 | 2786 | 342 | 17.7 | 242 | 345 | 428
2 141 | 205 [ 29.0 | 159 | 208 | 325 | 20.9 | 29.6 | 42.7 | 284 | 380 | 53,7 | 671 | 32.8 | 46.8 | 66.7 | 82.0
2% 228 (328 [ 461 | 253 [ 961 | 520 | 333 | 477 | 682 | 423 | 60.2 | 856 | t08 | 525 | 75.0 | 106 | 131
3 401 | 575 | @14 | 451 [ B46 | O1.5 | 581 | 842 f 121 | 745 | 106 | 151 | 67 | 925 | 132 | 190 | 233
4 B3.5 | 139 | 160 | 83.0 [ 132 | 186 | 121 | 172 | 244 | 153 [ 218 | 305 | 378 | 190 | 269 | 382 | 469
5 150 | 214 | 303 | 168 | 238 | 341 | 218 | 312 | 443 | 276 | 398 | 555 | 083 | 342 | 485 | 690 | B49
5 244 | 344 | 487 | 274 | 388 | 550 | 354 | S05 | 715 | 447 | 637 | 900 | 1110 | 558 | 789 { 1125 | 1380 |
8 500 ] 7t0 [1000 | 560 | 796 | 1128 | 726 | 1039 | 1486 | 920 [ 1308 | 1950 | 2270 | 1135 | 1615 | 2235 | 2810
10 900 [ 1280 | 1810 { 1010 | 1435 | 2020 | 1305 | 1680 | 2645 | 1648 | 2350 [ 3310 | 4100 | 2040 | 2800 | 414C | 5035
12 1450 | 2050 | 2900 | 1625 | 2310 | 3280 | 2100 | 2760 | 4280 | 2675 | 3820 | 5410 | 6600 | 5325 | 4685 | 6670 | 6200

NOTAS:

1 Basados en flujo de fluido a temperatura de condensacién de S0°F

2 Datos basados en fuberia de acero cédula 40, excepto qué para 17 y manones basados en cédula 80
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FiG. 75
FACTORES “K" PARA VALVULAS Y ACCESORIOS'.

Di Vilvulas y Accesorios de Hierro”
me Vilv. de Vilv. de L Radio Corlo L Radie Largo T Flujo Lineal T Flujo en Angulo
tro Globo ngulo
Pulg | roscar | bridar | roscar | bndar | roscar | bridar | soidar | roscar | bridar | soldar | mscar | bridar | saldar | roscar | bridar | soldar
8 21 - 11.0 - 25 - - . - - 0.9 - - 27 - -
A 15 - 8.4 - 2.1 - - - - . 0.9 - - 2.4 - -
Y 11 5.7 - 1.7 0.9 - 0.9 2.0 -

1 93 ] 155] 43 ] 50 1:4 043 046 [ 073 [ 040032 05 026|043 ] 18 1.0 | 1.37

1% | 84 [128] 35 [ 4.0 1.3 040 [ 042 [060 (037 [029] 09 | 024 1036 | 1.7 | 080 | 1.31

1% | 78 |116] 28 | 3.4 1.2 [039]040]052 034 [027 [ 09 [022]031] 15 | 0.88 | 1.27

2 70 1 98 { 2241 28 10 1035103810401 030)02571 09 (0191028} 14 ] 080} 117

7% - | 90| - | 25 - |02A}037| - |02/ |024] - |017 (D26 ] - |0.75] 1.13
3 - | B3| - | 24| - [033[036] - {025[023) - |016[024] - 072110
4 - | 75 - {23 - [031{035] - |022]|022] - |014}022| - |068[1.05
5 - 70| - [[23] - [030(034] - jJo20|021] - |013[018]| - [06a] 1.01
5 - 6.7 - 1 23| - |028|032] - f018]0G20] - |o12|018] - | 060} 098
8 - 1621 - 123 - |027J031| - |0i5]019] - |0i0|0415] - |[057 [ 093
) - | 60 ] - | 23] - [025]|030] - 014|048 - | 009|014 - | 052090
12} - | 60| - | 23] - [025][029] - Jo13a|[0i8[ - |00B[Di3]| - | 056 0.88

NOTAS:

1 K=2ghn#

2 Basado en tuberia de acero cédula 40.
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