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RESUMEN.

La creciente demanda de alimentos ha llevado a la industria alimentaria a incrementar
y mejorar el proceso de produccion y conservacion de alimentos. Este fendmeno afecta
directamente al campo de la produccion de frio, pues se requiere de sistemas mas
eficientes que sean capaces de proveer alimentos de alta calidad con un minimo de

mermas.

Es por eso que este trabajo presenta una alternativa para mejora el proceso de
congelacion de alimentos. Es bien sabido que mientras mayor sea la velocidad de
congelacion de un alimento, mayor sera su calidad al descongelarlo. Eso responde al
hecho de que durante un proceso de congelacion rapido, se forman muchos nucleos de
hielo cuando el alimento alcanza su punto inicial de congelacion, de esta forma dichos
nucleos tienen poco espacio para su crecimiento y se generan cristales de hielo
pequerfios, los cuales son incapaces de romper la estructura molecular del alimento
(células y tejidos). De esta forma cuando el alimento es descongelado, la estructura del

mismo sufre minima degradacién y con esto conserva su calidad.

Cuando la congelacion se lleva a cabo de manera lenta se forman pocos nudcleos de
hielo, los cuales disponen de grandes espacios para su crecimiento. Al crecer, dichos
cristales rompen las células y tejidos del alimento de manera que cuando este es
descongelado la estructura se degrada y se genera pérdida liquidos propios del
alimento. Esto trae consigo pérdida de nutrientes y aun de peso, representando pérdidas

econémicas.

La velocidad de congelacién estd intimamente relacionada con la diferencia existente
entre la temperatura del medio utilizado para enfriar el alimento y la temperatura del
propio alimento; por lo tanto, mientras mayor sea esta diferencia, mayor sera la
velocidad de congelacion. Para incrementar esta diferencia de temperaturas es
necesario disminuir la temperatura del medio a enfriar, lo cual se consigue al disminuir

la temperatura de evaporacion del refrigerante en el sistema de evaporacion. Sin



embargo, cuando se desean conseguir temperaturas demasiado bajas de evaporacion
(debajo de -40°C) en sistemas convencionales que emplean NH3; como refrigerante,
maltiples problemas se hacen presentes, tales como pérdida de eficiencia
termodindmica del sistema de refrigeracion, manejo de presiones inferiores a la
atmosférica en el mismo, incremento de las dimensiones y costo de la instalacion de

refrigeracion, etc.

Actualmente el crecimiento de la poblacion y de las ciudades, ha provocado que las
plantas procesadoras de alimentos, originalmente situadas en los alrededores de las
ciudades, queden rodeadas por zonas habitacionales, de forma que una fuga de NH;
representa un serio problema debido a su toxicidad. Este problema se ve
considerablemente amortiguado cuando se emplea CO, como refrigerante
predominante en una instalacion en cascada NH3/CO, el cual logra disminuir
drasticamente la cantidad de NH; en la instalacion. Al mismo tiempo logra incrementar

la seguridad para el personal de la planta y del medio ambiente.

Por ello este trabajo presenta una alternativa para operar sistemas de refrigeracion de
muy baja temperatura por medio de un sistema en cascada que emplea NH3 y CO;
como refrigerantes, capaz de subsanar las dificultades antes mencionadas y agregando
a la instalacién beneficios de otra indole, pues el CO;, se comporta de forma muy
diferente al NH3 bajo iguales condiciones.
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OBJETIVOS.

OBJETIVO GENERAL.

Evaluacion de la eficiencia termodinamica de un sistema en cascada CO, — NHj,
mediante el disefio de una instalacion frigorifica, para su aplicacién en produccion de

frio industrial.

OBJETIVOS PARTICULARES.

OBJETIVO PARTICULAR 1.

Analisis de las propiedades termodinamicas y condiciones de trabajo del CO, por
medio de una revisién bibliografica para su aplicacion en el disefio de un sistema de

produccidn de frio en cascada.

OBJETIVO PARTICULAR 2.

Disefo de una instalacion frigorifica en cascada elaborando un diagrama de flujo para

su posterior evaluacion termodinamica.

OBJETIVO PARTICULAR 3.

Contrastar termodindmicamente la compresion mdaltiple directa con la indirecta por
medio de la evaluacién de la eficiencia termodinamica del sistema de produccion de
frio en cascada disefiado y de una instalacion en dos etapas de compresion que utilice

NH3 como refrigerante.

viii



INTRODUCCION.

El uso del biéxido de carbono (CO,) como refrigerante fue muy frecuente en las
primeras aplicaciones de refrigeracion en los comienzos del siglo XX ®”; sin embargo,
dejo de usarse y se interrumpio el desarrollo de tecnologia especifica con la aparicion
de los clorofluorocarbonos (CFC), que empezaron a predominar en las instalaciones
frigorificas por ser muy estables e inofensivos, ademas de que en esa época (1920-
1930) se ignoraban las consecuencias de las emisiones de CFC a la atmésfera @, Los
CFC ademas ofrecian trabajar en condiciones de presion mas bajas y altas eficiencias
en sistemas convencionales de compresion de vapor, haciendo mas econémicas las

instalaciones y su operacion @2,

El interés que ha tenido la industria del frio de emplear refrigerantes libres de cloro,
que no tengan efecto sobre el recalentamiento del planeta y el adelgazamiento de la
capa de ozono, asi como la necesidad de aplicaciones de frio de muy bajas
temperaturas en el campo de los alimentos y otras industrias, los ha llevado a retomar
la alternativa del uso del CO, como refrigerante; de hecho, en los Gltimos afios desde
que este compuesto fue “redescubierto” como refrigerante, el nimero de articulos

sobre este tema se ha incrementado notablemente %22,

Ademas, existen otros aspectos de los refrigerantes en los que también se requieren
mejoras, tales como: caracter inflamable, toxicidad, bajas temperaturas de evaporacion,
nivel de presion, olor del refrigerante y la eficiencia frigorifica o termodinamica de los

sistemas @9,

Con respecto a las necesidades de la industria de manejar muy bajas temperaturas de
evaporacion (por debajo de los -45°C), se han presentado problemas con los
refrigerantes y sistemas convencionales tales como: condiciones de presion muy bajas
en las zonas de produccion de frio, disminucion de la produccion frigorifica especifica,
altas relaciones de compresion e incremento en el volumen especifico del refrigerante

en la succion del compresor.



Estos problemas pueden resolverse con los sistemas conocidos como sistemas en
cascada, donde refrigerantes especiales como el CO,, son capaces de subsanar dichas

dificultades .

Estos refrigerantes trabajan en la zona de baja temperatura
encargandose de retirar calor en las aplicaciones y otro refrigerante “peligroso” (como
el amoniaco, NH3) en la zona de alta temperatura se encarga de condensar al primero
concentrandose en pequefias cantidades en el cuarto de maquinas ©®. Estos sistemas
constan de un intercambiador de calor (generalmente de casco y tubo) que funciona
como evaporador para el refrigerante en la zona de alta temperatura y como

condensador para el refrigerante de la zona de baja temperatura ®.

Todo esto ha despertado nuevamente el interés de la industria del frio por el uso del
CO, como refrigerante en sus instalaciones frigorificas conociendo que este compuesto
no es inflamable ni tdxico para el ser humano y que no tiene olor agresivo; ademas, de
ser inofensivo con el medio ambiente, a diferencia de refrigerantes como los CFC o el
amoniaco ™®; ademés, de que es un compuesto facil de separar de los gases de
combustion de compuestos organicos, disminuyendo considerablemente los costos y
evitando la dependencia de industrias que monopolizan la produccion y venta de

refrigerantes %29,



CAPITULO |

EL BIOXIDO DE CARBONO COMO REFRIGERANTE.

1.1 HISTORIA DEL BIOXIDO DE CARBONO COMO
REFRIGERANTE.

La utilizacion del bidxido de carbono (CO;) como refrigerante data del afio de 1850,
cuando Alexander Twinig propone la utilizacion de este compuesto para producir frio.
Sin embargo, es hasta 1881 cuando Carl Von Linde construye el primer compresor de
CO, en Europa. Posteriormente, el aleman Franz Windhausen avanza
considerablemente en la tecnologia de dichas maquinas. En 1887, la empresa J. & E.
Hall de Gran Bretafia compra la patente y comienza la fabricacién de maquinas en
1890 (14'22'30).

Sus primeras aplicaciones como refrigerante fueron, en sistemas de refrigeracion,
alrededor de 1890 y en aire acondicionado alrededor de 1900. Las aplicaciones de
refrigeracion incluyeron pequefios sistemas de almacenamiento refrigerado,
contenedores de exposicion, mercados de alimentos y cocinas de restaurantes. En
sistemas de aire acondicionado, las primeras aplicaciones fueron en embarcaciones de

pasajeros, hospitales, teatros y restaurantes 2.

En los comienzos del siglo XX, se empezaron a implementar técnicas frigorificas en
transporte maritimo, donde era fundamental la seguridad de la instalacién frigorifica,
por lo que el uso del CO; fue frecuente en dichas embarcaciones, ya que era el Unico
refrigerante verdaderamente seguro de esa época por no ser téxico ni inflamable ©°.
“En Europa, los sistemas de CO, eran frecuentemente la Unica opcion debido a las

restricciones legales en el uso de refrigerantes toxicos y flamables” ¢,



Por el afio de 1930 empezaron a desarrollarse en los Estados Unidos los refrigerantes
Clorofluorocarbonos (CFC), que empezaron a desplazar al CO,, bajo el argumento de
considerarse inofensivos y estables frente a refrigerantes como el amoniaco (NHs), el
bioxido de azufre o anhidrido sulfuroso (SO,), ademas de que ofrecian presiones mas
bajas de trabajo y altas eficiencias en sistemas convencionales de compresion mecanica

de vapor ©V.

Fueron entonces diferentes los motivos que declinaron el uso del CO, como
refrigerante, tales como problemas ocasionados por *“altas presiones de trabajo,
agresiva mercadotecnia de los productos de CFC, bajo costo de ensamble de tuberia
empleada en instalaciones para CFC (a causa de las menores presiones de trabajo) y el
fracaso de los fabricantes de sistemas de CO, para mejorar y modernizar el disefio de

sistemas y maquinaria” ©?

. Ademas, es necesario aclarar que en ese tiempo se
ignoraban por completo las graves consecuencias que tendrian, sobre la capa de ozono,

las emisiones de CFC .

Alrededor de 1980, conociendo ya las consecuencias que tuvieron dichas emisiones,
reduciendo el espesor de la capa de ozono (necesaria para la filtracion de los rayos
ultravioleta del sol), se generalizo el interés de la industria por buscar refrigerantes

menos agresivos con el medio ambiente.

El profesor noruego Gustav Lorentzen ide6 entonces el posible renacimiento del CO, y
en 1992, al lado de Pettersen, publican los resultados experimentales de una
comparacion entre el prototipo de un sistema de CO, para aire acondicionado en
automoviles y un sistema con R-12. Dichos resultados revelan una mayor eficiencia en

el primer sistema 9.

Las investigaciones mencionadas han estimulado el interés por la investigacion del uso
del CO, como refrigerante y sobre todo partiendo del hecho de que no tiene ningln
efecto sobre el adelgazamiento de la capa de ozono, insignificantes efectos sobre el

recalentamiento global, altos coeficientes de transferencia de calor, compatible con los



materiales de construccion de los sistemas de refrigeracion, excelente disponibilidad,
muy bajo costo y el importante hecho de que queda libre del monopolizado mercado de

refrigerantes .

Ademas, en cuestiones de peligrosidad, el CO, es inocuo frente a los CFC, que al ser
mas densos que el aire y carecer de olor, las fugas de refrigerantes CFC son dificiles de
detectar y el gas que se escapa se acumula a nivel del suelo en el cuarto de maquinas de
bodegas y embarcaciones “?. Hesse y Kruse proponen en 1993, un sistema de
refrigeracion en cascada para dar solucion a las altas presiones de trabajo que tendria
un sistema frigorifico con CO, como Unico refrigerante. Dichos sistemas trabajan con
dos o mas refrigerantes operando simultdneamente y en este caso, el sistema propuesto
por Hesse y Kruse trabaja con CO, y NH3, donde el primero es empleado en la zona de
baja temperatura alimentando a las aplicaciones de frio, y el segundo en la zona de alta
temperatura. De esta forma se evita llevar al CO, a altas presiones para poder
condensarlo a temperatura ambiente y Unicamente se eleva medianamente su presion

de modo que pueda condensar a bajas temperaturas empleando amoniaco para ello 9.

1.2 PROPIEDADES DEL BIOXIDO DE CARBONO COMO
REFRIGERANTE.

Es indispensable conocer las propiedades de un compuesto quimico para ser tomadas
en cuenta en su aplicacién como refrigerante y consideradas para llevar a cabo un

disefio adecuado del sistema de produccién de frio en el que sera utilizado.
1.2.1 PROPIEDADES FiSICAS.

El bioxido de carbono o anhidrido carbonico es un compuesto inorganico con un peso
molecular es 44g/mol. Segun la nomenclatura de refrigerantes, R-744 es el nombre
asignado para el CO,, donde R para refrigerante, 7 empleado para sustancias

inorgénicas y 44 debido a su peso molecular V.



Dependiendo de las condiciones de presion y temperatura, puede existir en los tres
estados fisicos; sin embargo, a temperatura y presion atmosférica es un gas incoloro y

carece también de olor.

Es muy soluble en agua y dicha solubilidad aumenta conforme disminuye la
temperatura. Dicha solucién de CO; en agua produce acido carbonico (H,COgs), un
4cido débil que corroe el acero al carbén, pero no aluminio o el acero inoxidable ©%.
Esta propiedad debe ser considerada en el disefio de una instalacion en el momento de

elegir los materiales de construccion de sus componentes.

El punto critico; es decir, la condicién a la cual un gas ya no puede ser condensado ™,
se encuentra a una temperatura de 31°C y su presién asociada de 75.05 kg/em? %, Lo
anterior se ilustra en la figura 1 que representa el diagrama de fases del CO,. Estas
propiedades son de suma importancia en su utilizacion como refrigerante ya que una
vez sobrepasado el punto critico, no importa la magnitud de la presion a la que se

someta el vapor, este no presentara ningtin fenémeno de condensacion ¢,

El CO, no puede existir como liquido a presion atmosférica; si se disminuye la presion
en el estado liquido se forma una mezcla de gas y sélido (hielo seco). A presion
atmosférica normal (760 mmHg = 1.03 kg/cm?), el hielo seco sublima (cambio de

estado directo de s6lido a gas) a una temperatura de —78°C.

A una presion de 5.3 kg/cm? y una temperatura de —56.6°C se localiza el punto triple

del CO, (ver figura 1) donde coexisten en equilibrio termodindmico la fase solida,

aq (939

liquida y gaseos por lo tanto, este aspecto representa una limitacion para

emplearlo a temperaturas inferiores a —-56.6°C.
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Figural. Diagrama de fases del CO, (Pettersen, 2004).

La tabla 1 agrupa algunas propiedades fisicas de importancia y aspectos de interés
(precauciones de operacion e impacto ecoldgico) a ser consideradas en la aplicacion de

diferentes compuestos como refrigerantes, mostrando los mas comunes.

En esta tabla existen datos que es conveniente resaltar, tales como el nulo ODP y el
insignificante GWP del CO, lo cual responde al interés de la industria en su bdsqueda
de refrigerantes ecoldgicos. Sin embargo, es de importancia destacar el valor de
produccion frigorifica volumétrica (qy) de 5385 kcal/m® (a 0°C), el cual es 3-10 mayor
que los refrigerantes citados. Este ultimo aspecto se refleja en el hecho de requerir una

instalacion de menores dimensiones.



Tabla 1. Propiedades fisicas de compuestos refrigerantes.

M Th Tcer Pcr - Ve dv
NR (kg/kmol) C) °C) (kglem?) ODP/GWP Flamable/To6xico (mkg)® (kcallm?)
R-12 120.9 -29.8 112.0 41.91 1/8500 N/N 0.078 655
R-22 86.5 -40.8 96.0 50.68 0.05/1700 N/N 0.065 1043
R-134a 102.0 -26.2 101.1 41.50 0/1300 NIN | - 685
R-717 17.0 -33.3 133.0 116.45 0/0 SIS 0.418 1047
R-744 44.0 -78.4 31.1 75.05 0/1 N/N 0.0142 5384
R-407C* 86.2 -43.8 86.1 47.31 0/1600 NN | - 962
R-410A° 72.6 -52.6 70.2 48.84 0/1900 NIN | - 1615
R-290 44.1 -42.1 96.7 43.34 0/3 SIN | - 933
(Pettersen, 2004; Rapin, 1979).
NR = Nomenclatura de refrigerantes.
M = Peso molecular.
Th  =Temperatura de ebullicién (a presién atmosférica normal).

Ter = Temperatura critica.

P.r = Presion critica.

ODP = Potencial de destruccién de la capa de ozono (ozone depletion potential).

GWP = Potencial de recalentamiento global (global warming potential).

Ve  =\olumen especifico.

gy = Produccion frigorifica volumétrica (considerada a 0°C).
é = Mezcla ternaria de R-32/125/134a (23/25/52%).
b = Mezcla ternaria binaria de R-32/125 (50/50%).

¢ = Considerado a —10°C.




Sin embargo, los valores de presion y de temperatura critica son notablemente
inferiores a los correspondientes al resto de los refrigerantes mostrados en dicha tabla,
condiciones que imposibilitan la condensacion del CO, bajo condiciones normales de
presion y temperatura atmosféricas; es decir, que no es posible que exista transferencia
de calor con el medio ambiente como sucederia con otros refrigerantes en sistemas

convencionales de produccién de frio .
1.2.2 PROPIEDADES TERMODINAMICAS.

En el afio 2004, Pettersen, Kim y Bullard®, presentan una serie de gréficas

correspondientes a diferentes propiedades termodinadmicas del CO,.

La gréfica comparativa que muestra la variacion de la presion de vapor con respecto a

la temperatura para diferentes refrigerantes se muestra en la figura 2.

10 T T T T T 1

P [MPa)
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Figura 2. Variacion de la presion de vapor con respecto a la temperatura para
diferentes refrigerantes (Pettersen, 2004).



Es indispensable hacer notar los altos niveles de presion de vapor de CO, en relacion
con los demas refrigerantes, pues esta es una propiedad muy importante de los fluidos
refrigerantes. Es decir, que a una misma temperatura, la presién ejercida por el CO; en
una instalacién de produccién de frio sera considerablemente mayor que la ejercida por

cualquier otro refrigerante mostrado en la tabla.

Esto obliga a poner especial atencion en este aspecto para el disefio de instalaciones,
las cuales deberdn garantizar un minimo escape del gas. Dichas fugas, si bien no son
peligrosas tanto para el personal como para el ambiente, tampoco son deseables.
Ademas, los materiales de la instalacion deberan garantizar su resistencia a altas

presiones.

La densidad es otra propiedad importante a considerar en un fluido refrigerante.
Tomando en cuenta que esta es el inverso del volumen especifico (\Ve), a altas
densidades corresponden valores de Ve bajos. En la tabla 1, el CO, presenta el valor
de volumen especifico (a —10°C) mas bajo en relacion a los otros refrigerantes
presentados; por consiguiente, posee altas densidades. Por ejemplo, a -10°C, la
densidad del CO, gaseoso, es de 70.42 kg/m®, mientras que para el NHz gaseoso es de
2.39 kg/m®.

Al ser méas denso que los refrigerantes convencionales, el volumen de refrigerante
requerido en la instalacion, se reducira, para una misma potencia frigorifica y de este
modo, las dimensiones del compresor seran inferiores. Asimismo, esta diferencia de
volumen se refleja a lo largo de todo el sistema de refrigeracion, por lo que los
recipientes, tuberias y evaporadores seran también mas pequefios al utilizar CO,. Esto

hace que el costo de estos sistemas sea inferior al de los sistemas convencionales.

Otro aspecto interesante en cuanto a la densidad, es la relacion existente entre la
densidad de un liquido con la densidad de su vapor. La figura 3 representa dicha

relacion correspondiente a los diferentes refrigerantes.



Esta relacion entre ambas densidades determina las caracteristicas de separacion de las
fases liquido y vapor. Al ser pequeria esta relacion, existe una menor diferencia entre la
densidad del CO; liquido y el CO, vapor, lo que genera que dicha separacion de fases
se lleve a cabo de manera lenta. Esta caracteristica va a ser importante en el
funcionamiento de instalaciones frigorificas en el uso de recipientes donde se requiera

una separacion de fases, asi como en evaporadores.
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Figura3. Relacion entre la densidad del CO; liquido y la densidad del CO; vapor, con
respecto a la temperatura (Pettersen, 2004).

Sin embargo, la alta densidad del vapor de CO, determina una propiedad muy
importante que es la produccion frigorifica volumétrica (gy). Al ser alta la densidad, q
también lo es. En la tabla 1 (pagina 8) se muestra que para el CO,, g, es de magnitud
significativamente elevada. La figura 4 registra los valores de produccion frigorifica

volumeétrica correspondientes a diferentes temperaturas.



El valor de g, aumenta con la temperatura hasta los 22°C, despues decrece. Esta
propiedad es mayor para el CO, que para el resto de los refrigerantes, lo cual es un

aspecto a favor de este refrigerante, ya que implica que absorbe una mayor cantidad de

calor por unidad de volumen que los refrigerantes convencionales.

a, (kim?

Produccion frigorifica volumétrica (qv) para diferentes refrigerantes

Figura 4.
(Pettersen, 2004).

La figura 5 representa el diagrama presién-entalpia (P-h) correspondiente al CO,, que
es utilizado para la obtencién de datos que se emplean en la realizacion de diversos

calculos necesarios para la evaluacion y disefio de la instalacion frigorifica.
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1.3 CRITERIOS DE SELECCION DE UN REFRIGERANTE.

Existen diferentes criterios para la seleccién del refrigerante empleado en las

instalaciones frigorificas. Estos criterios son:
1.3.1 CRITERIOS TERMICOS.

»  La presion correspondiente a la temperatura de evaporacion debe ser mayor a la

presion atmosférica, es decir:
PO _) PO 2 Patm

Esta caracteristica es deseable para evitar la entrada de aire en el sistema, el cual
puede ser mas perjudicial que una posible salida del refrigerante; ya que el vapor
de agua contenido en el aire, solidifica en la valvula de expansion en caso de que
se trabaje a temperaturas inferiores a 0°C, ademas de provocar un aumento en la

presion de condensacion.

Sin embargo, en el caso del CO,, lejos de tener presiones inferiores a la
atmosferica en el evaporador, estas son muy superiores; es decir, a una
temperatura de -40°C, la presion correspondiente es de 9.99 kg/cm?, valor que es
muy superior al valor de presién atmosférica (1.03 kg/cm?). En el caso del NHs,
tomando en cuenta la misma temperatura, la presion correspondiente es de 0.72

kg/cm? (absoluta), una presion inferior a la atmosférica.

» La temperatura critica del refrigerante debe ser mas alta que la de descarga del
compresor, con el fin de evitar que el refrigerante alcance dicha temperatura

critica al final de la compresion.

» La presion de condensacion debe ser lo mas baja posible, pues si esta es alta, la
Relacion de compresién también lo serd, lo que propicia altos costos de operacion

(por el compresor).



En lo que respecta a los dos puntos anteriores, el CO, posee una presion critica
baja; ademéas de que sus niveles de presion son elevados, esto dificulta mucho
emplearlo en niveles de presién y temperatura normales de condensacion, ya que,
al ser estas cercanas a 30°C, estaria sobrepasando su temperatura critica (31°C),
debido a que el compresor lo descargaria a una temperatura muy por encima de
esta; ademas, su presion seria demasiado elevada, por lo que se dificulta el uso de

este refrigerante en los niveles normales de presion de condensacion.
Lo mencionado anteriormente se puede apreciar mejor en la tabla 2, que relaciona
la presion critica de diferentes refrigerantes con la presion de condensacion a

30°C:

Tabla 2. Niveles de presion de diferentes refrigerantes.

PROPIEDAD R-12 | R-22 | R-717] R-718| R-744] R-40 | R-764
P(kglcm? | 759 | 12.26 | 11.89| 10.08 | 73.32| 6.65 | 4.67
Pcr (kglem?) | 41.97 | 50.33 | 114.85| 225.54| 75.22| 68.10| 80.25

P = Presién de condensacion a 30°C.

Pcr = Presidn Critica del refrigerante.

Para todos los refrigerantes citados, la presion de condensacion a 30°C, estd muy
por debajo de la presion critica, excepto para el CO,, en el cual, ain cuando
también esta por debajo, se acerca mucho, por lo que cualquier aumento en la
presion provocaria que el refrigerante alcance dicha presion critica. Ademas, para

el CO,, la presidn de condensacion es mucho maés elevada que para el resto.

La relacion de compresion (relaciéon entre la presion de condensacion y la de
evaporacion) debe ser pequefia para evitar un gran recalentamiento del vapor a la

salida del compresor.



La produccion frigorifica volumétrica (gy) debe ser lo mas grande posible, de esta
forma el refrigerante absorbe una mayor cantidad de calor por unidad de volumen.
Para ello es necesario que la produccién frigorifica especifica (qo) sea elevada y
el volumen especifico (\e) sea pequefio.

En este sentido, el CO, tiene una gran ventaja sobre los refrigerantes
convencionales, ya que g, es considerablemente mayor a la presentada por la
mayoria de los refrigerantes. Si bien sus valores de produccion frigorifica
especifica no son altos, sus valores de Ve si son lo suficientemente bajos para que
gv sea grande. Este aspecto lo hace una opcion atractiva para su empleo como

refrigerante en la produccion de frio.

Elevado calor latente de evaporacion para que el refrigerante sea capaz de

absorber una mayor cantidad de calor por unidad de masa.

Baja capacidad calorifica (Cp) del liquido a presién constante, lo cual facilita el
subenfriamiento del liquido. Segln la definiciéon de Cp como la cantidad de
energia necesaria para modificar la temperatura de una masa determinada de un
compuesto, es deseable que se requiera retirar una pequefia cantidad de energia
para disminuir la temperatura de una determinada masa de refrigerante en forma

liquida.

Cp a presion constante de vapor elevada, lo cual dificulta los recalentamientos del
vapor ©®. Esto quiere decir que es deseable que se requiera una cantidad grande
de energia para provocar un aumento en la temperatura de una determinada masa

de refrigerante en forma de vapor.

Las tres propiedades mencionadas anteriormente se muestran en la tabla 3 para

los refrigerantes convencionales.



Tabla3. Propiedades fisicas de refrigerantes comunes.

PROPIEDAD | R-12 | R-22 | R-717| R-718 | R-744| R-40 | R-764
Av (kcal/kg) 122.76| 167.76| 1017 | 2195.82| 210.6| 325.8 | 304.2
Cpi (kcal’/kg°C) | 024 | 034 | 110 | 1.0 | 077 | 038 | 0.34
Cp, (kcal/kg°C)| 015 | 015 | 052 | 05 | 02 | 019 | 0.15
(Marsh, 1993).

Av = Calor latente de evaporacién a —15°C.
Cp, = Capacidad calorifica del liquido a 30°C.
Cpgy = Capacidad calorifica del vapor a la presion constante de latmy a 30°C.

Al comparar el CO, con los demas refrigerantes reportados, se observa que no es
muy sensible al subenfriamiento de liquido, pero tampoco lo es al recalentamiento
de vapor, por lo que, si bien no tiene los beneficios de un Cp, bajo, tampoco tiene

la desventaja de un Cpgy también bajo.
1.3.2 CRITERIOS TECNICOS.

» Debe tenerse en cuenta la accion de los refrigerantes sobre los materiales de

construccion y aceites lubricantes ©2.

En este sentido, el CO, es compatible con la mayoria de los aceites lubricantes

empleados en compresores y con materiales construccion de tuberia y equipos “.

»  Debe ser inerte ante el medio a enfriar (agua o aire), es decir, que en casos de fuga
en las zonas de produccion de frio, el refrigerante no debe interactuar

quimicamente con el medio a enfriar.

Este aspecto tampoco representa un problema puesto que, ya se menciond que Si
se presenta una fuga del sistema al aire empleado para enfriar, no representaria un
problema serio, puesto que el aire puro contiene un pequefio porcentaje de este

gas de forma natural.



»  Facil deteccion de fugas, ya sea por medio del olor o por medio de deteccion de

pérdidas de carga de refrigerante en el sistema.

En el caso particular del CO,, este carece de olor y color; ademas, es mas pesado
que el aire, por lo que tiende a acumularse en el suelo. Este hecho puede resultar
muy peligroso (especialmente en espacios reducidos), ya que al no ser auto-
alarmante (como el NHz3), puede desplazar el oxigeno hasta el punto de resultar
fatal. Por tanto, este peligro requerira especial atencion en el disefio,
funcionamiento e implementacion de las detecciones de fugas y de los sistemas de
ventilacion de emergencia. Sin embargo, todos los aspectos referentes a limites de

exposicion son casi 1,000 veces mas grandes para el CO; que para el NHs.

1.3.3 CRITERIOS DE SEGURIDAD.

»  Toxicidad.

El CO; no es toxico; sin embargo, si esta presente en el ambiente en muy elevadas

concentraciones, en cuyo caso puede provocar asfixia.

> Inflamabilidad.

En este sentido, el CO, no es inflamable, aun si se presenta en concentraciones

elevadas.

1.3.4 CRITERIOS MEDIOAMBIENTALES.

»  Bajo potencial de debilitamiento de la capa de ozono.

El CO; tiene un nulo potencial de debilitamiento de la capa de ozono, pues no

reacciona quimicamente con dicho compuesto (O3).



>  Aporte al efecto invernadero ©2.

El aporte del CO, al efecto invernadero (tabla 1) si es significativo, por lo que se
puede pensar que el emplear CO, como refrigerante industrial representa un
riesgo para el medio ambiente; sin embargo, este compuesto no se produce como
el NHjs, sino que Unicamente se le captura, refina y ubica en un sistema frigorifico;
es decir, cuando se le utiliza como refrigerante, el gas ya existe y solamente se
aprovecha el producido en muchos procesos como co-producto, principalmente
por las centrales eléctricas, por lo que la liberacién de CO, de un sistema de
refrigeracion al medio ambiente, no representa un incremento en el volumen total

existente en la atmadsfera.

Por todo lo mencionado anteriormente, el CO; no tiene problemas para cumplir con los

criterios medioambientales.

1.3.5 PROPIEDADES QUE DEBE REUNIR UN REFRIGERANTE
SECUNDARIO.

Para la seleccién de un refrigerante secundario, se requiere que éste tenga ciertas
propiedades que se adecuen a la instalacion que se esté analizando. En este caso, debera

cumplir con:

» Altos niveles de presién para que mantengan una presion que sobrepase la
atmosférica aun cuando su temperatura sea muy baja.

» Presion critica baja.

» Baja viscosidad a la temperatura de funcionamiento para obtener una gran capacidad
de refrigeracion con un bajo volumen de fluido y un minimo cambio de temperatura.

» Obtener grandes coeficientes de transferencia de calor con una minima diferencia de
temperatura en los intercambiadores de calor y evaporadores.

» Obtener una minima pérdida de presion del fluido del sistema, de manera que se

pueda utilizar una bomba que consuma una minima potencia.



1.4 ANALISIS DE LA VIABILIDAD DEL USO DEL BIOXIDO DE
CARBONO COMO REFRIGERANTE INDUSTRIAL.

Con la revision realizada, es posible establecer como principales limitantes del CO,, su

bajo punto critico y los altos niveles de presion.

Especialmente estas dos caracteristicas hacen evidente los problemas que ocasionaria
emplear a este refrigerante en sistemas comunes de produccion de frio. Esto es, llevar
al CO; a la presion necesaria para que condense a temperatura ambiente con aire (unos
30°C), implica elevar su temperatura muy por encima de la temperatura critica (31°C)
debido al trabajo de compresion, por lo que cualquier aumento en la presidn provocaria

la formacion de un fluido supercritico.

Sin embargo, no se puede pasar por alto que los valores que presenta de g, lo
aventajan de manera importante sobre los refrigerantes convencionales. Ademas, el
hecho que representa una de las ventajas mas importantes del CO,, que es su habilidad
de mantener una presion positiva (mayor a la presion atmosférica) en un rango de
temperatura muy amplio; es decir, que en un rango de temperaturas muy bajas de
evaporacion, la presion asociada para el CO,, es mayor a la atmosférica; mientras que,

para refrigerantes como el NHs, la presion asociada a estas temperaturas son de vacio.

El CO,, es una opcion interesante que soluciona varios problemas frecuentes de la
industria asociados con los refrigerantes, tales como costo, toxicidad, el caracter
inflamable, vacio provocado por bajas temperaturas de evaporacion y nivel de presion,
ademas de ofrecer altos valores de eficiencia termodindmica. Ademas del creciente
interés ecologico por reducir el adelgazamiento de la capa de ozono y el

recalentamiento del planeta.

En suma, al analizar las propiedades del CO,, se recomienda como la mejor opcion
para su empleo en sistemas frigorificos industriales, la aplicacion en sistemas en

cascada como refrigerante de baja temperatura o secundario, donde sea condensado
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muy por debajo de su temperatura critica y se aprovechen sus cualidades como
refrigerante sin las desventajas ya mencionadas. Ademas de confinar a un refrigerante
toxico o peligroso en un area bien controlada, disminuyendo la carga del mismo y
permitiendo que el CO, sea el que se distribuya en la planta, evitando que dicho
refrigerante toxico entre en contacto con areas de proceso de alimentos, con operarios 0

con los mismos alimentos.
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CAPITULO Il

SISTEMAS DE PRODUCCION DE FRIO POR
COMPRESION MECANICA.

21 FUNDAMENTOS DE PRODUCCION DE FRIO POR
COMPRESION MECANICA.

La produccién de frio por compresion mecanica, es el sistema empleado casi en la
totalidad de las instalaciones industriales de produccion de frio y existen diferentes
tecnologias para retirar calor de un area 0 medio determinado segun las propiedades
del sistema; sin embargo, en esta seccion se hace el enfoque en sistemas continuos de

produccion de frio por compresién mecénica de vapor ¢,

2.1.1 SISTEMAS DE PRODUCCION DE FRIO POR COMPRESION
MECANICA (CICLO FRIGORIFICO).

Son sistemas encargados de transportar calor desde un foco caliente hasta un foco frio,
ejecutando un trabajo. En esta forma de produccion de frio se emplea un fluido
refrigerante que circula en un circuito cerrado, absorbiendo calor latente de
evaporacion del area o medio que se desea enfriar. El resto del sistema se destina a
recuperar el refrigerante y regresarlo a las condiciones dptimas para que siga retirando
calor de manera continua; esto es, compresion, expansién y condensacion, lo que

permite transferir el calor hacia el medio ambiente.
De esta forma, el refrigerante fluye a través de un circuito cerrado cuyos componentes

béasicos son el evaporador, el compresor, el condensador y la valvula de expansion, que

se encuentran interconectados por las tuberias por las que fluye el refrigerante.
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Estos sistemas se caracterizan por que la evaporacion se lleva a cabo a bajas presiones
logradas por la valvula de expansion y la condensacién del vapor a altas presiones

propiciadas cuando se hace pasar al vapor a un compresor .

En la figura 6 se muestra el diagrama basico de un sistema de refrigeracion por
compresion mecanica donde, el equipo A es el compresor (en este caso de piston), el B
es el separador de aceite que, en todo caso, se conecta después del compresor, pues
este, utiliza una gran cantidad de aceite para la lubricacion del elemento compresor.
Este aceite se encuentra en contacto directo con el refrigerante, el cual arrastra
pequefias gotas de dicho aceite que generalmente, se deposita en el evaporador E
reduciendo de manera importante el coeficiente de transferencia de calor. Por esta

razon es importante separar el aceite del refrigerante y recircularlo hacia el compresor.

C
ire——gye——
(U
=SV
[O]
E

Figura6. Diagrama de flujo de un sistema de produccion de frio por compresion
mecénica en régimen seco.

El equipo C es el condensador (en este caso de tipo evaporativo), el D es un tanque

Ilamado recipiente de liquido, el cual tiene la funcion de almacenar el refrigerante de la
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instalacion y de este se alimentan los evaporadores y/o acumuladores del sistema. El

equipo E es el evaporador, el cual se encuentra en el recinto a enfriar.

Como se puede observar, existe una serie de valvulas y accesorios a la entrada y salida

del evaporador que cumplen funciones especificas para servicio y control.

2.1.2 DESCRIPCION TERMODINAMICA DEL CICLO FRIGORIFICO.

La descripcion termodindmica del ciclo frigorifico se hace basandose en el
representado en la figura 6 e iniciando en el proceso de evaporacion, que el proceso
termodinamico en que el refrigerante pasa del estado liquido a vapor al absorber calor
del medio a enfriar mientras fluye dentro del evaporador. El evaporador es el equipo
del sistema que esta en contacto con el medio o &rea a enfriar y es basicamente un
intercambiador de calor que puede ser de muy diversas formas dependiendo de la
aplicacion del frio. En este equipo, entra una mezcla liquido-vapor (MLV) generada en
la valvula de expansion que se evapora completamente al absorber calor latente de
evaporacion del medio a enfriar, generando asi un vapor saturado (VS) a la misma
presion de evaporacion (Py) a la que entrd ya que este proceso se lleva a cabo de forma

isobarica (a presion constante).

El vapor generado en el evaporador es succionado por el compresor, donde el VS es
comprimido de manera isoentropica. En el proceso de compresion, el compresor aplica
trabajo mecanico provocando un incremento en la presion, entalpia y temperatura del
refrigerante, asi como una reduccion del volumen. ElI compresor, consiste en una
maquina encargada de crear y mantener la presion P de condensacion de un lado del
sistema, para que el refrigerante condense a la temperatura del medio condensante (aire
atmosférico, agua u otro refrigerante) y la presion de evaporacion Pg en el otro lado del

sistema, llevando al refrigerante de Py a P.

A causa del trabajo de compresion, ejercido por el elemento compresor (pistones,

rotores, paletas, etc.), se transfiere calor sensible de recalentamiento al refrigerante; de
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esta forma, el VS a P, succionado por el compresor, pasa a ser un vapor recalentado
(VR) a presion de condensacion (P) y con una temperatura de descarga (Td) superior a

la temperatura de condensacion *%2).

Una vez que el refrigerante en condiciones de VR, Py Td abandona el compresor, pasa
al condensador, donde el refrigerante se condensa, es decir, pasa del estado gaseoso al

estado liquido.

El condensador consiste en otro intercambiador de calor en el que el refrigerante
transfiere al medio ambiente, al agua o a otro refrigerante (segin el tipo de
condensador Y el tipo de sistema) el calor latente de condensacion; es decir, aquel calor
que el refrigerante extrajo del medio que enfrid en el evaporador, el calor sensible de
recalentamiento transferido por el trabajo de compresion y el calor sensible de
subenfriamiento (solo en casos especificos), de modo que en el condensador se elimina

una mayor cantidad de calor que la que se absorbid en el evaporador.

A la salida del condensador se tiene refrigerante en condiciones de liquido saturado
(LS) o un liquido subenfriado (Lsyp) a P. La condensacion, de igual forma que la

evaporacion, se lleva a cabo de manera isobarica.

Una vez que el refrigerante abandona el condensador, se hace pasar por la valvula de
expansion, que provoca una caida de presion desde P hasta Po. Cuando el LS a P
proveniente del condensador atraviesa dicha valvula, se encuentra a una presién mucho
menor (Py), lo que provoca una evaporacion instantanea de una parte del refrigerante;
para esto, emplea el calor necesario del propio liquido, el cual se enfria hasta llegar a la
temperatura correspondiente a Py que es la predominante en el evaporador. Asi, a la
salida de la valvula de expansion se tiene una mezcla liquido-vapor (MLV) a Py, que

entra en el evaporador para iniciar de nuevo el ciclo frigorifico (29),

Un ciclo frigorifico en régimen seco (ver figura 6) puede ser representado

termodinamicamente en un diagrama P-h, como se muestra en la figura 7.
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Figura 7.  Diagrama P-h para un ciclo frigorifico en régimen seco.
Q = Calor total cedido en el condensador.

Ac = Calor latente de condensacion.

Asr = Calor sensible de recalentamiento.

Td = Temperatura del refrigerante a la descarga del compresor.
go = Produccion frigorifica especifica.

AW = Equivalente térmico del trabajo de compresion.

RC = Relacion de compresion.

LS =Liquido Saturado.

VS = Vapor saturado.

| = Zona de liquido subenfriado.

1 = Zona de mezcla liquido-vapor.

Il = Zona de vapor recalentado.
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2.2 CALCULO TERMODINAMICO DE INSTALACIONES
FRIGORIFICAS.

De un diagrama P-h como el que se muestra en la figura 7, pueden obtenerse los datos
necesarios para realizar la secuencia de calculos que permite evaluar

termodinamicamente una instalacion frigorifica. Esta secuencia es la siguiente:

a) Produccion frigorifica especifica (dp).

Es la cantidad de calor que el refrigerante puede absorber, por unidad de masa del
mismo, en el evaporador; esto es, es el calor latente de evaporacion que provoca en el
refrigerante, un incremento de entalpia desde h, (a la entrada del evaporador) hasta h;
(a la salida del evaporador) a temperatura constante en el refrigerante. Por lo tanto, este
parametro depende del refrigerante que se esté empleando y de la temperatura de
evaporacion; ademas, del método en que se alimente fluido al evaporador (es decir,

como liquido saturado o como una mezcla liquido vapor).
Qo=h—hs [kcal/kg] (1)

Donde:
h, = Entalpia del refrigerante a la entrada del evaporador (kcal/kg).

h, = Entalpia del refrigerante a la salida del evaporador (kcal/kg).

b) Produccidn frigorifica volumétrica (q,).

Es la cantidad de calor que el refrigerante puede absorber por unidad de volumen

desplazado por el compresor.

Qv=- [keal/m’] )

Donde:

Ve = Volumen especifico del refrigerante a la succion del compresor (m*/kg).
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c¢) Gasto masico (G).

Es el caudal de refrigerante necesario para absorber calor por unidad de tiempo en el
evaporador. Debe estar presente en la instalacion de manera suficiente para poder

retirar toda la cantidad de calor necesaria.

G- [k 3)
Qo
Donde:

Qo = Carga térmica. Esto es, la cantidad total de calor que debe retirar el refrigerante

en el evaporador (kcal/h). A su vez se define como: Qo = (G)(hy — hy).

d) Gasto volumétrico (Gv).

Es el volumen de refrigerante necesario para absorber calor por unidad de tiempo en el
evaporador. Este es un dato de importante en el dimensionamiento del compresor de la

instalacion y que puede calcularse de las dos formas siguientes:

Gy mim @)
Qv
Gv=(G)Ve) [m’h] (5

e) Equivalente térmico de trabajo de compresion (AW).

Cantidad de calor cedida al refrigerante por trabajo de compresion. Esto es, como su
nombre lo indica, la energia mecanica aplicada al compresor que se convierte en
energia calorifica del refrigerante y que se ve reflejada en un aumento de entalpia, por
lo tanto, el calculo esta dado por la diferencia de entalpias del refrigerante a la salida y

a la entrada del compresor.
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AW =h;—h; [keallkg] (6)
Donde:
h, = Entalpia del refrigerante a la salida del compresor (kcal/kg).

h, = Entalpia del refrigerante a la entrada del compresor (kcal/kg).

f) Trabajo de compresion (W).

Cantidad de calor que el compresor aplica al refrigerante para comprimirlo, desde Py

hasta P, por unidad de tiempo. El calculo de este parametro implicaa AW y a G.
W = (G)AW) [kcal/h] (7

g) Potencia tedrica aplicada al compresor. (Ni).

Cantidad de energia que requiere el motor del compresor por unidad de tiempo (kW)

para poder efectuar un trabajo (W), por lo que depende de este parametro.

Ni=—  [kW] (8)

1 kW = 860 kcal/h.

h) Eficiencia termodinamica sequn Carnot (€c).

La eficiencia termodindmica del sistema de produccion de frio, segin Carnot, depende
solamente de la temperatura de condensacion y la de evaporacion. Esto debido a que en
la representacion del ciclo de Carnot, la compresion se hace a partir de vapor himedo,
ademas de que la expansion es isentrépica. Su representacion termodindmica en un

diagrama entropico (T-S) se muestra en la figura 8.
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Figura8. Ciclo de Carnot.

Entonces, S; = S, y Sz = Sy; de esta forma, el calor retirado del medio a enfriar Qo se
cuantifica como sigue:

Q=TS—-S)
El calor retirado en el condensador se cuantifica de la siguiente manera:
Q=T(S.-S:)

El trabajo aplicado al sistema, se define por la diferencia entre las energias anteriores,
esto es:

W =Q-Qo=T(S:~Ss)~To(S:—S:)
Pero (Sz - S) = (St — Sa); por lo tantoW = (T — To)(S1 — Ss), entonces:

_ Calor retirado _ Qo
Trabajo aplicado W

To

&= (T-To)

©)

Donde T = Expresada en K.
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i) Eficiencia termodinamica del ciclo real (€).

La eficiencia termodinamica de un ciclo real de produccion de frio por compresién
mecénica es, como toda eficiencia, la relacién entre lo que se produce y el trabajo
necesario para producirlo; para el caso de produccién de frio, esto es la relacion entre
el calor total absorbido (en el area que se desea enfriar) y el trabajo que cuesta retirarlo;

es decir, el trabajo de compresion W. El célculo se hace de la siguiente manera:

_Q_ @)G) _ e
=W (AW)G) =AW [adimensional] (10)

j) Rendimiento termodinamico ().

Estd determinado por la relacion entre la eficiencia termodinamica segun Carnot y la
eficiencia termodindmica del ciclo real. Esta relacion de eficiencias indica la diferencia
entre el ciclo de Carnot y el ciclo real; o sea, lo alejado que se encuentra el

comportamiento del ciclo real con respecto al ciclo ideal.

n= & [adimensional] (11)
EC

k) Calor cedido en el condensador (Q).

Es la cantidad total de calor que se debe retirar del refrigerante en el condensador; es
decir, el calor sensible de recalentamiento y el calor latente de condensacién. Esta
determinado por G y las condiciones del refrigerante a la entrada y a la salida del

condensador, esto es:

Q=(G)(h2—hs) [keal/] (12)
Otra forma de calcularlo es la siguiente:

Q=Qo+W [kcal/h] (13) 2,
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La ecuacién (10) que se utiliza para calcular la eficiencia termodinamica de un ciclo
frigorifico, esta en funcidn de la carga térmica y del trabajo de compresion. El primer
parametro es fijo ya que depende solamente de la cantidad de producto que se desea
enfriar, asi como de otras fuentes de calor. Sin embargo, el trabajo de compresion W,

depende de otros parametros caracteristicos del sistema.

Segun la ecuacién (7), el trabajo esta definido por el producto de AW y G. El primero
depende de las propiedades del refrigerante y del tipo de compresor empleado, pues
con la utilizacion de compresores de piston, este parametro es mayor que para
compresores de tornillo, cuyo sistema de enfriamiento de aceite permite controlar la
temperatura de descarga del refrigerante. Ademas, T, influye de manera directa en AW,

pues a medida que disminuye el primero, aumenta el segundo.

En cuanto a G; este depende, segun la ecuacion (3) de Qo Y qo. Como ya se menciond,
Qo es fija; sin embargo, un aumento en o produciria una disminuciéon en G. Como

consecuencia de esto, la cantidad de refrigerante necesario para la instalacion
disminuye, ademas W disminuye y a su vez la eficiencia del sistema (€) aumenta. Este

aumento en o puede lograrse alimentando liquido subenfriado a la valvula de
expansion para que la cantidad de vapor formado en esta sea la menor posible. Otra
opcidn para incrementar ¢o es alimentar liquido saturado (y no una mezcla liquido-
vapor) a los evaporadores, lo que garantiza un incremento de go al maximo. Esto se
logra separando en un tanque, por diferencia de densidades, la fraccion de vapor
formado en la valvula de expansion, del liquido; el vapor pasa a la parte superior del
tanque mientras que el liquido se estanca en el fondo. El vapor saturado es succionado
por el compresor y el liquido saturado se alimenta al evaporador por accion de la
gravedad o por medio de bombeo.

En suma, la eficiencia termodinamica de los sistemas de produccion de frio se ve
directamente afectada por go, pues al aumentar esta, disminuye G, con lo que también

disminuye W; todo esto, provoca un aumento en la eficiencia termodindmica y por lo

tanto de |L. Por esta razon, en las instalaciones industriales de produccion de frio, a
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menudo se toman medidas destinadas a provocar que la magnitud de go aumente por
medio del subenfriamiento del liquido que entra en la valvula de expansion,

alimentando liquido saturado a los evaporadores.

23 REGIMEN DE OPERACION DE LA INSTALACION FRIGORIFICA.

En relacion al sistema en régimen seco ideal descrito anteriormente, existen
variaciones debidas a las condiciones reales de operacion de las instalaciones
frigorificas o de modificaciones intencionales para mejorar la eficiencia del sistema.

De esto se derivan los diferentes regimenes de operacion, que son:
2.3.1 REGIMEN SECO.

Este regimen es en el que se basa la explicacion de los ciclos frigorificos; es decir, el
ciclo 1-2-3-4 descrito en la figura 9 es el correspondiente a este régimen de operacion;
el cual, se caracteriza principalmente porque la expansion de liquido inicia a partir de
un liquido saturado hasta una mezcla liquido-vapor (MLV), la cual se alimenta
directamente al evaporador y en este se evapora totalmente de forma que el compresor
succiona vapor saturado sin presencia de liquido; o sea, vapor seco. Este régimen de
operacion es comunmente empleado en instalaciones industriales de pequefias

dimensiones ya que es econdmico y de sencilla instalacion ©22).
2.3.2 REGIMEN CON RECALENTAMIENTO DE VAPOR.

Este régimen se caracteriza porque el compresor, en lugar de succionar vapor saturado
como en el ciclo saturado simple (régimen seco), succiona vapor recalentado. Es decir,
vapor en cualquiera de las condiciones de la zona Ill de la figura 7, segun la
temperatura de evaporacion y el grado de recalentamiento. Este recalentamiento de
vapor puede ser producido por dos circunstancias diferentes y de acuerdo a esto, se

clasifica en: recalentamiento util y recalentamiento inutil.
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En el recalentamiento til, el vapor saturado generado en el evaporador, continda
absorbiendo calor del mismo recinto a enfriar; es decir que, para que el vapor adquiera
la condicion de recalentamiento y que este sea Util, dicho calor deberd ser extraido de
la misma &rea del que se extrajo aquel calor que llevé a la mezcla liquido-vapor (MLV)
a la condicion de vapor saturado. La representacion termodinamica de este régimen de

operacion se describe en el ciclo 1’-2°-3-4 de la figura 9.

Como puede observarse, el punto 1’ se encuentra en la zona Il (ver figura 7)
correspondiente a vapor recalentado y no en la linea de vapor saturado.

Es destacable el incremento en la produccion frigorifica qo” > go, pues provoca un
incremento en la eficiencia termodinamica. Sin embargo, el recalentamiento del vapor
repercute en un incremento de la temperatura del refrigerante a la descarga del

compresor; es decir, Td’>Td.

En suma, el recalentamiento de vapor tiene la ventaja de asegurar la entrada de vapor
seco en el compresor, ademas del incremento de qo a qo’; sin embargo, el incremento

de Td a Td’ representa una desventaja mas importante.

El recalentamiento inutil se caracteriza por que el vapor saturado extrae el calor
necesario para adquirir la condicién de recalentamiento, de la tuberia de succion del
compresor, es decir, fuera del area a enfriar. Las modificaciones termodinamicas en el
refrigerante son iguales que en el caso anterior; sin embargo, la forma de cuantificar qo
es diferente, ya que el recalentamiento se genera en un medio externo, es decir no
extraido del area a enfriar, por lo que qo es la misma que para el régimen seco (bajo las
mismas condiciones). En suma, el recalentamiento inGtil posee las mismas desventajas
que el recalentamiento util; sin embargo, no presenta sus ventajas. Estas desventajas

pueden subsanarse aislando adecuadamente la tuberia de succion del compresor ¢+
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2.3.3 REGIMEN CON SUBENFRIAMIENTO DE LiQUIDO.

Este régimen de operacion se caracteriza por una eliminacion de calor sensible de
subenfriamiento posterior a la condensacion del refrigerante. Los medios empleados
para lograr dicho subenfriamiento pueden ser en el propio condensador, o en
dispositivos ideados para tal efecto. Asi mismo, puede ser mediante agua, aire o por el
mismo refrigerante de la instalaciébn. Segun lo anterior, se clasifican en:

subenfriamiento externo y subenfriamiento interno.

El subenfriamiento externo tiene lugar cuando se emplea algun medio diferente del
propio refrigerante para lograrlo, ya sea agua o aire. Ademas, dicho subenfriamiento
puede llevarse a cabo en el mismo condensador, al ser disefiado este con un &rea de
transferencia de calor extra destinada para el subenfriamiento. También puede

adicionarse un intercambiador de calor para retirar calor sensible de subenfriamiento.

El subenfriamiento de liquido trae como consecuencia la disminucion de la entalpia del
refrigerante alimentado al evaporador, como se ilustra en el ciclo 1-2-3-4’ de la figura
9, en la que se puede apreciar que, en el ciclo con subenfriamiento, existe un
incremento desde o hasta go’, con los consiguientes beneficios de este hecho
descritos anteriormente; sin embargo, no presenta la desventaja del incremento en Td y

el calor sensible de recalentamiento.

El subenfriamiento interno se logra al poner en contacto térmico al liquido que se
va a alimentar a los evaporadores con el mismo refrigerante que se encuentre a una
temperatura inferior en otro punto del sistema, ya sea como liquido o como vapor.
Este contacto térmico se logra con el uso de un intercambiador de calor. El
subenfriamiento de liquido en este caso se logra a costa de la evaporacion del liquido
de menor temperatura (ciclo 1-2-3’-4’ de la figura 9) o del recalentamiento del vapor
con el que se puso en contacto térmico (ciclo 1°-2’-3"-4" de la figura 9) 3%,
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Figura9. Regimenes de operacion en sistemas de refrigeracion.

2.4 METODO DE ALIMENTACION A EVAPORADORES.

La forma en que se alimenta el refrigerante al evaporador es un factor determinante
en el disefio de instalaciones frigorificas, ya que dependiendo del método, se pueden
obtener grandes ventajas derivadas de las modificaciones termodinamicas al ciclo
frigorifico. Por ello, es importante hacer una descripcion de los diferentes metodos de
alimentacion a evaporadores, asi como analizar las ventajas y desventajas que

presenta su utilizacion y los casos donde es mas conveniente emplearlos.

2.4.1 EXPANSION DIRECTA.

En este método de alimentacion a evaporadores se basa la explicacion del ciclo
frigorifico en régimen seco ya que es el mas sencillo y econémico de todos. En este
método, el LS proveniente del condensador, pasa por la valvula de expansion; la cual,
permite el paso de la cantidad exacta de refrigerante que se va a evaporar; es decir,

que la relacion de alimentacion es 1:1. El diagrama de flujo y el diagrama P-h para
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este método de alimentacion a evaporadores, quedan representados por las figuras 6 y

7 respectivamente.

Este método es comunmente empleado en aplicaciones de refrigeracion vy
generalmente es controlado por una valvula de expansidn termostatica, pues esta
garantizan la llegada de vapor seco al compresor al asegurar el recalentamiento del

vapor y evitando de esta forma golpes de liquido.

2.4.2 INUNDADA.

En la alimentacién inundada, la MLV proveniente de la valvula de expansion entra
inmediatamente después en un tanque separador de particulas (SP) donde, por
diferencia de densidades, el vapor asciende hasta la parte mas alta del tanque vy el

liquido se deposita en el fondo del mismo.

El SP se encuentra a Py y cumple dos funciones; la primera es asegurar la entrada de
vapor seco al compresor y la segunda es facilitar la alimentacion de liquido saturado

por accién de la gravedad al evaporador.

El liquido depositado en el fondo del SP cae por gravedad al evaporador, cubriendo
con liquido toda su superficie interna. EI vapor producido en el evaporador regresa al
SP para ser succionado por el compresor, permitiendo el ingreso de mas liquido en el
evaporador. El diagrama de flujo para este método de alimentacion a evaporadores se
muestra en la figura 10, y en la figura 11 se muestra su representacion
termodinémica.

Las ventajas del método inundado a evaporadores se hace evidente al observar el
incremento de qo al pasar del punto 4 al 5 en la figura 11, ya que se alimenta liquido
saturado y no una mezcla liquido-vapor al evaporador. Este paso del punto 4 al 5

representa solamente la separacion fisica de las fases liquido y vapor.
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Figura 10. Método inundado de alimentacion a evaporadores.
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Figura1l. Método inundado de alimentacion a evaporadores.

Inundando el evaporador, se aprovecha toda el area de transferencia de calor. Sin

embargo, tiene la desventaja de que para emplear este método, es necesaria la
instalacion de un SP por cada evaporador.
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Este método de alimentacién a evaporadores es muy comunmente empleado en
equipos tales como generadores de agua helada, bancos de hielo, fabricas de hielo,

carbonatadores, etc.

2.4.3 RECIRCULACION POR BOMBAS.

Un sistema de recirculacion se define como aquel en el que el flujo masico de
refrigerante alimentado a un evaporador supera al flujo masico de vapor producido en

el mismo.

En el método de recirculacion por bombas que se muestra en la figura 12, el liquido
proveniente del RAP, pasa por valvula de expansion donde se forma la MLV, la cual,
entra en un separador de particulas (SP). En este equipo se separa la fase liquida de la
fase vapor debido a una diferencia de densidades. El liquido depositado en el fondo
es succionado por una bomba que generalmente es de desplazamiento positivo y de

fabricacién especial para refrigerantes.

== == VR, P, Td i X
(=Hod VS, Po, T
I
O |
Y .
—Q 0

Bombas de
recirculacién

Figura 12. Método de recirculacion por bombas de alimentacion a evaporadores.
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Esta bomba envia al refrigerante en exceso al evaporador, logrando relaciones de
alimentacion que van desde 3:1 hasta 10:1. Una vez que pasa por el evaporador,
regresa el vapor producido y el liquido no evaporado al SP, donde se separa el liquido
del vapor y este dltimo, junto con el vapor producido por la expansion, son
succionados por el compresor. El liquido no evaporado es enviado nuevamente

(recirculado) hacia el evaporador.

Las principales ventajas de los sistemas de recirculacion por bombas son las

siguientes:

» La superficie interna del evaporador permanece completamente inundada.

» La aceleracion del liquido favorece el coeficiente convectivo de transferencia de
calor, provocando un aumento del coeficiente global de transferencia de calor (U).

» La alta velocidad del liquido ayuda también a eliminar el estancamiento de aceite
en el evaporador.

» Un solo sistema de recirculacion por bombas es capaz de alimentar a varios
evaporadores aln cuando estén ubicados lejos del cuarto de maquinas o a mayor
altura que la bomba.

» Alimentan liquido saturado al evaporador, por lo que se tienen las ventajas del

incremento de qo.

Por otro lado, presenta algunas desventajas tales como:

» Las bombas representan un consumo de energia extra, o que incrementa el costo
de operacion de la instalacion.

» Se requiere mayor mantenimiento al existir mas elementos maviles en el sistema.

» El disefio de la instalacion se dificulta, ya que una caida de presion en la tuberia
de succién de las bombas provocaria la evaporacion de parte del refrigerante, lo

que tiene como consecuencia la posible cavitacion de las mismas.
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En la figura 13 se representa termodindmicamente el sistema recirculado por bombas
de alimentacion a evaporadores. Del punto 3 al 4 se realiza la expansion (desde P
hasta Pg) generando una MLV, la cual entra en el separador de particulas donde el
liquido es succionado por las bombas en la condicion correspondiente al punto 5; es

decir, como LS.

P (abs)

Jo

Figura 13. Método de recirculacion por bombas de alimentacion a evaporadores.

El efecto del bombeo provoca un incremento en la presion hasta el punto 6
(aproximadamente 25lb/in* por encima de Pg) ®; sin embargo, justo antes de la
entrada del evaporador existe otra valvula de expansion (manual) que reestablece la
Po en el punto 5. Del punto 5 se alimenta el fluido al evaporador. El uso de este
sistema de recirculacion generalmente es para aplicaciones de muy baja temperaturas

donde se requiere eliminar calor rapidamente y aquellas con Qo grandes.
2.44 RECIRCULACION POR DIFERENCIA DE PRESIONES.
En este método de alimentacion recirculada a evaporadores, el vapor producido en el

evaporador y el exceso de liquido, pasan a un SP donde el liquido es drenado por

gravedad a un recipiente trasvase (RT) que se encuentra a la misma presion pero a
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una altura inferior. Una vez que el RT se llena, se permite el acceso a este recipiente,
de vapor del lado de alta presion de la instalacion para crear una diferencia de
presiones suficiente para desplazar al liquido desde el RT al evaporador o al

recipiente de liquido.

El diagrama de flujo basico de un sistema de recirculacion por diferencia de
presiones o sistema Phillips se muestra en la figura 14. En este sistema, el liquido
pasa en sobrealimentacién del recipiente de presion constante (RPC) a la valvula de
expansion, donde se genera la MLV, la cual entra en el evaporador. El refrigerante
evaporado y el exceso de liquido pasan a un SP donde el vapor es succionado por el

compresor y el liquido se acumula en el fondo.

VR, P, Td

Valvula de
tres vias
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LS,P.T
¢§
‘...'
é’a

— VR, P, Td

LS, Po, To

Rec. Piloto

Figura 14.  Sistema de recirculacion Phillips de alimentacién a evaporadores.

Mientras esto sucede, la valvula de tres vias mantiene abierta una linea igualadora de
presiones (LIP) entre el SPy el RT. De esta forma el liquido cae del primer recipiente
al segundo por efecto de la gravedad. Cuando el liquido alcanza el nivel registrado
por el regulador de nivel del RT, este manda una sefial a la valvula de tres vias para
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que cierre la LIP y permita el paso, a través de la misma valvula, de vapor
proveniente de la descarga del compresor de forma que este produzca una diferencia

de presiones suficiente para permitir el flujo del liquido desde el RT hasta el RPC.

En este momento entra en contacto directo, el liquido a Py y T proveniente del RT,
con el liquido a Py T acumulado en el RPC, por lo que en este equipo se lleva a cabo

un subenfriamiento.

Las modificaciones termodindmicas de este sistema se muestran en la figura 15. El
paso del punto 3 al 4 representa una expansion (en la valvula check piloteada) del
refrigerante proveniente del condensador, que reduce su presion de forma que en el
RPC, la presion sea menor a la de condensacion; de hecho, la presion en este equipo
es 25-30Ib/in? mayor a la presién mas baja del sistema. De esta forma, se permite el
flujo del refrigerante desde el RT (que en el momento de descarga esta a P) hasta el
RPC ),

P (abs)

I

Figura 15.  Sistema de recirculacion Phillips de alimentacion a evaporadores.
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Al arranque de la instalacion, no ha pasado liquido del RT al RPC, entonces no se ha
provocado un subenfriamiento; entonces, se lleva a cabo el ciclo 1-2-3-4-5-8, por lo
que se alimenta refrigerante al evaporador desde 8 y se toma en cuenta go. Después
de cierto tiempo, al haber ya ocurrido el subenfriamiento, se llevara a cabo el ciclo 1-
2-3-4-5-6-7 donde el paso del punto 5 al 6 representa el subenfriamiento causado por
la mezcla del liquido proveniente del RT con el liquido del RPC. En este caso se

alimenta refrigerante desde 7 y se toma en cuenta qo’.

La funcion del recipiente piloto (figura 16), es acumular el liquido proveniente del
condensador y asegurar el flujo de refrigerante a través de la valvula check piloteada
(por medio de una valvula de flotador), en la que desciende la presion del
refrigerante. Al descender la presion del refrigerante, una parte se evapora, por lo que
en el RPC existe una MLV que, por diferencia de densidades, se separa. El vapor
acumulado en el RPC desfoga en un recipiente de menor presion, generalmente en el

SP o en un interenfriador cuando la instalacion es de compresion multiple.

LS,P T
proveniente del Valvula de

condensador / flotador Regreso de

Vélvulacheck —— liquido de los
piloteada RT
/ / Desfogue de
o vapor
Recipiente

piloto Liquido de

X Qg X alimentacion a

evaporadores
< RPC >

OOOOOOOO)]

Figura 16. Recipiente piloto.
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Cabe sefalar que el sistema descrito anteriormente es el sistema de recirculacion por
diferencia de presiones conocido como Phillips y es el mas empleado en la industria,

sin embargo existen sistemas derivados de este con algunas modificaciones.

El sistema alterno una variante del método anterior, que difiere en algunos aspectos.
El principal es que el liquido contenido en el RT no descarga en el RPC (porque de
hecho esta instalacion no cuenta con dicho equipo), sino que pasa directamente a

alimentar al evaporador.

Otra diferencia importante es que el RT no es desalojado por medio del vapor
proveniente de la descarga del compresor, sino lo hace por medio de VS a P

proveniente del recipiente de liquido (RL).

El sistema combinado posee caracteristicas tanto del sistema Phillips como del
Alterno. En este sistema, la descarga del RT se logra por medio de vapor de alta
presion proveniente de la linea de descarga del compresor al igual que en el sistema
Phillips; sin embargo, el liquido descargado por el RT en este caso, puede seguir
dos caminos. El primero es alimentando al evaporador, lo cual sucede en casos donde
la demanda de refrigerante en el evaporador es alta, esto sucede, cuando se tiene la
maxima carga térmica en el area a enfriar. El segundo camino lo toma cuando
disminuye la carga térmica, en este caso, el refrigerante se dirige al RL, desde el cual

es alimentado al evaporador.

De manera general para los sistemas de recirculacion por diferencia de presiones se

tienen las siguientes ventajas:

» Mejoramiento del coeficiente global de transferencia de calor por el incremento
de la velocidad del refrigerante. Este aspecto también favorece en el sentido de
que el refrigerante a alta velocidad arrastra el aceite acumulado en el evaporador.

» El uso del separador de particulas protege al compresor contra golpes de liquido.

45



» Bajos costos de mantenimiento y operacion debidos a la sencillez de su

instalacion y a la gran versatilidad de operacion.

Asi mismo, en general para todos los sistemas de recirculacion por diferencia de

presiones se tienen las siguientes desventajas:

» La instalacion debe contar con un mayor nimero de recipientes.
» El empleo de vapor de la descarga del compresor (sistema Phillips y combinado)
reduce la capacidad de compresion para refrigeracion.

> Aumento en las dimensiones de la tuberfa de alimentacién a evaporadores 622,

25 SISTEMAS DE COMPRESION MULTIPLE.

La descripcion del ciclo frigorifico basico, los regimenes de operacion y los métodos
de alimentacién a evaporadores realizada hasta este punto, se han hecho con base en
sistemas de compresion simple. Sin embargo, existen condiciones de operacion de los
sistemas frigorificos en los que se imposibilita trabajar en una sola etapa de

compresion.

Cuando las temperaturas necesarias en el medio a enfriar son muy bajas, y la
temperatura de condensacion permanece en el rango normal, la relacion entre la
presion de condensacion y la presion de evaporacion (relacion de compresion RC) es

muy grande.

El intentar comprimir al refrigerante en dichas condiciones, trae problemas tales
como: bajo rendimiento volumétrico, alto consumo energético y principalmente, altas
temperaturas del refrigerante a la descarga del compresor. Estas altas temperaturas de
descarga afectan el sistema de lubricacion al disminuir la viscosidad del lubricante;

esto repercute en la durabilidad del compresor; ademas puede provocar la
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descomposicion del aceite lubricante. Estas dificultades pueden subsanarse por medio

de las instalaciones con dos o0 mas etapas de compresion.

Los sistemas de compresion multiple pueden ser directos o indirectos. Los sistemas
de compresion multiple directa emplean dos compresores (uno de alta y otro de baja
presion) conectados en serie por medio de un interenfriador y que comprimen el
mismo refrigerante en dos etapas sucesivas. Los sistemas de compresion multiple
indirecta constan de dos circuitos independientes, cada circuito con un refrigerante
diferente; ambos circuitos estan conectados por un intercambiador de calor
intermedio donde los refrigerantes solo entran en contacto térmico, funcionando este

equipo, como el evaporador en un circuito y el condensador en el otro.

La diferencia entre la compresion multiple directa y la indirecta radica pues, en que el
primero consiste en dos sistemas unidos fisica y térmicamente (por el interenfriador)
y el segundo consiste en dos sistemas de simple etapa donde existe entre ambos,
uniéon térmica pero no fisica; teniendo como ventaja, el poder emplear dos
refrigerantes diferentes en cada sistema simple y de esta forma emplear en la zona de
baja temperatura, un refrigerante especial cuya presion en estas condiciones sea

positiva.

2.5.1 COMPRESION MULTIPLE DIRECTA.

En estos sistemas, en lugar de que el refrigerante se comprima desde P, hasta P, se
comprime, en una primera etapa (por el compresor de primera etapa o compresor de
baja presion CB) desde P, hasta una presion denominada presion intermedia (Pi). El
vapor recalentado descargado en esta primera etapa es enviado a un intercambiador
de calor llamado interenfriador, donde se le retira el calor sensible de recalentamiento
a presion constante. Para ello se emplea agua o el mismo refrigerante del sistema.
Una vez que se le retira dicho calor, es succionado y comprimido nuevamente para
que el compresor de segunda etapa 0 compresor de alta presion CA comprima desde

Pi hasta P. Este proceso se muestra en la figura 17.
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El paso del punto 1 al 3 implica la compresion en simple etapa, en la que se
cuantifica a AW como h; — h;. En el sistema de dos etapas, el refrigerante sigue el
camino 1-2-4-5, donde el paso del punto 1 al 2 implica la compresion de primera
etapa, del 2 al 4 implica la pérdida de calor sensible de recalentamiento en el

interenfriador y el paso del 4 al 5 implica la compresion de segunda etapa.

P (abs)

Figura 17. Sistema de compresion en dos etapas.

La temperatura del refrigerante a la descarga del compresor en dos etapas Tds, es
considerablemente inferior a Tds, esto implica que la cantidad de calor sensible de
recalentamiento que debe retirar el condensador es menor; ademas, se disminuye el
riesgo de provocar que el refrigerante sobrepase la temperatura critica. Otro aspecto
importante, es el hecho de que el volumen especifico es mayor en el punto 2 que en
el 4, por lo que comprimir al refrigerante del punto 2 al 3 requiere mas trabajo que

hacerlo de 4-5 3%,

Para la eliminacion de calor sensible de recalentamiento del vapor proveniente del

compresor de primera etapa, existen los siguientes tipos de interenfriadores:
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25.1.1 Interenfriador cerrado.

A este tipo de interenfriador (figura 18) también se le Ilama de expansion parcial.
Consiste en un tanque provisto de un serpentin interno. El liquido proveniente del
condensador se divide en dos flujos, uno se expande desde P, hasta Pi en una valvula
de expansion y entra directamente en el tanque; el otro pasa por el serpentin. Aquel
fluido que pasa por la valvula de expansién sufre una caida de presion y temperatura
hasta Pi y Ti, generando una MLV, por lo que este fluido sera el encargado de retirar
el calor sensible de recalentamiento del vapor descargado por el compresor de
primera etapa 0 compresor de alta presion (CA) y ademas, retirara calor sensible de
subenfriamiento del fluido que circula dentro del serpentin, que se destinara a la

alimentacion de evaporadores.

Vapor saturado al Vapor recalentado
compresor de del compresor de
segunda etapa primera etapa

Ti. Pi. Td, Pi
MLV
Pi, Ti:
Liquido del \
condensador
T, P
Liquido al
evaporador
Tsub, Py.

Figura 18. Interenfriador cerrado.

De esta forma el interenfriador cerrado no solo se limita a la funcién de retirar el
calor sensible de recalentamiento del vapor descargado por el compresor de primera
etapa, sino también a subenfriar el liquido destinado a la alimentacion de
evaporadores, lo que permite un aumento de o Yy ademas, de representar la

separacion fisica entre el lado de alta presion del sistema y el lado de baja. Las
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modificaciones termodinamicas con este tipo de interenfriador se esquematizan en la

figura 19 y las modificaciones fisicas se representan en la figura 20.

P (abs)

Figura 19. Diagrama P-h para una instalacion en dos etapas de compresién con
interenfriador cerrado y sistema de expansion directa de alimentacion a evaporadores.
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Figura 20. Instalacion en dos etapas de compresion con interenfriador cerrado y
sistema de expansion directa de alimentacion a evaporadores.
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El paso de 5 a 6 en la figura 20, implica la expansion del refrigerante que entra en el
interenfriador y su posterior evaporacion, mientras que el paso de 5 a 7 implica el

subenfriamiento del liquido que alimenta al evaporador.
2.5.1.2 Interenfriador abierto.

A este tipo de interenfriador también se le llama de expansion total, pues a diferencia
del cerrado, en el interenfriador abierto, la totalidad del liquido proveniente del
condensador se expande y entra como una MLV en el tanque, el cual esta desprovisto
de serpentin. Esta mezcla es la encargada de retirar el calor sensible de
recalentamiento al vapor descargado por el compresor de primera etapa. La fraccion
liquida es expandida nuevamente hasta Py y es alimentada al evaporador, por lo que
se logra una expansion escalonada. Este tipo de interenfriador se esquematiza en la

figura 21.

Vapor saturado al Vapor recalentado
compresor de del compresor de

segunda etapa primera etapa
Ti. Pi. Td, Pi

Liquido del
condensador
T, P.

Liquido al
evaporador

Ti, Po.

Figura 21. Interenfriador abierto.

En la figura 22 se aprecian los beneficios termodinamicos de la expansion escalonada
y las caracteristicas termodinamicas de los sistemas con interenfriador abierto. De los
puntos 1 al 4 se lleva a cabo la compresion en dos etapas explicadas anteriormente.
Del punto 5 al 6, se expande el liquido a Py T, hasta Pi y Ti. El paso de 6 a 7 implica
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la separacion de las fases liquido y vapor en el interior del interenfriador y del punto
7 al 8 se expande el liquido desde Piy Ti hasta Py y Ty. En la figura 23 se muestran

las modificaciones fisicas que conlleva la utilizacion del interenfriador abierto.

N

P (abs)

Figura22.  Diagrama P-h para una instalacion dos etapas de compresion con
interenfriador abierto y sistema de expansion directa de alimentacion a evaporadores.
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Figura 23. Instalacion en dos etapas de compresion con interenfriador abierto y
sistema de expansion directa de alimentacion a evaporadores.
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2.5.2 SISTEMAS DE PRODUCCION DE FRIO EN CASCADA (COMPRESION
MULTIPLE INDIRECTA).

2.5.2.1 Utilizacidn de los sistemas de produccion de frio en cascada.

En instalaciones cuyas aplicaciones requieren de muy bajas temperaturas de trabajo,
se presentan ciertas dificultades con los refrigerantes convencionales. Entre estas se

encuentran las siguientes:

» A muy bajas temperaturas corresponden también muy bajas presiones (inferiores
a la atmosférica), lo que puede inducir a la entrada de aire al sistema en las zonas
de produccion de frio.

» Existe una relacion inversa entre la temperatura y el volumen especifico del
refrigerante, por lo que a muy bajas temperaturas, el volumen que tendria que
desplazar el compresor seria muy grande.

> El descenso en la temperatura del refrigerante, conduce a una disminucion de la
produccion frigorifica especifica, a causa de una mayor fraccion de vapor
formada tras la expansion.

» Incremento en la RC que disminuye la eficiencia del sistema y el compresor, y

obliga a usar sistemas de compresién multiple o sistemas en cascada 42332,

Todas las dificultades anteriores se resuelven utilizando refrigerantes “especiales”
(como el CO;) en los sistemas de compresion en cascada. Los refrigerantes
empleados en dichos sistemas, generalmente tienen la caracteristica de no ser
adecuados para trabajar en la zona de condensacion normal, ya que dan lugar a altas
presiones con el consiguiente problema de fugas de refrigerante y la necesidad de
emplear equipos especiales que sean capaces de trabajar bajo tales condiciones.

Ademaés, generalmente poseen bajas temperaturas y presiones criticas.

El CO, también posee estas caracteristicas. En los sistemas en cascada se emplean

dos o mas refrigerantes, el primero, un refrigerante convencional utilizado en la zona
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de alta temperatura (donde no puede trabajar el refrigerante especial), y el segundo es
el refrigerante especial utilizado en la zona de baja temperatura, donde se presentan

las dificultades antes mencionadas para los de refrigerantes convencionales ¢,
2.5.2.2  Caracteristicas de los sistemas de produccion de frio en cascada.

El funcionamiento y componentes de una instalacién en cascada se explica de

acuerdo al diagrama esquematizado de una instalacion CO,/NHs en la figura 24.

En el sistema representado en la figura 30, el CO; es el refrigerante que se distribuye
en las aplicaciones del frio de la instalacién. Una vez que absorbe calor del medio a
enfriar se evapora, se comprime y posteriormente entra en un intercambiador de calor
intermedio (ICI) que generalmente es de casco y tubo, donde se condensa al entrar en
contacto térmico con el amoniaco (NH3). EI NH3 absorbe el calor retirado por el CO,
en la aplicacion, mas el calor aplicado por el compresor de CO,; entonces se evapora
y se comprime, para posteriormente pasar al condensador donde se le extrae el calor
que el CO, absorbi6 de la aplicacion, mas el calor aplicado por el compresor de CO,,

mas el calor aplicado por el compresor de NHs.

2
l -l
v o
é Q
Q <
) = EVAPORADOR
CONDENSADOR NH; CO, i
’ ’ 4
2 @ 2 \ L4 @ L

INTERCAMBIADOR
DE CALOR
INTERMEDIO

Figura24. Sistema en cascada CO2/NHs (Palau, 1992).
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El ICI y su disefio es relevante, pues funciona como evaporador para el refrigerante
de alta temperatura y como condensador para el refrigerante de baja temperatura. En

la figura 25 se describe termodinamicamente este tipo de instalacion.

P (abs)
3 //_\ 2

NH3

CO,

Figura25. Diagrama P-h para un sistema en cascada CO2/NH3 (Conan, 1990).

Cabe sefialar que la representacion termodinamica del sistema en cascada en un
mismo diagrama P-h, se hace para facilitar la comprensién del sistema, pues cada
refrigerante posee su propio diagrama P-h ®®. En la figura 25 se aprecia que la
temperatura de condensacion del CO, es mayor a la temperatura de evaporacion del
NH;. Esto se hace para generar un AT, que es condicion fundamental para la
transferencia de calor que da lugar a la evaporacion del NH3 y la condensacién del
COzenel ICI.

Al emplearse un refrigerante que trabaja con niveles de presion altos en la zona de
baja temperatura, se soluciona la problemética de tener muy bajas presiones en el
evaporador del sistema de baja temperatura, pues se tendra una presion positiva en

este equipo y en toda la zona de baja temperatura del sistema.
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25.2.3

Para la definicion de los parametros de calculo de un sistema en cascada, se toman

como referencia a las figuras 24 y 25.

El primer paso es definir la temperatura de evaporacion del refrigerante de alta
temperatura (Toar) Yy la temperatura de condensacion del refrigerante de baja
temperatura (TosT), pues la temperatura de condensacion del refrigerante de alta
temperatura (Tar) esta definida por la temperatura del lugar donde se va a ubicar la
instalacion y la temperatura de evaporacion del refrigerante de baja temperatura

(TosT) esté definida por la temperatura que se desee obtener en el producto a enfriar.

Célculo de instalaciones de produccion de frio en cascada.

Para definir Toar ¥ Tgr €S necesario hacer las siguientes consideraciones:

» Conseguir que la relacion de compresion del compresor de alta temperatura
(RCar) sea igual a la relacion de compresion del compresor de baja temperatura

(RCg7), a fin de obtener la minima relacion de compresién en ambos compresores

y minimizar los costos de operacion, esto es:

» Considerar que la Toar deberd ser aproximadamente 5°C menor a la Tgr (ver
figura 26), a fin de garantizar el intercambio de calor:

Entonces, para definir Toar Y Tet tomando en cuenta las consideraciones anteriores,

RCar = RCer

ATici =5°C 0 Ter - Toar =5°C

es necesario tener ya definidas Togt Y Tar Y agrupar los datos como sigue:

Toar

TeT

Toar

Pt

RCar

RCsT
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Es importante respetar un AT (Tt — Toar)=5°C en el ICI, pues los resultados de una
investigacion realizada por Ole Christensen en 2006, revelan la influencia del AT
sobre el costo del compresor y el ICI. Para determinadas condiciones de operacion, se
evaluo el costo inicial de estos equipos con valores de AT, de 2 a 11 K. La figura 26
muestra como para valores bajos de AT,c se tiene un ICI de grandes dimensiones (y
por consiguiente de alto costo) y un compresor pequefio. Con valores altos de AT
ocurre lo contrario. EI minimo costo, considerando ambos equipos (SUM), se tiene
con un AT,¢=11°F (6°C) ©.

350000
—s— Cascade cooler
300000 | —=— COmpressor
\ ——SUM
250000 | \'\
) % III".
— ! 1
g 200000 | v\
[=] LY
a (TR
150000 | NN
= \ \H"x
\ e I
100000 | \ i
——
\\-.-c— -——""'__-._ -
—
50000 i Tl

Temperature Difference (F)

Figura 26. Influencia del ATici sobre el costo inicial del ICl y el compresor
(Christensen, 2006).

Por otro lado, la inversién por concepto de energia eléctrica consumida por el
compresor también se ve influenciado por el AT, teniendo el minimo con un
AT\ci=7°F (4°C); esto se aprecia en la figura 27. Por lo tanto, al promediar ambos
resultados, obtenemos un valor éptimo de AT,c;=9°F (5°C). De hecho, varias

instalaciones en Europa se han disefiado respetando este valor ©.
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300000

250000 . R

200000

——Capital cost
150000 —s— Elactrical cost
w= SLIM

US Dollars

100000

50000 \

0 5 10 15 20
Temperature Difference (F)

Figura 27. Influencia del ATici sobre el costo de energia eléctrica consumida por el
compresor (Christensen, 2006).

Una vez definidas las condiciones de trabajo de la instalacion en cascada, es posible
aplicar una secuencia de calculo (basada en la secuencia revisada en la seccion 2.2
pagina 27) que permita evaluar termodinamicamente al sistema. Esta secuencia es la

siguiente:

1.- Produccion frigorifica especifica del sistema de baja temperatura (gosT_).

QosT = h1-ha (14)

2.- Produccién frigorifica especifica del sistema de alta temperatura (qoat.).

CoaT = hi-ha (15)

3.- Produccion frigorifica volumétrica del sistema de baja temperatura (Qygt_)-

QosT (16)

58



4.- Produccion frigorifica volumétrica del sistema de alta temperatura (quar_).

QuAaT = Ver (17)

5.- Gasto mésico del sistema de baja temperatura (Ggr).

Get = Qoer (18)

QosT

6.- Gasto masico del sistema de alta temperatura (Gar).

Se considera que el calor cedido por el refrigerante de baja temperatura es igual al

absorbido por el refrigerante de alta temperatura, esto es:

Qabsorbido = chdido

Por lo tanto, el calor cedido por el refrigerante de baja temperatura, es Qo para el

refrigerante de alta temperatura; es decir Qoa se define como:

Qoar = (GBT)(hZ — hl) (19)
El gasto masico de refrigerante en el sistema de alta temperatura queda como:

Gar — (QOAT) (GBT)(hZ — hl) (20)

Qoat QoaT

7.- Gasto volumétrico del sistema de baja temperatura (Gvgr).
Gver = (GBT)(Vel) (21)

8.- Gasto volumétrico del sistema de alta temperatura (Gva).

Gvar = (GAT)(Vel‘) (22)
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9.- Equivalente térmico de trabajo de compresion del sistema de baja temperatura

(AWgy).

AWseT =h2—hs (23)

10.- Equivalente térmico de trabajo de compresion del sistema de alta temperatura

(AWar).

AWAaT = h2—hy (24)

11.- Trabajo de compresion del sistema de baja temperatura (Wegr).

WeT = (GBT)(AWBT) (25)

12.- Trabajo de compresion del sistema de alta temperatura (War).

WaTt = (GAT)(AWAT) (26)

13.- Potencia teorica aplicada al compresor de baja temperatura (Nig).

WBT (27)
860

Nigt =

14.- Potencia tedrica aplicada al compresor de baja temperatura (Niar).

Niat = (28)

13.- Eficiencia termodindmica segun Carnot para el sistema en cascada (£c).

coo (TOBT) (29)
Tar—Tost

Donde:
Tost = Temperatura de evaporacion del refrigerante de baja temperatura (K).
Tar = Temperatura de condensacién del refrigerante de alta temperatura (K).
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14.- Eficiencia termodinamica del ciclo real para el sistema en cascada (&).

_ - (Qoer) (30)
WeTt + War

15.- Rendimiento termodindmico del sistema en cascada (LL).

p=2 (31)

19.- Calor cedido en el condensador de baja temperatura 0 ICI (QgT = QoaT).

Qet = Qost+ WeT (32)

20.- Calor cedido en el condensador de alta temperatura (Q at).

Qat = Qoat + Wat = Qoet + Waet+War  (33) 2,
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CAPITULO IlI

DISENO DEL SISTEMA DE PRODUCCION DE FRIO.

3.1 DETERMINACION DE LAS CONDICIONES DE TRABAJO
DE LA INSTALACION.

La aplicaciéon de las bajas temperaturas en la industria de los alimentos y en otras
industrias es muy amplia; ademas, en una sola planta generalmente se manejan
diferentes aplicaciones del frio, tales como almacenes de refrigeracion y congelacion,
tineles continuos, equipos de generacion de hielo y de agua helada, etc. Por otro lado,
las caracteristicas de la instalacion que ha de cubrir las necesidades frigorificas, no
dependen solamente de la temperatura a la cual ha de evaporar y condensar el
refrigerante; ademas de esto, es necesario considerar la cantidad de producto que se va
a someter al proceso de refrigeracion y/o congelacion, algunas propiedades
fisicoquimicas del mismo y las condiciones climéticas de la regién geografica donde

ha de localizarse la planta procesadora.

Los sistemas en cascada representan una alternativa para necesidades frigorificas de
muy bajas temperaturas (inferiores a -40°C); por lo tanto, su aplicacion queda limitada
a ciertas aplicaciones que, en la industria de los alimentos tienen estas caracteristicas.
El sistema disefiado, utiliza amoniaco NH; (R-717) como refrigerante de alta
temperatura o refrigerante primario (en sala de maquinas) y bidxido de carbono CO,
(R-744) como refrigerante de baja temperatura o refrigerante secundario (en

aplicaciones de frio).
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3.1.1 APLICACION DEL SISTEMA EN CASCADA.

El sistema en cascada se disefid considerando una planta procesadora de fresas
congeladas. La congelacion de las fresas se lleva a cabo de manera rapida en taneles

continuos tipo 1.Q.F. (Individual Quick Freezing).

La velocidad de congelacion es importante pues mientras mayor es esta, la calidad del
producto al ser descongelado sera mayor debido a que los cristales de hielo formados
son muy pequefios evitando al méaximo rupturas en la estructura del fruto. Por otro
lado, disminuye el tiempo de procesamiento de un producto y permite incrementar la
produccion de una planta frigorifica. Para conseguir dicha congelacion rapida, es
necesario eliminar calor sensible y calor latente en un periodo relativamente corto de
tiempo; para esto, se requiere que el medio de congelacion se encuentre a muy baja
temperatura (y alta velocidad del aire) y por lo tanto representa un campo de aplicacion
para un sistema en cascada. El rango de temperatura a la que operan dichos tineles de

congelacion varia entre -30 y -50°C.

El tanel tipo 1.Q.F. consta de una banda transportadora sinfin, en la que se coloca el
alimento que se desea congelar. Dicha banda transportadora dirige el alimento por el
interior de un tdnel aislado, en cuyo interior se encuentra el evaporador y los
ventiladores que impulsan al aire a alta velocidad a pasar sobre el alimento, ya sea de
forma paralela o perpendicular. Permite altas producciones de alimentos congelados y

flexibilidad para congelar alimentos de diferentes formas y tamafos.

Para el desarrollo de este proyecto, se supuso una planta procesadora de 8 toneladas de

fresa ubicada en Zamora Michoacan, pues esta es una zona productora de esta fruta.
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3.1.2 DETERMINACION DE LA TEMPERATURA DE EVAPORACION DEL
REFRIGERANTE DE BAJA TEMPERATURA.

Los sistemas de produccion de frio convencionales que trabajan a muy bajas
temperaturas de evaporacion, suelen operar a temperaturas no menores a los -40°C,
pues a temperaturas inferiores pierden eficiencia; por ello, el sistema en cascada
tendria su aplicacion a temperaturas de evaporacion inferiores a -40°C. Por otro lado,
no es comdn emplear, en la industria de los alimentos, temperaturas de evaporacion

inferiores a los -50°C.

Una consideracion importante en torno al refrigerante que se va a emplear en la
instalacion es la temperatura correspondiente al punto triple que, para el caso del CO,
es de -56.6°C, por lo que no se pueden obtener temperaturas iguales o inferiores a esta.
Por estas razones, se seleccion0 una temperatura adecuada para la aplicacion del
sistema en cascada y que ademas, pudieran emplearse también sistemas de compresion
convencionales en dos etapas de compresion con un solo refrigerante; esto, para poder
hacer una comparacién termodinamica entre ambos sistemas. Por lo tanto, la
temperatura de evaporacion del refrigerante de baja temperatura (TosT) €n la aplicacion
es de -50°C.

3.1.3 CALCULO DE LA CARGA TERMICA Y SELECCION DEL TUNEL DE
CONGELACION INDIVIDUAL.

El término de carga térmica se refiere a la cantidad de calor que debe retirar el sistema
frigorifico, el cual debe calcularse considerando todas las fuentes de calor; estas
difieren de una aplicacion a otra y para el caso de un tinel de congelacién individual o

I.Q.F. (individual quick freezing) las fuentes a considerar son:
» Calor desprendido por el producto (Qp).

» Entrada de calor a través de las paredes del equipo (Qe).

» Calor desprendido por motores (Qm).
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El calor desprendido por motores, se refiere, en el caso de tdneles continuos, a los
motores de los ventiladores y al de la banda transportadora; y se calcula una vez que se
ha hecho una seleccidn tentativa del tlnel, pues se requieren conocer la potencia de
dichos motores. EI mismo caso se tiene para la entrada de calor a través de las paredes
del equipo, pues este depende de las dimensiones del mismo y no puede calcularse sino
hasta que se tenga dicha especificacion. Por tanto, el tlnel se selecciona cuando se

conoce Qp Yy se corrobora la seleccion una vez que se calcula Qe y Qm.

3.1.3.1 Calor desprendido por el producto.

El calor desprendido por el producto (Qp) corresponde a la suma del calor sensible que
se requiere retirar para llevar al producto desde su temperatura inicial hasta el punto
inicial de congelacion (Qp1), del calor sensible desde este punto hasta la temperatura

final (Qp.) y del calor latente de congelacion (Qps). Estos calores se calculan como:

Qp1 = (M)(Cp1)(Ti- Tic)
Qpz = (M)(Cp2)(Tic - Tx)
Qpsz = (M)(Ac)

Donde:

m = Flujo mésico de producto (kg/h).

Cp, = Capacidad calorifica del producto antes de congelarse (kcal/kg°C).
Cp2 = Capacidad calorifica del producto después de congelarse (kcal/kg°C).
Ti = Temperatura inicial del producto (°C).

Tic = Temperatura inicial de congelacion del producto (°C).

T = Temperatura final del producto (°C).

Ac = Calor latente de congelacion del producto (kcal/kg).
Retomando lo planteado en la seccion 3.1.1 (péagina 63), se procesan 1000 kg/h de

producto y que la produccion diaria es de 8000 kg/h (8ton), entonces el tiempo de

operacion del equipo es de 8 h/dia.

65



Los datos necesarios sobre la fresa son los siguientes:

Cp1 = 0.92 kcal/kg°C. Tic=-0.8°C
Cp2 = 0.42 kcal/kg°C. T; = 20°C.
AC = 71.7 keal/kg. T¢=-18°C @®

El calculo queda:

Qp1 = (M)(Cp1)(T;i - Tic) = (1000 kg/h)(0.92 kcal/kg°C)(20 + 0.8) = 19136 kcal/h.
Qp2 = (M)(Cp2)(T\c - T¢) = (1000 kg/h)(0.42 kcal/kg°C)(-0.8 + 18) = 7224 kcal/h.
Qps = (m)(Ac) = (1000 kg/h)(71.7 kcal/kg) = 71700 kcal/h.

Entonces el calor desprendido por el producto se calcula como:

Qp = Qp1 + Qp2 + Qps = (19136 + 7224 + 71700) kcal/h.
Qp = 98060 kcal/h = 113.97 kW.

Con base en los calculos anteriores, la seleccion del tanel tipo 1.Q.F. se hace
considerando un margen de seguridad con respecto a Qp; es decir, que el equipo debe
tener una capacidad superior a 113.97 kW. Las caracteristicas del tunel son las

siguientes:
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Especificaciones del equipo:

Proveedor...............oeeeveeveveevve e oen. . FRIGOSCANDIA.
Modelo................ceoieeeiveiieieevnnn... FLOFREEZE® FFSL.
Medidas externas...............................(6500L x 4300A x 4800H)mm.

Especificaciones de producto:

Producto..........coovvvveviiiiiieine e Fresas.
Temperatura de salida del producto.......... -18°C.
Dimensiones del producto..................... 25-35mm.
Contenido de agua del producto............... 70%.
Capacidad..........ooveii i 1050 kg/h.

Condiciones de operacion:

Consumo de potencia..............cccevvveenn.... 46 KW,

Capacidad de refrigeracion.....................189 kW

Alimentacion de refrigerante................... Bombas (opcional inundado).
Temp. de evaporacion del refrigerante....... -40/-50°C.

Sistema de deshielo................cccoeeenenii. Agua (opcional gas caliente).

Una vez que se conocen las dimensiones del equipo y el consumo de potencia por

motores, se calcula nuevamente la carga térmica considerando el calor que entra por las

paredes del equipo (Qe) y el calor desprendido por motores (Qm).

3.1.3.2 Entrada de calor a través de las paredes del equipo.

Los datos necesarios para el calculo del calor que entra a través de las paredes del

equipo (Qe) son las dimensiones de éste, que son: 6.5m de largo, 4.3m de ancho y
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4.8m de altura (ver figura 28). Ademas debe considerarse una entrada de calor maxima

recomendada de 10 kcal/ m?h @9,

4.8m 5 A

' /4.3m

| 6.5m |

Figura 28. Dimensiones del tinel de congelacion individual (1.Q.F.) seleccionado.

Se tienen dos caras A, dos caras B y dos caras C y al tenerse una entrada maxima de
calor de 10 kcal/m*h, para el célculo de Qe debe multiplicarse la entrada de calor

méaxima recomendada por el area total (Ar), que se calcula como:

Ar=(2)(A) + (2)(B) + (2)(C) = [(2)(4.3)(4.8)Im + [(2)(6.5)(4.8)Im + [(2)(6.5)(4.3)]m
A7 = 159.58 m?.

La entrada de calor por paredes del equipo se calcula como:

Qe = (Q/A)(A7) = (10 kcal/ m?h)(159.58m?)
Qe = 1595.8 kcal/h.

3.1.3.3 Calor desprendido por motores:
Para calcular el calor desprendido por motores (Qm) es necesario obtener un factor
térmico (FT) que esta determinado por la potencia (P) de los motores (que en este caso

es de 46 kW o0 61.68 HP) y por la posicidon de los mismos, es decir, si el motor esta

dentro o fuera del espacio a enfriar. En este caso, para motores de 61.68 HP de potencia
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ubicados dentro del espacio a enfriar, el factor térmico es de: 743.87 kcal/HPh ¥, por

lo tanto, el calor desprendido por los motores se calcula como:

Qm = (FT)(P) = (743.87 kcal/hHP)(61.68 HP)
Qm = 45,882.02 kcal/h.

Una vez obtenidos los valores de Qe y Qm se hace un recélculo de la carga térmica, a

fin de obtener la carga térmica total, a la que se agrega un factor de seguridad del 10%:

Qo = (Qp + Qe + Qm)(L.1) = (98,060 + 1,595.8 + 4,5882.02)(1.1).
Qo = 160,091.60 kcal/h.

Sin embargo debe recordarse que el equipo se selecciond considerando solamente Qp;
por lo tanto, debe corroborarse que el equipo tenga la capacidad de retirar el calor

correspondiente a Qo.

160,091.60 kcal/h | 1.157W | 1kW = 185.22 kW
1kcal/h |1000 W

El equipo tiene una capacidad de refrigeracion de 189 kW; por lo tanto, puede
emplearse para este caso. Ademas, se requieren congelar 1,000 kg/h de producto vy el
tunel seleccionado puede congelar hasta 1,050 kg/h de producto. Es importante aclarar
que para calculos posteriores, se toma en cuenta la capacidad total del equipo que es de
189 kW, que equivale a 162,615.2 kcal/h, pues es conveniente disefiar la instalacion
para que sea capaz de responder en condiciones criticas; es decir a su maxima

capacidad.

3.1.4 DETERMINACION DE LA TEMPERATURA DE CONDENSACION DEL
REFRIGERANTE DE ALTA TEMPERATURA.

La temperatura de condensacion en un sistema de produccion de frio, siempre va a

estar determinada por el medio que se va a emplear para retirar al refrigerante calor
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sensible de recalentamiento, latente de condensacién y en algunos casos, calor sensible
de subenfriamiento, cuya temperatura va a depender en todo caso de las condiciones
ambientales del lugar donde se localice la planta; particularmente de la temperatura
mas alta del mes mas caliente (Tmaxmc) y de la temperatura media del mes mas
caliente (Tmedmc). Estas temperaturas se consideran en una relacion que se emplea
para determinar la temperatura de condensacion de un sistema de produccién de frio;

esta es:

T = (Tmaxmc)(0.6) + (Tmedmc)(0.4) ®V

Como la planta se ubica en Zamora Michoacén los datos de Tmaxmc y Tmedmc deben
corresponder a ésta localizacion. Los datos son los siguientes:

Tmaxmc = 32.2°C.
Tmedmc = 21.1°C.

Por lo tanto, el célculo de la temperatura de condensacion para el refrigerante de alta

temperatura (Tar) queda como sigue:

Tar = (Tmaxmc)(0.6) + (Tmedmc)(0.4) = (32.2°C)(0.6) + (21.1°C)(0.4)
Tar=27.7°C.

Esta temperatura debe ser considerada, tanto para la seleccién del equipo de
condensacion como para los célculos correspondientes a la evaluacion termodinamica
del sistema de produccion de frio, pues de esta depende principalmente la relacion de
compresion y la determinacion de las condiciones intermedias en sistemas de

produccion de frio en cascada.
3.1.5 CONDICIONES DE TRABAJO INTERMEDIAS.

Al tratarse de un sistema en cascada, debe recordarse que se trata de un sistema de
compresion multiple indirecta y como tal, estd compuesto por dos sistemas
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independientes de compresion simple y ademas, en cada uno de estos trabaja un
refrigerante diferente, por lo que debe definirse la temperatura y presion de

evaporacion, y la temperatura y presion de condensacion para cada uno.

Una vez definida la temperatura de evaporacion del refrigerante de baja temperatura
TosT (-50°C) y la temperatura de condensacion del refrigerante de alta temperatura Tar
(27.7°C), resta por definir la temperatura de evaporacion del refrigerante de alta
temperatura Toar Y la temperatura de condensacion del refrigerante de baja temperatura
Tgr. Para este propdsito se realizdé la metodologia descrita en el apartado 2.5.2.3 del
capitulo 11 utilizando los diagramas P-h para los refrigerantes R-717(NHz) (ver anexo
2) y R-744(CO,) (ver figura 5) y que se basa en conseguir relaciones de compresion
iguales para ambos compresores; es decir, que RCg1/RCar = 1; esto con el fin de
minimizar el consumo de energia. Los resultados de un ensayo matematico se muestran

en la tabla 4, contando con los siguientes datos:

Tocoz =-50°C, Pocoz =6.95 kg/cmz.
Tz = 27.7°C, Puns = 10.9 kglem?.

Tabla4. Condiciones intermedias para un sistema de produccion de frio en cascada

CO2/NHs.

Tcoo Tonns Pcoz Po nHs RC RC RCcoq/
€C) (0  (lom)  (kgemy ~ RCex  ROwe  pol
-6 -11 30.22 2.8 4.34 3.89 1.11
-7 -12 29.39 2.7 4.22 4.03 1.04
-8 -13 28.58 2.6 411 4.19 0.98
-9 -14 27.76 2.5 3.99 4.36 0.91
-10 -15 27.01 2.4 3.88 454 0.85

En todos los pares de datos de Tcoz Y Tonns, €l AT es de 5°C. Como se puede observar

en la tabla, la relacion RCgp/RCap mas cercana a uno corresponde al renglon de color
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amarillo, al que corresponden las temperaturas de -8 y -13°C para la condensacion del

CO, y la evaporacion del NH3 respectivamente.

De acuerdo a lo mostrado en la tabla 4 y segun el analisis anterior, la definicion de las

condiciones de operacion del sistema de produccion de frio en cascada queda como

sigue:
Zona de alta temperatura: | Zona de baja temperatura:
To NH3 = -13°C. To co2 = -50°C.
PonHz = 2.6 kg/cmz. Pocoz = 6.95 kg/cmz.
Tnnz = 27.7°C. Tco =-8°C.
Pnrs = 10.9 kg/cm?., Pco2 = 28.58 kg/cm®.
RCNH3 =4.19. RCCOZ =4.11.
3.2 DISENO DEL SISTEMA DE PRODUCCION DE FRIO EN

CASCADA.

El disefio de una instalacion frigorifica es el resultado de la aplicacion de un conjunto
de criterios que pueden ser de indole termodinadmica, técnica y econdmica, y que por
esto, pueden existir varias alternativas de solucién para una instalacion, dependiendo

de la importancia que se le tome a cada criterio.

En el disefio de una instalacion frigorifica se debe hacer una gran cantidad de
especificaciones en cuanto al equipo, tuberias, valvulas y accesorios, métodos de
alimentacion a evaporadores, sistemas de enfriamiento de aceite, sistemas de deshielo,
métodos de regulacion y control, capacidades y consumos de potencia, etcétera. Para el
disefio del sistema de produccién de frio en cascada que se presenta a continuacion, se

hicieron las siguientes especificaciones:
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Sistema de deshielo del evaporador.

Método de alimentacion al evaporador del sistema de baja temperatura.
Tipo de compresor del sistema de baja temperatura.

Tipo de condensador del sistema de baja temperatura (ICI).

Método de alimentacion al evaporador del sistema de alta temperatura (ICI).

V V.V V V VY

Tipo de condensador del sistema de alta temperatura.

321 DISENO DEL SISTEMA DE BAJA TEMPERATURA CON BIOXIDO DE
CARBONO COMO REFRIGERANTE.

Primeramente, deben tenerse a la mano los datos necesarios para el disefio, de manera

resumida para agilizar su desarrollo. A este respecto tenemos:

Producto a congelar: Fresas a granel.

Equipo de congelacién: Tanel de congelacion tipo 1.Q.F.
Tiempo de operacion: 8 h/dia.

Carga térmica: 162615.2 kcal/h.

Tocoz2: -50°C.

Tcoz: -8°C.

3.2.1.1 Seleccidn del sistema de deshielo del evaporador.

El deshielo del evaporador es un procedimiento de gran importancia, pues el vapor de
agua contenido en el aire, se condensa y solidifica en el serpentin del evaporador,
reduciendo la eficiencia de este y llegando incluso a bloquear el paso de aire a través
del haz de tubos. Para esto es conveniente deshielar el evaporador 3-4 veces al dia.
Existen muchas opciones para el deshielo del evaporador que se clasifican en externos
e internos. Los métodos externos son: paro de ciclo y calentamiento natural, por paro
de ciclo y circulacién forzada de aire, por aspersiéon de agua o por circulacién de aire
caliente (calentado a través de una resistencia eléctrica). Los métodos internos son: por

calentamiento eléctrico del evaporador, por inversion de ciclo, y por gas caliente ¢2%%,
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Para la seleccion del sistema de deshielo del evaporador, es importante tener en cuenta
las recomendaciones del fabricante y, en este sentido, se recomienda el uso de agua
para este fin, o en su defecto gas caliente. En el caso del sistema por medio de gas
caliente, el gas empleado proviene de la zona de alta temperatura del sistema; sin
embargo, en el caso de sistemas en cascada, a la zona de alta temperatura del sistema
corresponde un refrigerante diferente al de la zona de baja; aun asi, es posible dehielar
por medio de gas proveniente de la descarga de los compresores de CO,; sin embargo,
requiere la inclusion de equipos y accesorios aptos para trabajar a muy altas presiones
(54-56 kglem?) @*27) 1o cual incrementa el costo de la instalacién; por lo tanto, el
deshielo del evaporador del tunel de congelacion se llevara a cabo por medio de

aspersion de agua.
3.2.1.2 Seleccion del método de alimentacidn a evaporadores.

El método de alimentacion a evaporadores juega un papel fundamental en el disefio de
la instalacion frigorifica, pues existen modificaciones termodindmicas en el sistema
que difieren de uno a otro método; ademas, es de gran importancia econémica, pues
dependiendo del método, este puede representar un porcentaje importante en el costo

total de la instalacion.

El pardmetro termodinamico que se toma en cuenta en la seleccion del método de
alimentacion a evaporadores, es la carga térmica, que ademas, es un parametro de
influencia para la seleccion del resto de los equipos de la instalacion. Con respecto a

este parametro es conveniente atender los valores mostrados en la tabla 5.

Tabla5. Seleccion del método de alimentacion a evaporadores.

CARGA TERMICA METODO DE ALIMENTACION A
(kcal/h). EVAPORADORES.
0—100 000 Expansion directa.
100 000 — 200 000 Inundado.
200 000 0 mas. Método recirculado.

(Moreno, 1994).
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En esta, se muestra el método de alimentacion a evaporadores mas conveniente de
acuerdo a la carga térmica; sin embargo, se engloba en una sola categoria a los
métodos recirculados, por lo que, en el caso de requerir un método recirculado, tendran

que hacerse andlisis adicionales para seleccionar cual de estos es el mas conveniente.

Segun la tabla 5 y de acuerdo a la carga térmica de 162,615.2 kcal/h, el método de
alimentacion a evaporadores mas conveniente es el inundado; sin embargo, es
conveniente hacer otras consideraciones, pues en el tinel 1.Q.F. se requiere una rapida
eliminacion de calor; para esto, resulta conveniente incrementar la velocidad del
liquido en el serpentin del evaporador a fin de incrementar el coeficiente global de

transferencia de calor.

Para este propdsito es recomendable emplear un método de recirculacion de liquido,
pues con estos, de manera general, la velocidad del liquido en el serpentin del
evaporador se incrementa con respecto al método inundado, teniendo como una ventaja
adicional, el arrastre de aceite del compresor por el liquido a alta velocidad,
impidiendo que dicho aceite se acumule en el serpentin y disminuya con esto, su

eficiencia.

Los sistemas recirculados tienen otra ventaja sobre el inundado. En el primer caso,
todos los tanques necesarios se ubican en la sala de maquinas a diferencia del segundo
caso, en el que el tanque de inundacion debe ubicarse directamente sobre el evaporador
y al emplearse para alimentar un tinel de congelacion, dicho tanque se encontraria en
el area de proceso, lo que pondria en riesgo tanto al personal como al producto
procesado en esa area. Por los anteriores argumentos resulta conveniente emplear un

sistema de recirculacion.
Una vez decidido el empleo de un método de recirculacion para la alimentacion de

liquido al tunel, es necesario establecer cual de estos es el mas conveniente; para este

propoésito, se analizaron las ventajas y desventajas de uno con respecto al otro,
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considerando de manera global a los sistemas de recirculacion por diferencia de

presiones, pues las diferencias entre uno y otro, son minimas.

De acuerdo con todos los argumentos expuestos anteriormente, se selecciono el sistema
de recirculacion por bombas (ver figura 29) para el sistema de baja presion que trabaja
con CO, como refrigerante, pues presenta mayores ventajas termodinamicas y térmicas
que los sistemas por diferencia de presiones, los cuales presentan ventajas en su

mayoria econdémicas.

Figura 29. Sistema de recirculacién por bombas para CO: (York International
Corporation, 1998).

En el estudio “El sistema de recirculaciéon de liquido por presion de gas, desde un
analisis en sus aplicaciones practicas en la industria frigorifica” “ se demuestra como,
para un caso practico especifico, el gasto masico es 4.5% menor en el sistema de
recirculacién por bombas que en el de diferencia de presiones, el trabajo de compresion
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es 4.6% menor y en el primero se emplean compresores de menor tamafio que en el

segundo.

Por otro lado, la inversion inicial es 14% mayor para el sistema de recirculacion por
bombas que para el de diferencia de presiones . Esto respalda la confirmacion
anterior de que el sistema de recirculacién por bombas presenta un mayor nimero de
ventajas térmicas y termodindmicas; sin embargo, se encuentra en desventaja

economica.

Para el caso especifico de un sistema en cascada CO,/NHgs, las dimensiones del
acumulador de succién para el CO, seran aproximadamente la mitad que las
correspondientes a un equipo equivalente para NHs. Esto se debe a que, para un rango
de Ty = -23°C a -50°C, la velocidad méxima de CO, en un acumulador vertical, esta

dada por la siguiente relacion:

WmaXcoz = O.45WmaxN H3

Por otro lado, el volumen de CO, relativo al volumen de NH3 para capacidades de

produccion de frio equivalentes, esta dado por la siguiente relacion:

Vco2 = 0.1VnH3

Entonces, el radio de seccion transversal del acumulador para CO,, relativo al de NHs,

estd dado por:

Aco2  Vcoz/Wmaxcoz 0.1
Anns  Vins/Wmaxnws  0.45

=0.22

El diametro requerido para el acumulador de CO relativo al acumulador de NHs, est4
dado por:

05 C)]
Deoz (Acozj =047~05
DnHs AnH3
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Es necesario aclarar que el enfoque de este trabajo es hacia la eficiencia
termodinamica; por lo tanto, se busco disefiar un sistema termodindmicamente
eficiente por encima de un sistema econémico (sin perder de vista este aspecto); esto
llevé a considerar al sistema de recirculacién por bombas como el mas conveniente

para este caso.

En la realidad, el disefio mas adecuado de una instalacién frigorifica resulta de hacer
un balance en los aspectos termodinamico-econdmico-técnico, pues los tres criterios
son de gran importancia y el resultado final dependera principalmente del criterio de la

persona que disefia la instalacion y de las posibilidades econdmicas de quien la solicita.

3.2.1.3 Seleccion del tipo de compresor.

Para seleccionar que tipo de compresor a emplear en el sistema de CO,, solamente se
tomaron en cuenta dos tipos de compresores de entre la gran diversidad de equipos de
compresion existentes; estos son el compresor de piston y el compresor de tornillo (ver
figura 30), y se tomd esta decision debido a que son estos, los m&s empleados en
sistemas frigorificos industriales y los de mayor disponibilidad en el mercado. La
diferencia principal entre ambos tipos de compresores es el elemento compresor; es

decir, la parte del equipo que se encarga de comprimir el vapor.

En el compresor de piston (A), el elemento compresor es precisamente el piston, el
cual consiste en un émbolo que se desplaza dentro de un cilindro. Este piston tiene un
movimiento alternativo, de manera que el volumen comprendido entre el pistén y el
cilindro se ve disminuido y aumentado de forma alternada. Este es el principio de
funcionamiento de este tipo de compresor; comprime al reducir el volumen (y
aumentar la presion) disponible para el vapor situado en el espacio comprendido entre

el piston y el cilindro.

En el compresor de tornillo (B), el elemento compresor se divide en dos piezas que son

dos rotores con forma de aspas o tornillos que giran a alta velocidad y entre los cuales

18



se hace pasar el vapor, cuyo volumen se ve reducido al quedar atrapado en el espacio

existente entre los I6bulos que forman parte de los tornillos.

A B

Figura 30. Compresores de CO,: A, Compresor de tornillo; B, compresor de pistdn (York

International Corporation, 1998).

De acuerdo a lo anterior, es evidente que ambos compresores son volumétricos, pues la
forma de comprimir es reduciendo mecanicamente el volumen del vapor; sin embargo,
el de piston es de tipo alternativo y el de tornillo es de tipo rotativo. La seleccion del
tipo de compresor se hace, generalmente, tomando en cuenta dos parametros
principales que son, la relacién de compresion y la capacidad. Los limites de operacion

de ambos compresores se muestran en la tabla 6.

Tabla 6. Limites de operacion de los compresores de piston y de tornillo.

TIPO DE RELACION DE
COMPRESOR. | COMPRESION MAXIMA. | CAPACIDAD (keal/h)
Piston 911 6.000 — 750,000
Tornillo 2011 30.000-4.500,000

(Moreno, 1994).
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De la observacion de tabla 6, resulta obvio que en instalaciones en las que la relacion
de compresion sea mayor a 9:1, debe emplearse el de tornillo. Sin embargo,
cominmente se presentan casos en los que puede emplearse, de acuerdo a los

parametros establecidos en la tabla 6, tanto uno como el otro.

De acuerdo a los datos de disefio, la carga térmica es de 162,615.2 kcal/h y el
compresor de CO, tiene una relacion de compresion de 4.11 (ver tabla 4 en la pagina
71) por lo que en este caso pueden emplearse ambos tipos de compresores; por lo
tanto, para elegir cual de ellos es el mas conveniente, deben analizarse otros aspectos
de importancia. Para este propdsito, a continuacion se enlistan las ventajas de un

compresor sobre el otro.

a) Ventajas del compresor de piston (CP) sobre el de tornillo (CT):

» Empleo de accesorios sencillos (e instalacion) para el enfriamiento de aceite.

» Menor consumo de potencia bajo capacidad parcial que el CT.

» Los motores empleados por los CP son convencionales, lo que reduce costos de
reparacion y mantenimiento del mismo.

» EI CP requiere menor espacio de instalacién que el CT.

b) Ventajas del compresor de tornillo (CT) sobre el compresor de piston (CP):

» Capacidad de manejar altas relaciones de compresion, muy por encima que el CP.

» Capacidad de admitir liquido.

» Minima disminucién de la eficiencia volumétrica al aumentar RC, en comparacion
con el CP, en el que disminuye la eficiencia volumétrica si aumenta RC.

» Espacio muerto considerablemente menor en el CT (es casi nulo) que en el CP.

» EI CT tiene la ventaja de producir bajas temperaturas de descarga del vapor, pues
dicha temperatura es controlable por medio del sistema de enfriamiento de aceite.
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De acuerdo a los argumentos anteriores puede decirse que el compresor de tornillo
presenta mayores ventajas técnicas que el de piston; sin embargo es el compresor el
equipo que consume una mayor cantidad de energia en una instalacion frigorifica;
ademas, el mayor porcentaje del costo de operacién de una instalacién corresponde al
consumo energético de los compresores; por lo anterior, es importante analizar el
consumo de energia de ambos tipos de compresores. Para esto, se emplearon datos
presentados por la empresa York International Corporation ® sobre costos de consumo

de energia y mantenimiento; el cual se hizo, tomando en cuenta los siguientes aspectos:

Niveles de precios en Dinamarca.
Misma capacidad para ambos tipos de compresores.

Mismas condiciones de operacion.

YV V VYV V

Compresores marca Sabroe operando con CO, como refrigerante.

En este estudio se calcularon los costos por operacién y por mantenimiento
acumulados a diferentes tiempos de operacién, desde 10,000 hasta 40,000 horas, para
un compresor de tornillo modelo SAB163HM y un compresor de piston modelo

HPC/SMC108 (marca Sabroe). Los resultados se muestran en la grafica de la figura 31.

COSTOS DE ELCTRICIDAD Y MANTENIMIENTO
ACUMULADOS

PRECIO
RELATIVO

10000 20000 30000 40000

HORAS DE OPERACION
B Mantenimiento tornillo 0O Mantenimiento pistén

@ Electricidad Tornillo B Electricidad piston

Figura31l. Comparacién de costos por mantenimiento y consumo de energia eléctrica
para compresores de piston y de tornillo (York International Corporation, 1998).
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Los resultados revelan que es mayor el costo de mantenimiento en el compresor de
pistén que en el de tornillo y que el consumo de energia eléctrica es mayor para el de
tornillo que para el de piston; sin embargo, el alto costo por mantenimiento en el
compresor de piston es insignificante frente al alto costo por consumo de energia
eléctrica del compresor de tornillo; por lo tanto, se consideré emplear el compresor de
pistdn para la zona de baja presion (para CO,), pues de esta forma se tendran costos
inferiores de operacion del equipo, siendo este un factor fundamental en la eleccién del
compresor, debido a que, como ya se menciono, es el equipo responsable de la mayor

parte del consumo de energia en una instalacién frigorifica.

En el caso especifico del sistema en cascada CO,/NHs, los compresores de CO, son de
8-12 mas pequefios que los de amoniaco para la misma capacidad. Esto se observa mas
claramente en la figura 32, donde se aprecia que para una misma temperatura de

evaporacion, el compresor de CO, tiene una capacidad mayor que el de NHz ©.

300 7
compressor HPO 28 3}_147“ T_PE‘__ __ co,
ESU
E
2 028 at 14TOTPT Nk,
§_ c‘ompreﬂﬁor_f___f____d___d—
S !_f____________

w

(=]

II|
\

Condensing temperature at 14°F
03 87 ' 58 ' -49 40 31
Evaporating temperature ( °F)

Figura32. Capacidad de compresores marca Sabroe, modelos CMO y HPO para CO; y
NHs respectivamente a diferentes temperaturas de evaporacion (Christensen, 2006).
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3.2.1.4  Seleccion del tipo de condensador.

Para la seleccion del tipo de condensador en un sistema de produccién de frio
convencional, se toman ciertos criterios que no son aplicables en el sistema de baja
temperatura de un sistema en cascada, pues en los primeros se consideran
principalmente condiciones ambientales y de disponibilidad de agua al ser aire 0 agua
los medios para llevar a cabo la condensacién. En el caso de los sistemas en cascada,
es un refrigerante el que condensa al otro; por lo tanto, las posibilidades se reducen a

un equipo en el que se pueda poner en contacto térmico a ambos refrigerantes.

La solucion de dicho problema generalmente se encuentra en el empleo de un
intercambiador de calor de casco y tubo como el que se muestra en la figura 33 pues
este es menos sensible a la presencia de aceite; sin embargo, puede emplearse cualquier
tipo de intercambiador de calor. En este equipo, uno de los refrigerantes fluye por el
interior de los tubos y el otro lo hace por el exterior, existiendo solamente contacto

térmico y no fisico.

Figura 33. Intercambiador de calor intermedio (de casco y tubo) empleado como
evaporador/condensador en sistemas en cascada NHs/CO; (York International
Corporation, 1998).
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En este caso, el amoniaco se evapora al fluir por el exterior de los tubos mientras el
CO, se condensa mientras lo hace por el interior de los mismos ®Y. Por esto, la
construccidn de este equipo es critica pues, debe evitarse la posibilidad de orificios que
permitan la mezcla de ambos refrigerantes, lo que hace al ICI, el equipo mas costoso
de una instalacion en cascada de tipo CO./NH; ©. Estos equipos son ademas, de
construccién compacta y alto rendimiento ®*3V. Con esto, queda también definido el

tipo de evaporador para el NH3 en el sistema de alta temperatura.

322 DISENO DEL SISTEMA DE ALTA TEMPERATURA CON AMONIACO
COMO REFRIGERANTE.

Los datos necesarios para el disefio del sistema de alta presion son:

Producto a enfriar: Condensacion del CO, gaseoso del sistema de baja presion.
Equipo de intercambio de calor: Intercambiador de calor de casco y tubo.

Tiempo de operacion: 8 h/dia.

Carga térmica: Se obtiene calculando el calor de rechazo por la condensacion del CO..
Tocoz2: -9°C.

Tco2: 30°C.

Para el disefio del sistema de alta temperatura en un sistema en cascada es importante

considerar lo siguiente:

» No es necesario seleccionar el tipo de evaporador puesto que el tipo de condensador
seleccionado para el CO,, funciona como evaporador para el NHs.

> No es necesario considerar sistema de deshielo puesto que en el intercambiador de
calor intermedio (ICI) se pone en contacto térmico a ambos refrigerantes y no hay
formacion de escarcha.

» Es conveniente emplear el mismo tipo de compresor que se selecciond para el
sistema de baja temperatura con el fin de homogenizar las tecnologias empleadas;

ademas, el tipo de compresor representa las mismas ventajas y desventajas
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independientemente del refrigerante a emplear, por lo que los argumentos que
llevaron a la seleccion del tipo de compresor del sistema de baja temperatura son
validos para el sistema de alta. Ademas, la relacion de compresion del sistema de
NH; de 4.19 (ver tabla 5 de la pagina 74) también permite la utilizacion de
compresores de piston.

» La carga de amoniaco en el sistema en cascada es representa tan solo 10-20% de la

carga en un sistema convencional ©.

Por lo anterior, solamente resta seleccionar el método de alimentacién para el

evaporador de amoniaco y el tipo de condensador.

3.2.2.1 Seleccién del método de alimentacion a evaporadores.

Puesto que todavia no se conoce la carga térmica que tendra que retirar el sistema de
alta temperatura, se hizo una seleccidon tentativa del método de alimentacion a

evaporadores, considerando los siguientes criterios:

» La carga térmica en el evaporador del sistema de CO, es de 162,615.2 kcal/h; por lo
tanto, la carga térmica a retirar por el sistema de NH3 sera mayor a esta cantidad
debido a que el sistema de alta se encarga de retirar la carga térmica del sistema de
baja mas el calor de compresion de ambos compresores. De acuerdo a la tabla 6, se
descarta el método de alimentacion por expansion directa.

» Se tiene un solo evaporador de amoniaco en la sala de maquinas que es el
intercambiador de calor de casco y tubo descrito en el punto 3.2.1.3 como
condensador de CO..

Segun las consideraciones anteriores se selecciona el método inundado para la
alimentacion de NH3 al ICI como el mas conveniente, pues con este, se obtiene la
maxima o y con ello altas eficiencias, ademas de considerar que no es requisito
indispensable que la transferencia de calor se lleve a cabo de manera rapida, por lo que

emplear un sistema recirculado representaria un costo adicional innecesario.
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Una vez seleccionado el método inundado para la alimentacion de amoniaco al ICI, es
necesario hacer ciertas especificaciones. Cuando el evaporador trabaja inundado, el
fluido a enfriar (en este caso el COy) circula dentro de los tubos y el fluido que retira el
calor (NH3) lo hace dentro del casco. En este caso, el volumen interno no esta ocupado
en su totalidad por tubos, sino solo parcialmente, con el fin de proveer el espacio
suficiente para la distribucion del vapor dentro del casco, consiguiendo con ello,

velocidades bajas en dicho espacio arriba de los tubos 4.

Otra especificacion necesaria es la ubicacion de las lineas de entrada y salida de NHs.
En la figura 34 se aprecia claramente que la forma mas eficiente de alimentar NH; al
ICI es por la parte de abajo de este para que la salida de los vapores esté en la parte

superior del mismo.

!

!

Figura 34.  Coeficientes de transferencia de calor para diferentes formas de alimentar
refrigerante al ICI con método inundado (York International Corporation, 1998).

De acuerdo a la figura 34, se consigue mayor coeficiente de transferencia de calor
cuando se emplea una linea (de NH3) que sale del fondo del tanque de inundacién y se
conecta en la parte inferior del ICI que cuando sale del fondo del tanque de inundacion

y entra en la parte superior del ICI. De esta forma, es mas conveniente emplear la
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primera solucidén en la que se consigue que el flujo de refrigerante se lleve a cabo como

se ilustra en la figura 35.

o
M

(AYAWAYAY

T

Figura 35.  Flujo de refrigerante dentro del intercambiador de calor intermedio (York
International Corporation, 1998).

3.2.2.2 Seleccion del tipo de condensador.

Como se ha mencionado antes, la seleccion del tipo de condensador depende
principalmente de tres aspectos: disponibilidad de agua, humedad relativa del ambiente
y calidad del agua. Ademas, deben considerarse otros aspectos que se enlistan en la
tabla 8 para los tres tipos de condensadores térmicamente mas eficientes y por

consiguiente de mayor utilizacién en la actualidad en instalaciones frigorificas.

Considerando que la carga térmica es de 162,615.2 kcal/h, el calor que ha de eliminar
el condensador sera superior a esta cantidad; sin embargo, no llegard a ser lo
suficientemente alta para tener que descartar algin tipo de condensador de los
presentados en la tabla 7; por lo tanto, y de acuerdo a la informacién de dicha tabla, el
tipo de condensador que presenta mayores ventajas es el evaporativo (ver figura 36)
siendo la mas importante el rendimiento econdémico elevado; ademas, presenta menos
desventajas, por ello se determind el empleo de este tipo de condensador para el
sistema de alta presion que trabaja con NHs.
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Tabla7. Ventajas y desventajas de diferentes tipos de condensadores.

TIPO DE
CONDENSADOR VENTAJAS DESVENTAJAS
- Bajo consumo de agua. - Mal funcionamiento en
- Rendimiento econémico atmosferas con alta HR.
elevado. - Espacioso.

Evaporativo

De facil limpieza.
Disponible para amplia gama
de capacidades.

- Poco espacioso. - Requiere calidad de agua.

Multitubular - Disponible para amplia gama - Requiere bomba de agua.
horizontal de capacidades. - Requiere parar el equipo
para su limpieza.

- Poco espacioso. - Alto consumo de agua.

Multitubular - No produce grandes caidas de - Solo disponible para altas
vertical presion. capacidades.
- Emplea agua de cualquier tipo. | - Costo elevado.

El condensador evaporativo es un equipo en el que se combina un condensador con
una torre de enfriamiento con circulacion de agua y flujo forzado de aire. Este tipo de

condensador responde a la necesidad de reducir el consumo de agua en la industria.

El funcionamiento de este tipo de condensador, como se mencion6 antes, es similar al
de una torre de enfriamiento; el aire entra por la parte inferior ya sea impulsado (por
ventiladores) o aspirado y se hace pasar a través del serpentin por el que circula el
refrigerante. De manera simultanea, se asprea agua por la parte superior, logrando que
se humedezca la superficie del serpentin. En la parte méas alta del equipo, se colocan
unas placas deflectoras en las que chocan las gotas de agua que son arrastradas por el
aire, de manera que evitan la pérdida de agua. Cuando el agua entra en contacto con el
serpentin, absorbe calor cedido por el refrigerante y se calienta; cuando el aire pasa por
la superficie del agua, absorbe como calor latente el que esta habia absorbido como

calor sensible del serpentin.
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Figura 36. Condensador evaporativo.

En este tipo de equipos, se recomienda que la diferencia entre la temperatura de
condensacion y la del agua de enfriamiento sea de 4-7°C. El consumo de agua es
aproximadamente de 2-3 litros de agua por hora por cada 1000 kcal/h. Para esto se
debe regular la velocidad media del aire para evitar pérdidas excesivas de agua; esta ha
de estar en el rango de 1.6-2.5 m/s. Emplear este tipo de condensadores es conveniente
en el caso de escasez de agua y su alto costo se compensa por el bajo consumo de agua,
el cual incluso, se puede reducir a cero en épocas del afio cuando la temperatura es
baja, pues en estos casos se puede utilizar solo como condensador enfriado por aire,

suprimiendo el flujo de agua .
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3.3  DISENO DEL DIAGRAMA DE FLUJO DE LA
INSTALACION EN CASCADA.

De acuerdo a las caracteristicas establecidas como resultado del andlisis anterior, se
elaboré el diagrama de flujo de la instalacién donde se muestran las siguientes

especificaciones:

Tipo de compresores.

Tipo de condensadores.

Tipo de evaporadores.

Método de alimentacion a evaporadores.

Sistema de deshielo.

YV V.V V V V

Arreglo de vélvulas de control.

Existen algunas consideraciones que deben hacerse cuando se trabaja con CO, como

refrigerante, principalmente son las siguientes:

Por un lado, es importante recordar que, al trabajar con presiones positivas, no es

necesario instalar un purgador de gases incondensables en el sistema de CO, ©.

Otro aspecto sobre los sistemas en cascada que emplean CO,, es la necesidad de
equipar el acumulador de succion con un serpentin interno para el enfriamiento del
CO; liquido, esto para evitar su evaporacion (debida a las entradas de calor a través del
aislamiento) y el aumento de la presion en este equipo cuando la instalacion esta fuera
de funcionamiento *?. Para este propésito se emplea una unidad condensadora ©

como la que se muestra en la figura 37.
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Figura 37. Unidad condensadora (Danfoss Industrial Refrigeration, 2003).

Por otro lado, la figura 38 muestra la tendencia del CO, por absorber humedad en
estado liquido, lo que hace necesaria la inclusion de dos equipos en el sistema; estos

son, un filtro deshidratador y una mirilla indicadora de humedad *?, como se muestra

en la figura 39.

Solubilidad del agua en CO,
1000 f‘-.ﬂ_r_.r Liquido
]
f.—#"'-""“llsiil"“
— ann®
E //ul"-“
& / ‘.‘-
Eﬁ 100 g ..",- _....--""'""'—-‘i Vapor
ES /
ZE
g 10 4/
3
Danfoss 1
Tapp 0117 02
04-2008 -50 -30 -10 10 °q

Figura 38. Solubilidad de agua en CO y R-134a (13 Danfoss, 2006).
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Figura 39. A, Filtro deshidratador para CO.; B, Mirlla indicadora de humedad para CO;
(Danfoss Industrial Refrigeration, 2003).

En cuanto a las tuberias, con la ayuda del programa de calculo DIRcalc 1.14 ™, se
calculd el diametro de tuberia para CO, y NH; bajo diferentes condiciones de
operacion, obteniéndose como resultado, en promedio, diametros aproximadamente
45% mas pequefios para CO, que para NH; en lineas de vapor y didmetros
aproximadamente 40% mayores para CO, que para NH3 en lineas de liquido. Esto se
debe a la pequefia diferencia existente entre la densidad del CO; liquido y el CO,
vapor, por ello al comparar las lineas de vapor de CO, con las de vapor de NHjs, las

primeras resultan menores, y ocurre lo contrario en lineas de liquido.
Un ejemplo de lo anterior, puede ser observado en la figura 40, donde se agrupan los

resultados obtenidos del calculo del diametro de tuberia en diferentes lineas para NH3 y
CO..
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300 TR at -40F evaporation temperature, circulation rate 1:3

Wet suction, 300 ft pipe, two 90 bends, one stop valve

Fipa size lemperature drop | FPressure drop welociby

in (nom. ) Pl ft's
Ammonia Tz T07 031 5
L B (V]3] 280 24
Ory suction, 100 ft pipe, two 90 bends, one stop valve

Fipe size lemperature drop | Fressure drop Velooity

" [rarm. F psl s
Ammonia Tz 025 005D 55
Coz 6" 033 1 38
Liquid, 300 ft pipe

Hipa size lemperature drop | Frassura drop Valocity

In [Nam. ) F pSi fi's
FAUTIITIO NI 2 1.4 1.4 J.6
(e} 4" 0.3 1.05 a5
Discharge, 100 ft pipe

Hipe siZe lemperature drop | Hressure drop G

in (nom.} F Psi ft's
Ammania 5 [l [ Lk,
COZ 4" 0.14 0.9 24

Figura 40. Calculo de didmetro de tuneria para CO y NHs (Christensen, 2006).

Tomando en cuenta las consideraciones anteriores y criterios de disefio, el diagrama de
flujo de la instalacion queda como se muestra en la figura 41. En este, podemos

identificar los siguientes equipos:

COMNH3 Compresor de piston para amoniaco.

CONNH3 Condensador evaporativo de amoniaco.

RECNH3 Recipiente de liquido para amoniaco.

ACUNH3 Acumulador de succién de amoniaco para sistema inundado.
ICINH3/CO2 Intercambiador de calor intermedio CO,/del NHa.
COMCO2 Compresor de piston para CO,.

RECCO2 Recipiente de liquido para CO,.

ACUCO2 Acumulador de succién de CO, para sistema recirculado.
EVACO2 Evaporador de CO, en el tinel de congelacion tipo IQF.
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Figura4l. Sistema de produccién de frio en cascada propuesto.

94




CAPITULO IV

EVALUACION TERMODINAMICA DEL SISTEMAEN
CASCADA PROPUESTO.

41 DETERMINACION DE LAS CONDICIONES
TERMODINAMICAS DE LA INSTALACION
PROPUESTA.

El diagrama Presién — Entalpia es una importante herramienta en el estudio y
evaluacién de sistemas de produccion de frio pues, mediante dichos diagramas se
facilita la comprension del ciclo frigorifico asi como la obtencion de datos
correspondientes a las condiciones termodindmicas de los refrigerantes en los
diferentes puntos de la instalacion, que permiten realizar la metodologia de célculo

para su evaluacién termodinamica.

En el caso de los sistemas en cascada, se emplea, como ya se menciond, un
refrigerante diferente para cada etapa del sistema y por consiguiente, la
representacion termodindmica del sistema se compone de dos diagramas Presion —
Entalpia, correspondientes al NH; y al CO,; sin embargo, en esta seccion se
muestra englobado en un solo diagrama representado de acuerdo al nivel de
temperatura, con la finalidad de facilitar la comprension del sistema y

posteriormente se muestran de manera individual.

En la figura 42 se muestra el diagrama Presion — Entalpia correspondiente a la
instalacion disefiada (la figura 41), incluyendo las condiciones de operacién de cada
refrigerante, las cuales estan determinadas principalmente por las temperaturas del

sistema y el método de alimentacion a evaporadores.
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Figura42. Diagrama P - h del sistema en cascada propuesto.

El célculo y evaluacion de los sistemas de compresion multiple (ya sea directa o
indirecta) debe realizarse, inicialmente, de manera separada, diferenciando la zona
de baja temperatura de la de alta temperatura. Para esto, es indispensable iniciar con
la zona de baja temperatura pues, de esta, depende la zona de alta temperatura; es
decir, que es necesario conocer el calor de rechazo del sistema de baja temperatura

para poder calcular el sistema de alta temperatura.
El primer paso es obtener las condiciones termodindmicas del refrigerante de baja

temperatura, en este caso CO,, a partir de su diagrama Presion — Entalpia, el cual se

representa en la figura 43.
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Figura43. Diagrama P - h para el CO; en el sistema en cascada propuesto.

Las condiciones termodinamicas del CO, en los puntos mostrados en la figura 43, se

resumen en la tabla 8

Tabla8 Condiciones termodinamicas del CO- en los diferentes puntos de la
instalacion en cascada.

CONDICION VALOR
h; (kcal/kg) 155.5
h, (kcal/kg) 170.5

hs = h, (kcal/kg) 95
hs (kcal/kg) 75
Ve; (m°/kg) 0.06

Td, (°C) 35

Posteriormente se obtienen las condiciones del NH3; a partir del diagrama P-h

correspondiente que se muestra en la figura 44.
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Figura44. Diagrama P - h para el NHsz en el sistema en cascada propuesto.

A partir del diagrama mostrado en la figura 44 se obtuvieron los datos que se

agrupan en la tabla 9

Tabla9 Condiciones termodinamicas del NHs en los diferentes puntos de la
instalacion en cascada.

CONDICION VALOR
h; (kcal/kg) 398
h, (kcal/kg) 446

hs = h, (kcal/kg) 131
hs (kcal/kg) 86
Ve; (m/kg) 0.43

Td,:(°C) 85
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4.2 CALCULO DE LA EFICIENCIA TERMODINAMICA DEL
SISTEMA EN CASCADA PROPUESTO.

La evaluacion del sistema frigorifico debe basarse en el resultado de calculos que

definen parametros de influencia sobre las condiciones de operacion del sistema.
421 CALCULO DEL SISTEMA DE BIOXIDO DE CARBONO.
1.- Produccion frigorifica especifica.

QosT = h1—hs = (155.5 - 75) kcal/kg
JosT = 80.5 kC&ng

2.- Produccién frigorifica volumétrica.

QveT = Qost/Ver = (80.5 kcal/kg)/(0.06 m*/kg)
gvet = 1341.66 kcal/m®.

3.- Gasto masico.

Qosr  162615.2 kcal/kg
QosT 80.5 kcal/kg

GBT =

Ggt = 2020.06 kg/h.

4.- Gasto volumétrico.

Gver = (Ger)(Vey) = (2020.06 kg/h)(0.06 m*/kg)
GVgt = 121.20 m¥/h.
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5.- Equivalente térmico de trabajo de compresion.

AWsgr = h; — hy = (170.5 — 155.5)kcal/kg
AWsgr = 15 kcal/kg.

6.- Trabajo de compresion.

Wer = (Ggr)( AWar) = (2020.06 kg/h)(15 kcal/kg)
Wer = 30300.96 kcal/h,

7.- Potencia tedrica aplicada al compresor.

Wer  30300.96 kcal/h
860 860

NisT =

NiBT = 35.23 kKW.

8.- Calor cedido en el condensador o ICI.

QsT1 = QopT + WeT = (162615.2 + 30300.96) kcal/h
QsT = 192916.16 kcal/h.

422 CALCULO DEL SISTEMA DE AMONIACO.

1.- Produccion frigorifica especifica.

qoat = h1 —hs = (398 - 86) kcal/kg
Qoat = 312 kcal/kg.

2.- Produccién frigorifica volumétrica.

quat = Goar/Ver = (312 kcal/kg)/(0.43 m*/kg)
134.16 keal/m®.

qQuvaT
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3.- Gasto masico.

Se considera como carga térmica Qoar para el sistema de alta temperatura, el calor
de rechazo del condensador de baja temperatura Qgr, pues este es el calor que

tendra que retirar el sistema de alta temperatura; es decir, 191877.57 kcal/h.

G Qoat  192916.16 kcal/h
AT = =
Qoat 312 kcall/kg

Gar = 618.32 kg/h.

4.- Gasto volumétrico.

Gvar = (Gar)(Ver) = (618.32 kg/h)(0.43 m¥/kg)
GVar = 265.87 m¥h.

5.- Equivalente térmico de trabajo de compresion.

AWar =hy —hy = (446 — 398)kCal/kg
AW 7 = 48 kcal/kg.

6.- Trabajo de compresion.

War = (Gar)( AWar) = (618.32 kg/h)(48 kcal/kg)
War = 29679.41 kcal/h.

7.- Potencia tedrica aplicada al compresor.

War  29679.41 kcal/h
860

Niat =

Niat = 34.51 KW.
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8.- Calor cedido en el condensador o ICI.

Qar = QoeT + Wat + War= (162615.2 + 30300.96 + 29679.41) kcal/h
Qat = 222595.58 kcal/h.

4.2.3 CALCULO DE LA EFICIENCIA TERMODINAMICA DEL SISTEMA
EN CASCADA.

9.- Eficiencia termodindmica segun Carnot.

Las temperaturas empleadas en este calculo son la méas alta y la mas baja del

sistema y en escala absoluta.

To =-50°C =223.15 K.
T=27.7°C =300.85 K.

TosT 223.15K

Ec= =
Tar—Toer 300.85K-223.15K

€c =2.8719.

10.- Eficiencia termodinamica del ciclo real.

e Qur  _ 162615.2 kcal/h
Wer — War  (30300.96 + 29671.41) kcal/h

€=27111.

11.- Rendimiento termodinamico.

g 27111

M= 28710

1L = 0.9440.
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Los datos obtenidos para el sistema en cascada se agruparon para facilitar su

evaluacion en la tabla 10contando con los siguientes datos:

Qo = 162615.2 kcal/h.

Toco2 =-50°C.
Tco2 =-8°C.

Tonnsz =-13°C.
Tnnz = 27.7°C.

Tabla 10 Condiciones de operacion del sistema en cascada propuesto.

PARAMETRO SISTEMA DE CO, SISTEMA DE NH;
qo (kcal/kg) 80.5 312
qv (kcal/m®) 1341.66 134.16
G (kg/h) 2020.06 618.32
Gv (m°/h) 121.20 265.87
AW (kcal/kg) 15 48
W (kcal/h) 30300.96 29671.41
Ni (KW) 35.23 3451
Q (kcal/h) 192916.16 222595.58
&C 2.8719
g 2.7111
0.9440

De los valores presentados en la tabla 10, es notable la diferencia existente entre
gy del CO, y la del NH3, 10 veces mayor para el primero, ain cuando el CO,
trabaja a una temperatura de evaporacion mucho menor que el NHs;. Esto se debe
a los valores tan bajos de Ve que presenta el CO,; lo cual, pone de manifiesto su
valor como refrigerante, pues tiene efecto directo sobre las dimensiones del

compresor Yy la eficiencia termodinamica del sistema.

103



Se puede observar también la consecuencia de buscar obtener RC iguales en
ambos ciclos, pues se obtienen valores de W'y Ni muy similares. En este punto es
importante destacar que aun para RC iguales en ambos ciclos, el AW es mas de 3
veces mayor para el NHs;. Este aspecto tiene repercusion en la eficiencia
termodinamica del sistema y se explica al observar el exponencial adiabatico
(indicativo del grado de recalentamiento de un refrigerante) para cada uno, siendo
de 1.335 para el NH3 y de 1.3 para el CO, ®".
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CAPITULO V

ANALISIS TERMODINAMICO COMPARATIVO CON UN
SISTEMA DE COMPRESION MULTIPLE DIRECTA.

Para valorar y justificar la aplicacion del sistema de produccién de frio en cascada es
necesario compararlo con un sistema de produccion de frio convencional; el cual,
segun las condiciones de trabajo, es de compresion multiple y trabaja con NH; como

unico refrigerante.

Para esto, se consider6 comparar ambos sistemas desde un punto de vista
termodindmico, lo cual hace necesario disefiar un sistema de compresion multiple
directa que trabaje con las mismas condiciones de operacion que el sistema en cascada

propuesto.

Ademas de esto, sera necesario tener en cuenta el mismo tipo de equipos, método de
alimentacion a evaporadores, etc., para que ambos sistemas trabajen en condiciones
termodinamicas lo mas semejantes posible, pues de otra forma los resultados

analizados seran de poca validez.

5.1 DISENO DEL DIAGRAMA DE FLUJO DE LA INSTALACION CON
AMONIACO.

Considerando las mismas condiciones de operacion que en el sistema en cascada y el

mismo tipo de equipo, el diagrama de flujo para la instalacion de compresion multiple

directa se hizo con base en los siguientes aspectos:
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NH3 como refrigerante.

Misma aplicacion que en el sistema en cascada (Tunel 1.Q.F.).
To=-50°Cy T =27.7°C.

Qo =162615.2 kcal/h.

Dos etapas de compresion.

Interenfriador cerrado.

Recirculacion por bombas.

Compresores de piston.

YV V. V V V V VYV V VY

Condensador evaporativo.

De esta forma, considerando las mismas condiciones de operacion y el mismo tipo de
equipos para ambos sistemas de compresion multiple, se puede hacer la comparacién
termodinamica que permita establecer las principales diferencias entre ambas

instalaciones.

Sin embargo, cabe sefialar que la diferenciacion entre ambos no se limita a la eficiencia
termodinamica pues, si bien es esta de gran importancia y el enfoque de este trabajo, no
es el Unico pardmetro a considerar para tomar en cuenta una instalacion en cascada
pues, como se menciono en diferentes secciones de este trabajo, los sistemas en cascada
buscan resolver otros problemas ademas de los termodindmicos. Sobre estos se habla
mas adelante. El diagrama de flujo correspondiente a la instalacién de compresion

multiple directa con las caracteristicas enlistadas arriba se muestra en la figura 45.
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Figura 45. Sistema de compresion multiple directa con interenfriador cerrado y sistema de recirculacion por bombas.
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5.2 DETERMINACION DE LAS CONDICIONES TERMODINAMICAS
DEL AMONIACO EN LA INSTALACION.

En este caso, como se trata de una instalacion de compresion multiple directa, se debe
empezar por el calculo de las condiciones intermedias. Este calculo se limita a obtener
una sola presion con su correspondiente temperatura llamadas Pi y Ti respectivamente;
a diferencia de los sistemas en cascada, en los que es necesario obtener dos presiones y
dos temperaturas, correspondientes a la condicion a la que evapora el refrigerante de
alta temperatura y la condicion a la que condensa el refrigerante de baja. Pi y Ti se

obtienen como sigue:

> Po @ -50°C = 0.42 kg/em?; P @ 27.7°C = 10.9 kg/cm?.
> Pi=./(PoxP)=./(10.9%0.42) = 2.1494kg/cm’.
> Ti @ 2.1494 kg/cm? = -18°C.

El diagrama P-h correspondiente a la instalacion representada en la figura 4 se ilustra

en la figura 46.

Pabs

kg/cm? P

(kg/em?) o s o T=217 N 4

3 2
6
10
Ty =-50°C
h (kcal/kg)

Figura 46. Diagrama P - h para una instalacion de compresion multiple directa.
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A partir del diagrama representado en la figura 46, se obtuvieron los datos que se

agruparon en la tabla 11

Tabla1l Condiciones de operacion del NHsz en los diferentes puntos de la instalacion de
compresion maltiple directa.

CONDICION VALOR
h; (kcal/kg) 383
h, (kcal/kg) 436
hs (kcal/kg) 395
h, (kcal/kg) 455

hs = hg (kcal/kg) 133

h; = hg (kcal/kg) 110
hg (kcal/kg) 48
Ve; (m°lkg) 2.6
Ve; (m°/kg) 0.59

Td, (°C) 51
Td, (°C) 98

5.3 CALCULO DE LA EFICIENCIA TERMODINAMICA DEL SISTEMA
CON AMONIACO.

En el caso de las instalaciones de compresion multiple directa, también deben hacerse

los calculos iniciando por la zona de baja presion y después con la de alta.

53.1 CALCULO DE LA ZONA DE BAJA PRESION.

1.- Produccion frigorifica especifica.

gosp = hy — hg = (383 — 48) kcal/kg
qosp = 335 kcal/kg.

2.- Produccién frigorifica volumétrica.

Quep = Qosp/Ver = (335 kcal/kg)/(2.6 m*/kg)
Qvep = 871 kcal/m®.
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3.- Gasto masico.

Quee  162615.2 kcal/h
Qe 335kcal/h

Ger =

Ggp= 485.41 kg/h.
4.- Gasto volumétrico.

Gvep = (Gep)(Ver) = (485.41 kg/h)(2.6 m*/kg)
Gvep = 1262.06 m*/h.

5.- Equivalente térmico de trabajo de compresion.

AWpp = h2 - h1 = (436 - 383)kcal/kg
AWpgp = 53 kcal/kg.

6.- Trabajo de compresion.

Wep = (Gep)( AWgp) = (485.41 kg/h)(53 kcal/kg)
Wpgp = 25727.18 kcal/h.

7.- Potencia tedrica aplicada al compresor.

. Wer 25727.18 kcal/h
Nigpr = =
860 860

Nigp = 29.91 KW.
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5.3.2 CALCULO DE LA ZONA DE ALTA PRESION.
1.- Gasto masico.

Para hacer los calculos correspondientes a la zona de alta presion, es necesario
conocer el gasto en el compresor de alta presion; es decir, el gasto total (Gt); y si se
considera que este succiona del interenfriador, entonces es necesario hacer un balance

de materia y energia en este equipo. El balance queda como sigue:

Gt h3‘j’J G, hz
G1hg
o

]

Gz hs

Gz h7

G1hg + Gohs + Gohy, = Grhs + Gohy
PeroGr=G;1+ G, y G;=Gr- Gy entonces:

(G1 = G)hg + Gohs + Goh, = Grhs + Gohy
Gthe — Gzhg + Gohs + Goh, = Grhs + Gshy
Ghs + Gzhy — Gohg — Gohy = Grhg — Grhg
G2 (hs + hz— hs — h7)= Gr(h3 — he)

Pero hs = hg; entonces:

G2 (hz— h7): GT(h3 - he)



Despejando se tiene:

G Gz(hz - h7)
hs— he

G2 =Gpgp

oo Go(h2—h7)  (485.41kg/h)(436 —110)kcal/kg
 ha—hs (395 —133)kcal/kg

Gt =Gap =603.99 kC&'/kg
4.- Gasto volumétrico.

Gvap = (Gap)(Ves) = (603.99 kg/h)(0.59 m*/kg)
GVap = 356.35 m°/h.

5.- Equivalente térmico de trabajo de compresion.

AW pp = hy — hz = (455 — 395) kcal/kg
AW p = 60 kcaI/kg

6.- Trabajo de compresion.

Wap = (Gap)( AW,sp) = (603.99 kg/h)(60 kcal/kg)
Wp = 36239.64 kcal/h,

7.- Potencia tedrica aplicada al compresor.

War  36239.64 kcal/h
860 860

Niap =

NiAT = 42.13 KW.
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8.- Calor cedido en el condensador.

Q= Qo + Wep + Wap = (162615.2 + 25727.18 + 36239.64) kcal/h
Q = 224582.02 kcal/h.

5.3.3 CALCULO DE LA EFICIENCIA TERMODINAMICA DEL SISTEMA DE
COMPRESION MULTIPLE DIRECTA.

9.- Eficiencia termodinamica segun Carnot.

To =-50°C =223.15 K.
T=27.7°C =300.85 K.

ec Tosp 223.15K
Tar—Tose  (300.85-223.15)K

€c =2.8719

10.- Eficiencia termodinamica del ciclo real.

. Quer _ 162615.2 Kcal/h
Wer—War  (25727.18—-36239.64) Kcal/h
€ = 2.6242

11.- Rendimiento termodinamico.

- & 262
€ 28719

1L = 0.9137.
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Los datos obtenidos para el sistema de compresion maltiple directa se agruparon para

facilitar su evaluacién en la tabla 12 contando con los siguientes datos:

Qo = 162615.2 kcal/h.
To =-50°C.
T=27.7°C.

Tabla12 Condiciones de operacién del sistema de compresion multiple directa.

PARAMETRO BAJA PRESION ALTA PRESION
qo (kcal/kg) S
qyv (kcal/m®) T

G (kg/h) 485.41 603.99
Gv (m°/h) 1262.06 356.35
AW (kcal/kg) 53 60
W (kcal/h) 25727.18 36239.64
Ni (kW) 29.91 4213
Qkeallh) | e 224582.02
&c 2.8719
€ 2.6242
0.9137

COMPARACION TERMODINAMICA DEL SISTEMA EN CASCADA
CON EL SISTEMA DE COMPRESION MULTIPLE DIRECTA.

5.3.4

Para realizar la comparacion termodindmica entre la instalacion de compresion
maultiple directa y la de cascada (compresion multiple indirecta), se agruparon los datos
en la tabla 13 la cual permite apreciar con mayor facilidad las diferencias

termodindmicas entre estas dos instalaciones.

Se cuenta con los siguientes datos:

Qo = 162615.2 kcal/h.
To =-45°C.
T =30°C.
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Tabla 13  Condiciones de operacion del sistema de compresion multiple directa.

INSTALACION CASCADA MULTIPLE DIRECTA
PARAMETRO Sistema de CO, | Sistemade NH, | Z°nabaja Zona alta
presion. presion.
o (kcal/kg) 80.5 312 I D ——
gy (kcal/m®) 1341.66 134.16 871 | e
G (kg/h) 2020.06 618.32 485.41 603.99
Gv (m°/h) 121.20 265.87 1262.06 356.35
AW (kcal/kg) 15 48 53 60
W (kcal/h) 30300.96 29671.41 25727.18 36239.64
Ni (kW) 35.23 34,51 29.91 42.13
Q (kcal/h) 192916.16 22259558 | -e--meeee- 224582.02
& 2.8719 2.8719
g 2.7111 2.6242
0.9440 0.9137

Del analisis de esta tabla, es destacable la diferencia existente entre ¢, del NH3 y el CO;
evaporando ambos a -50°C, siendo la del primero aproximadamente cuatro veces mayor
a la del segundo; esto hace al NH3 uno de los refrigerantes mas importantes en la
industria frigorifica. Sin embargo, aun con la importante diferencia antes mencionada y
gue se consiguen gastos masicos menores en el sistema de compresion multiple directa,
el sistema en cascada tiene una mayor eficiencia termodinamica, lo cual se debe a los

bajos valores de AW para el CO,, esto compensa los bajos valores de (.

Por otro lado, es también significativa la diferencia existente de g, entre el NHz y el
CO,, ambos evaporando a -50°C; de hecho el Ve del NH3 a -50°C es de 2.6 m*/kg; més
de cuarenta veces mayor al Ve del CO; a la misma temperatura, que es de 0.06 m*/kg.
Esto tiene importantes consecuencias en las caracteristicas del compresor de CO,, pues
este, tendra que desplazar una cantidad menor de vapor, lo cual reduce las dimensiones

de este equipo y con ello el costo por adquisicion del mismo.

Del andlisis anterior, queda claro que, las deficiencias termodindmicas (principalmente
valores bajos de qo frente al NH3 y otros refrigerantes comunes) del CO, como

refrigerante, se ven compensadas por cualidades (principalmente los valores altos de q.)
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que, a final de cuentas son mas importantes, al conseguir una eficiencia termodinamica
y un rendimiento termodinamico mayores a la del sistema de compresion mdltiple
directa que trabaja con NH3 como unico refrigerante. Esto pone de manifiesto ademas,
la limitante de estos sistemas para trabajar a muy bajas temperaturas de evaporacion,

pues son utiles bajo condiciones de temperatura de evaporacion no menores a los -35°C.

Es notable que, una mayor eficiencia termodinamica con un sistema en cascada
trabajando a -50°C, comparandolo con un sistema de compresion multiple directa, no es
el Unico beneficio que se obtiene de un sistema en cascada; ademas de esto, se tiene la
ventaja de trabajar en el area produccion de frio con un refrigerante no tdxico, no
inflamable y que ademas es ecoldgico pues el CO, se rescata de procesos de combustion
evitando que se libere en la atmdsfera; lo cual, tiene como consecuencia que es barato

pues no tiene que producirse como el NHs, cuya venta se encuentra monopolizada.

Un aspecto técnico importante ademas, es el hecho de requerir para este refrigerante, de
equipos en general, de menores dimensiones y por consiguiente, de menores costos,
aunado al hecho de que, con el CO,, se resuelve el problema de trabajar en condiciones
de presiones muy bajas en la zona de produccion de frio del sistema, pues se debe

recordad que el CO, presenta altos niveles de presion.

Las caracteristicas antes mencionadas hacen a los sistemas en cascada, sistemas de
produccion de frio competentes frente a los convencionales, considerando que en los
ultimos afos el aspecto ecoldgico cobra fuerza; todo esto ha llevado a la fabricacién de
unidades condensadoras compactas de sistemas en cascada predisefiadas (ver figura 47)
empleando NH3; y CO, como refrigerantes, las cuales estan disponibles también para

altas capacidades (ver anexo 1). Estas unidades incluyen:

» Sistema de recirculaciéon con dos bombas para COs.
» Compresor de piston para CO.,.
» Separador de aceite.

» Intercambiador de calor intermedio (condensador de CO, y evaporador de NH3).
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» Compresor de piston para NHs.
» Condensador enfriado por agua tipo casco y tubo para amoniaco.

> Valvulas y controles para ambos refrigerantes ©°.

Sin embargo, es posible disefiar sistemas en cascada en los que se seleccionen cada uno
de los equipos por separado y que permitan ajustarse de manera mas exacta a
necesidades especificas. En este punto es necesario indicar que, el disefio de una
instalacion no busca solamente la eficiencia termodinamica, sino que existe una serie de
cualidades que deben buscarse también como lo son seguridad, economia, practicidad,

versatilidad, funcionalidad, etcétera.

Figura47. Unidad congeladora en cascada NH3/CO; (York International Corporation,
1998).

Todo lo anterior pone de manifiesto como mejor alternativa a un sistema en cascada
NH3/CO, para instalaciones que requieran una temperatura de evaporacion de -50°C,
utilizando al NH3 como refrigerante primario y al CO, como secundario, incluso en el
caso de que una instalacion de este tipo consiga una eficiencia termodinamica igual a la

presentada por un sistema de compresién maltiple directa.

7



Un aspecto siempre importante es el costo de adquisicion de una instalacion; en este
sentido, la empresa York International Corporation presenta datos interesantes acerca
del costo de instalaciones que constan de diferentes disefios y trabajan con diferentes
refrigerantes, pero trabajando bajo las mismas condiciones. En la figura 48 se aprecian
dichos resultados que ponen de manifiesto el bajo costo de la instalacion en cascada al
compararla con instalaciones de compresion simple y compresion multiple que trabajan
con NH; y R-22 como refrigerantes. Representa el costo relativo al costo de la

instalacion en cascada.

Esto afiade una ventaja mas a los sistemas en cascada pues, como se ha mencionado
antes, el criterio econdmico suele ser mas importante adn que los criterios
termodinamicos y técnicos, y se aprecia que los sistemas en cascada son

econdémicamente competitivos.

COMPARACION DEL PRECIO DE DIFERENTES TIPOS DE
PLANTAS

1.50

1.40+

1.0

1.30

1.20

1.10

Precio relativo
NH3/CO2 (Cascade)

1.00

0.90

0.80-

Recip

-50/+40

R717 Two stage
Recips
-40/+40

R22 Two stage
Recip
-40/+40
R717 Single stage
Screw with Eco.
-40/+40
R717 Two stage
Recip
-50/+40
R22 Two stage
Recip
-50/+40
R717 Single stage

Screw with Eco.

50/+40
R744/R717
Cascade

Figura 48. Comparacion del precio de diferentes tipos de plantas (York International
Corporation, 1998).
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5.4 ANALISIS DE ALTERNATIVAS PARA EL MEJORAMIENTO DE LA
EFICIENCIA TERMODINAMICA DEL SISTEMA EN CASCADA.

Como puede observarse en la tabla 12 (pagina 115), el AW que presenta el CO, es
notablemente inferior al que presenta el NH3; para RC muy similares. Esto se debe a
gue no existe un gran aumento en la entalpia del CO, durante la compresion
isoentropica (ver figura 5 de la pagina 13). Por otro lado, AW estd directamente
relacionado con W y este a su vez con §g; entonces es posible predecir que, si se
incrementa la RC para el ciclo de CO, y se disminuye la RC del ciclo de NHs, se
obtendra una mayor eficiencia del sistema en cascada, pues se lograra una disminucion
del trabajo de compresion para el ciclo de NH3; sin que se produzca un aumento
significativo en el trabajo de compresion del ciclo de CO,. Esto se explica al comparar
el valor del exponencial adiabatico que es mayor para el NH3 que para el CO,, lo que

implica que el primero se recalienta mas facilmente.

Para contrastar la hipotesis anterior, es necesario calcular la eficiencia de sistemas en
cascada en los que RC no sea igual para ambos ciclos; es decir, sistemas en cascada en
los que se cumpla la condicién: RCco, > RCynps. Para este proposito se empled la
misma metodologia aplicada en las secciones 4.2 y 4.3 de éste capitulo, variando Tcoz
y Tonns Y manteniendo constantes Toco2 Y Tnhz, pero siempre manteniendo un AT de

5°C. Los resultados se muestran en la tabla 14 contando con los siguientes datos:

Tocoz2 = -50°C,
TNH3 =27.7°C.

En esta, es posible observar que la méaxima eficiencia se logra con CO, condensando a
-4°C y NH3; evaporando a -9°C (renglén sombreado en color amarillo claro). Si se
disminuye mas la Tco, Y se aumenta Tonus, la disminucion en el trabajo de compresion

del ciclo de NH3; ya no compensa el aumento en el trabajo del ciclo de CO..
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Tabla 14 Eficiencia termodindmica de instalacién en cascada a diferentes condiciones

TCOZ TONH3 AWCOZ

(°C)  (°C)  (kcallkg)

-8 -13 15

-7 -12 15.2
-6 -11 15.5
-5 -10 15.8
-4 -9 15.9
-3 -8 16.4
-2 -7 16.7

de operacion.

AWnn3
(kcal/kg)

48
47
45.3
44
43
413
40.5

RCcoz  RCyhs
4.10 4.19
4.22 4.03
4.34 3.89
4.46 3.63
4.58 351
471 3.40
4.82 3.30

ec

2.87
2.87
2.87
2.87
2.87
2.87
2.87

2.7111
2.7159
2.7291
2.7317
2.7480
2.7414
2.7305

0.9440
0.9456
0.9502
0.9511
0.9568
0.9545
0.9507

Es importante observar como AWco; tiene un muy pequefio aumento a medida que se

incrementa RCco, (al aumentar Tcoy), a diferencia de la gran disminucion en el AWnH3

a medida que disminuye RCyps (al aumentar Tonns). ES precisamente esta condicion la

que permite incrementar la eficiencia del sistema en cascada si tiene una cierta

condicion en la que RCco2 > RCyus. Con este incremento en la eficiencia

termodinamica, es posible aventajar de manera importante al sistema en cascada sobre

el sistema de compresion multiple directa. Esto se puede apreciar en la tabla 15

Tabla 15 Eficiencia termodinamica de sistemas de compresion maltiple.

SISTEMA

Comp. Multiple directa con NH3 (27.7/-50)

Cascada: NH3 (27.7/-13) / CO, (-8/-50)

Cascada: NH3 (27.7/-9) / CO; (-4/-50)

&C

2.8719

2.8719
2.8719

€

2.6242
2.7111
2.7480

T}
0.9137
0.9440
0.9568

El renglon sombreado en color amarillo claro resalta las condiciones de operacion en

las que se obtiene la maxima eficiencia para un sistema en cascada que trabaja en las

condiciones indicadas. Por lo tanto, las condiciones Optimas de operacion para un
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sistema en cascada cuya T, es de -50°C, T de 27.7°C, y que trabaja con NH3 como

refrigerante de alta temperatura y CO, como refrigerante de baja temperatura, son:

Zona de baja temperatura: Zona de alta temperatura:
Tocoz =-50°C. Tonns = -9°C.

Po coz2 = 6.95 kglem?. Ponts = 3.1 kg/lem?.

Tcoz =-4°C. Tnhs = 27.7°C.

Pcoz = 31.92 kglem®. Pnrs = 10.9 kg/em?.

RCco2 = 4.58. RCnws = 3.51.

Es importante aclarar que el disefio de la instalacion en cascada presentado en el
capitulo 11l no cambia, pues la modificacion en las condiciones de operacion de la
instalacion, no son tan drasticas como para cambiar alguno de los criterios empleados
en el disefio de la instalacion; incluso, en el caso de la RC, esta aumenta para el CO,,
pero sin que salga del limite de operacidn del compresor de piston. Para respaldar esto,
la figura 49 muestra que existen compresores de CO, que se fabrican para trabajar bajo
las condiciones de operacion determinadas; es decir, succionando a una presion

correspondiente a -50°C y descargando a una presion correspondiente a -4°C.

TC
o hoc R744
Operating Limits
50 [ 10 HPO & HPC
g
‘E 32| O [t
% 14| -10 HPO/HPC
é -4 |-20
B
g -22] -30 //
8 -40| -40
-s8| -s0
-60 -50 -40 -30 -20 -10 °C
= TE
-76 -58 -40 -22 -4 14

Evaporating temperature
To1eo_1

Figura49 Limites de operacion de compresores de piston para CO; (York International
Corporation, 1998).
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CONCLUSIONES.

» El CO; representa una buena opcion para su utilizacion como refrigerante debido a
que posee propiedades termodinamicas favorables, tales como sus valores bajos de
Ve y sus altos valores de gy; sin embargo, principalmente su bajo valor de Tc y sus
altos niveles de presion, lo limitan a su utilizacion como refrigerante de baja
temperatura en sistemas de produccién de frio en cascada, donde dicha
“desventaja” de los altos valores de presion, se convierte en una ventaja, pues
soluciona el problema de las bajas presiones (0 presiones negativas) en las zonas

de produccion de frio.

> El empleo del CO, como refrigerante, permite dar solucion a problemas
presentados por refrigerantes convencionales, pues su emisién no representa un
problema ecoldgico; ademas, su obtencion no es por fabricacién, sino por
recuperacion de otros procesos, lo que tiene como consecuencia su bajo costo
(aproximadamente tres veces mas barato que otros refrigerantes secundarios), su
venta no esta controlada por monopolios y no aporta un aumento en el volumen
total de CO; en la atmosfera. Por otro lado, no es toxico ni explosivo, por lo que
contribuye a la seguridad de los sistemas de produccién de frio industriales.

» En el disefio de sistemas en cascada que empleen CO, como refrigerante, es
necesario tener en cuenta que se requiere para este refrigerante, de equipos y
accesorios especiales, que sean capaces de soportar las altas presiones a las que
trabaja. Sin embargo, actualmente ya existe en el mercado tecnologia disponible
para esto y se sigue desarrollando en respuesta a la creciente demanda del CO,

como refrigerante en la industria y en refrigeracién comercial.

» Cuando se disefia una instalacion en cascada, es necesario atender a
consideraciones especiales. El material de construccion del ICI debe ser
compatible para ambos refrigerantes; ademas, este equipo debe soportar la
diferencia de presiones provocada por los niveles de presion de cada refrigerante.
La determinacion de sus condiciones de operacion (condiciones intermedias)

merecen un andlisis diferente al que se hace para un sistema de compresion

122



multiple directa, considerando el AT que debe existir para que se lleve a cabo el
intercambio de calor que da lugar a la evaporacion de un refrigerante y la
condensacion del otro. Ademas, es conveniente emplear el conocimiento de las
propiedades de los refrigerantes para conseguir una mayor eficiencia

termodinamica.

Para mejorar la eficiencia termodinamica de un sistema en cascada CO,/NHs, es
conveniente analizar la relacion de compresion de ambos refrigerantes y su
influencia sobre dicha eficiencia, pues de este analisis resulta que el tener
RCc02>RCnns incrementara la eficiencia termodinamica del sistema dentro de un

cierto rango, el cual depende de las condiciones de operacion del sistema.

En general, los sistemas en cascada representan una solucion en varios sentidos
cuando se desea obtener muy bajas temperaturas (aproximadamente a temperaturas
inferiores a -40°C), ya sea en el sentido de la eficiencia termodinamica, del aspecto
econdémico, de seguridad en la planta y niveles de presion a la temperatura de
evaporacién del refrigerante; por ello, este tipo de sistemas, principalmente del
tipo CO,/NH3, han tenido una creciente demanda en Europa en los ultimos afios y
actualmente se encuentran operando en industrias y supermercados en diferentes

paises del mundo.

El objetivo de este trabajo no involucra el establecer el limite practico de
operacion entre los sistemas en cascada y los de compresion maultiple directa que
operan con NH3z como Unico refrigerante, por lo que se recomienda, que en un
trabajo posterior, se contemple el analisis de dicho limite, que permita establecer
con mayor precision bajo que condiciones de operacion resulta conveniente una

instalacion de compresion multiple como directa o en cascada.
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ANEXO 1 Unidades congeladoras en cascada NH3/CO; (York International Corporation, 1998).

Technical data

Pow er con- CO, side CO, Pump- [ CO, Pumps ¥|  CO,/NH, NH, side NH, Conden- Approx.
Capacity V) sumption 2 Compressor sepatator % Cascade Compressor ser w ater Dimensions
Model -50 C [kW] -50 C[kw] / Motor Type / Vol [L] cooler 9 | Motor flow [m3/h] & L x W x H[mm
CAFP 080 82 64 HPO 24 / 37 kW PSH0525/490 | 2x3kw | CASC4020B2 | SMC104S/37 kW 25 4400 x 2000 x 2000
CAFP 120 123 96 HPO 26 / 55 kW PSH0525/490| 2x3kw | CASC4030A2 | SMC106S/55kw 37 4500 x 2000 x 2000
CAFP 160 164 128 HPO 28 / 75 kW PSH0625/760 | 2x3kw | CASC4030B2| SMC108S/75kw 50 4600 x 2000 x 2100
CAFP 200 200 152 HPC 104S/90 kW | PSH0625/760 | 2x3kw | CASC5030A2 | SMC 106E/90 kW 60 4700 x 2000 x 2100
CAFP 300 300 228 HPC 106S / 132 kW |PSH0825/1340( 2x 4.5kw | CASC5030B2 | SMC 112L / 160 kw 90 5300 x 2200 x 2200
CAFP 400 400 304 HPC 108S / 200 kW |PSH0825/1340( 2x 4.5kwW | CASC6030B2 | SMC 112E/200 kw 120 5500 x 2200 x 2300

1): Capacity is based on 50Hz and -50C evaporation temperature in CO, pump separator. Furthermore

25C/ 30C cooling w ater to / from condenser.

2): Pow er consumption is compressors only.

3): Size based on sufficient separation w hen half filled w ith liquid.

4): One pump is stand by. Size based on liquid circulation rate 3 and a liquid head of 25 m.

5): Based on -5C CO, condensing temperature and -10C NH, evaporating temperature.

6): Based on 25C inlet w ater temperature and 30C outlet w ater temperature.
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Diagrama Presion - Entalpia para el amoniaco NHz (Bonauguri, 1981).

ANEXO 2
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Entalpia A

Diagramma di Mollier, log p - entalpia # per ammoniaca (NH,)

1 kcal/kg °C

100 kcal/kg & stiq =

A O°C si & poste hig
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