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I N T R o D u e e I o N 

En los últimos años se han visto reducidas las

reservas de energéticos fósiles, lo cual ha originado que 

además de que su precio vaya en aumento, en zonas poco a~ 

cesibles sea aún más difícil su abastecimiento. 

Por tal motivo se está desarrollando la invest! 

gaci6n y aplicación de nuevas formas de energía. 

Una de ellas es la energía solar, la cual tie

ne las ventajas de su nulo costo de adquisición y de no -

producir la más mínima contaminación ambiental. 

Uno de los principales obstáculos para el uso -

de la energía solar es la baja eficiencia de transforma-

ci6n y utilización en los sistemas termodinámicos. 

Sin embargo, el auge que ha tenido la investig~ 

ci6n de la aplicación de la energía solar para sustituir

otras fuentes de energía da idea de la forma en que se p~ 



drln solucionar diversos problemas. 

Uno de los posibles usos de la energla solar, -

el enfriamiento, ha sido desarrollado con mucho entusias

mo. 

En zonas de altas temperaturas existe gran int~ 

rés en unidades de enfriamiento cuyo costo de operación -

sea bajo, ya que. los equipos disponibles actualmente son

caros y el costo de la energía para operarlos es alto. 

El objetivo de este trabajo es desarrollar el -

diseño de un sistema de aire acondicionado solar domésti

co para operar en la ciudad de Mexicali, B.C., que es una 

de las más calurosas de la República Mexicana y uno de -

los lugares donde más energía eléctrica se consume para -

fines de acondicionamiento térmico. 

Este sistema tiene la particularidad de no te-

ner partes móviles como bombas o válvulas, ya que el fluí 

do refrigerante circula por gravedad y por diferencia de

densidades. Unicamente se cuenta con un pequeño ventila

dor para hacer circular el aire frío en el espacio acondi 

clonado. 

Corno consecuencia de esto. se tiene un hajo co~ 

to de mantenimiento. 
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Se presenta el diseño inicial pasando por alto

la optimización y construcción del equipo por quedar fue

ra de l·os objetivos de este seminario, considerando que -

pueda ser de utilidad para estudios posteriores. 



CAPITULO 

GENERALIDAQES SOBRE REFRIGERACION 

POR ABSORC ION 

l. PRINCIPIOS DE OPERACION 

Máquina simple de Absorci6n. Consideremos una

máquina sencilla de absorción como la que se ilustra a -

continuación. 

1 1 1 1 1 1 1 1 

1 1 
e 

o 

'17 

SOLUCl0fl = '7 

Ar.UA ~ 

AMONIACO 

B 

Este aparato consta de dos recipientes A y B co 

nectados por dos tubos e y D. El tubo C tiene una serie

de aletas entre las cuales circula aire. El recipiente A 
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está parcialmente lleno de agua pura destilada, que es e~ 

friada y puede absorber el amoniaco de una fuente exterior. 

Después de esta carga, el sistema es cerrado herméticame~ 

te respecto al exterior. 

Si se aplica calor al recipiente A, la tempera

tura de la solución de aMoniaco en agua aumentará. ~ste

incremento de temperatura disminuye la capacidad del agua 

para retener el amoniaco y, en consecuencia, el vapor de

amoniaco se desprenderá y pasará a través del tubo C. Al

rededor de este tubo se hace pasar una corriente de aire

que extrae el calor del amoniaco, por lo que este se li-

cúa, éste amoniaco .líquido pasa entonces al interior del

recipiente B. Después de haber aumentado suficientemente 

la temperatura del recipiente A, se habrá recogido en el

recipiente B una cantidad de amoniaco líquido igual a la

cantidad que ha salido del recipiente A. Esta cantidad -

puede ser una parte, o todo el amoniaco absorbido por el

agua en el recipiente A. Luego se retira la fuente de ca 

lar del recipiente A y se deja que este se enfríe. Al en 

friarse el agua, su aptitud para absorber amoniaco aumen

ta y absorberá el vapor del recipiente B, através del tu

bo B. Como este proceso continua, el amoniaco líquido del 

rp~iriente g se evapor~ y al hacerlo, naturalmente absor

be calor primero absorbe su propio calor, rebajando por -

consiguiente su temperatura hasta que esta sea inferior -
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a la temperatura ambiente, luego absorbe calor del espa-

cio circundante. 

Durante el proceso de absorci6n, el agua del r~ 

cipiente A, que absorbe el vapor de amoniaco, experimenta 

un aumento de temperatura debido a lo que se conoce co~o

calor de absorción. Si M se extrae este calor, la temper!I. 

tura del agua aumentará hasta que no pueda producirse más 

absorción y entonces cesará toda la evaporaci6n del amo-

niaco, en el recipiente B. Por consiguiente, se debe en

friar el absorbedor A durante el proceso de absorci6n. E~ 

to se puede hacer dirigiendo una corriente de aire hasta

el recipiente, cuando se haya evaporado todo el amoniaco

líquido del recipiente B, el agua del recipiente A estará 

cargada con su contenido original de amoniaco. Entonces

este sistema está en condiciones de repetir el proceso. 

La figura I.1 muestra un sistema básico de ab-

sorci6n, el cual difiere de un sistema de refrigeración -

por compresión en que el compresor es substituido por el

conjunto generador absorbedor, el cual comprime el vapor

refrigerante desde la presión, del evaporador a .la del -

condensador. 

De acuerdo a la variación de presión del refri

gerante pueden considerarse dos secciones en el sistema:

una de alta presión en el generador y el condensador y 

otra de baja presión en el evaporador y el absorbedor. 
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2. SISTEMA DE ABSORCION CONTINUOS E INTERMITENTES 

Existen dos tipos principales de sistemas de re 

frigeraci6n por absorción; uno utilizando material absor 

bente sólido y el otro usando un absorbente líquido. El

primero, puede ejemplificarse con el de Faraday el cual -

usa absorbente sólido, el segundo con el electrolux el -

cual usa absorbente líquido. 

Otra clasificación para los sistemas de absor--

ción es: 

1. Sistemas continuos 

2. Sistemas Intermitentes 

Las aplicaciones de un sistema de refrigeraci6n

por absorción, pueden ser domésticas. industriales y en -

unidades de aire acondicionado. 

También pueden ser identificados por el tipo de 

fuente para generar la energía calorffica: gasolina, -

diesel, petróleo, gas natural, energía eléctrica o ener-

gía solar. 

SISTEMA DE ABSORCION INTERMITENTE: 

En este tipo de sistemas la mezcla del absorbe~ 
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te y el refrigerante está contenida en el 9enerador, al -

cual se le aplica .una fuente de calor, induciendo al re-

frigerante en forma de vapor fuera de la mezcla. Este V! 

por circula a través de un tubo y continua hasta un ser-

pentín enfriado por agua, en donde se condensa el refrig~ 

rante; éste liquido, pasa a un receptor de líquido y de

aquí pasa al evaporador. 

Este proceso continua por un tiempo relativame~ 

te corto, hasta que el refrigerante a sido ligerado com-

pletamente del absorbente y la fuente de calor a sido su

primida. 

Cuando el absorbente se ha enfriado a la tempe

ratura .ambiente, tiende a reabsorber el vapor de refrige

rante contenido en el evaporador. 

En otras palabras, el calor aplicado al genera

dor induce al refrigerante contenido en el. a pasar al 

evaporador. El refrigerante vaporiza en el evaporador y

regresa al generador lentamente. La tabla 1.1 muestra las 

tres etapas de operación de un sistema de absorción inter 

mi tente. 
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TABLA. I. l. 

Las tres etapas de operación de un sistema in-

termitente pueden reprecentarse de la siguiente forma. 

ETAPA 

1 

2 

3 

FUNCION 

Generación 
Condensa-
ción y al
mac~naje -
del refd
gerante. 

Enfri amierr_ 
to de 1 a -
solución -
débil 

Evaporación 
y absorción 
del refri g~ 
rante. 

NIVEL DE 
PRESIDN 

Alta en
tado el -
sistema. 

Decre- -
ciente -
en el g~ 
nerador; 
alta en
el dep6-
s ita de
ref. 1 í

quido. 

Baja en
tado el
sistema 

ASPECTOS 
TERIHCOS 

Suministro 
de calor -
en el gen~ 

radar Y di 
sipación -
del calor
de conden
sación. 

Disipación 
del calor
sensible -
de la sol!!. 
ción débil. 

Efecto re
frigerante 
en el eva
porador y

disipación 
del calor-
de absorción. 

VALVULA 

Abierta 

Cerrada 

Abierta 
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SISTEMAS DE ABSORCION CONTINUOS 

A diferencia del sistema intermitente, el cual

opera durante intervalos dependiendo de la duración de c~ 

da etapa, el sistema continuo puede operar durante un pe

ríodo definido de tie~po ya que cuenta con un conjunto g~ 

nerador - absorbedor interconectados por medio de un in-

tercambiador de calor, asf como de un sistema para mante

ner los niveles de presión adecuados en cada etapa. 

Es conveniente hacer notar que el sistema de -

aire acondicionado diseñado en este seminario, trabajará

como un sistema contfnuo durante el tiempo en el cual la

energía solar radie calor sobre el generador diseñado co

mo colector de radiación solar. 

Cuando la radiación solar deja de actuar sobre

el generador, el sistema dejará de funcionar debido a que 

la temperatura.disminuirá y el refrigerante no se genera

rá, en otras palabras, será un sistema continuo operando

durante el periodo de tiempo que actúa la insolación so-

bre el generador. 

A continuación se hará la descripción de un sis 

tema continuo utilizando amoniaco como refrigerante y 

agua como absorbente. 



12 

La descr~pción se hará fundamentada en el prin

cipio de las presiones parci~les (Ley de Dalton) utiliza

do por la Compañía Servel en el diseño de sus refrigerad.Q. 

res domésticos. 

La figura No. I .2 ·muestra el sistema de refrig~ 

ración por absorci6n continuo usando amoniaco, agua e hi

dr6geno, diseñado por la Compañía Servel. 

Cuando el calor se aplica al generador, el va-

por de amoniaco se eleva desde la soluci6n fuerte a tra-

vés de un tubo hacia el rectificador el cual removerá los 

residuos de agua contenidos en el vcpor de amoniaco. 

El vapor de amoniaco caliente pasa entonces del 

rectificador al condensador, en donde se condensa por e~ 

fri ami en to. 

El amoniaco liquido mantiene un nivel en el co!.!_ 

densador, produciendo un flujo de el mismo hacia el com-

partimiento evaporador; el hidrógeno es alimentado ento~ 

ces al evaporador, permitiendo al amoniaco líquido evapo

rarse, (Principio de Da_l ton) a una baja presión y temper!!_ 

tura. Durante el proceso de evaporación, el amoniaco ab

sorberá calor del medio, produciendo el efecto de refrig~ 

ración. 

La mezcla del vapor de amoniaco e hidrógeno al-
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sal ir del evaporador.; cir'cula hacia ji.bajo, a través del -

tubo crintral de ca~biadorlde calor de gales iumbo al ab-

sorbedqr, produ¿iendo un intercambio.de calor con el hi-

dr6g~no caliente qü~ circula haci~ el evaporador. 

Durante este tiempo una solución débil de amo-

niaco y agua, fluye por gravedad·del generador a la parte 

a1ta del absorbedor a través del cambiador de cal~r del -

ltquido. Aquí se pone en contacto con la mezcla del va-

por de amoniaco e hidrógeno que viene del evaporador a -

través del cambiador de calor de gases. 

·La soluci6n débil fría absorberá el vapor de :.

amoniaco quedando el _hidrógeno en 1 ibertad, debido a que

éste· es: insoluble en el agua regresando al evaporador por 

el cambiador de calor de gases • . 
I 

La solución fuerte regresa al ~enerador, a tra
' vés del cambiador de calor del líquido en' donde se inici!!_ 

rá el ciclo. 
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3. LA .REFRIGERACION Y EL AIRE ACONDICIONADO CON ENERGIA

SOLAR: 

El hecho de que el proceso de refrigeración por 

absorción requiere para su operación únicamente de una -

fuente térmica, ha sido la razón para estudiar la aplica

ción de la energía solar en ese proceso. Se han hecho v~ 

rios esfuerzos en ese sentido; entre los trabajos más i~ 

portantes se encuentran los siguientes: 

Trombe y Foex (1) desarrollaron un equipo de re

frigeración intermitente operando con un captador solar - , 

de 1.5 m2, obteniendo 6 kgs. de hielo. El carácter inter 

mitente del sistema y problemas de almacenam~ento no per

miten una escalación industrial. 

Chinnappa (2) ha estudiado los parámetros de.di 

seRo de equipo de absorción, asi como el funcionamiento -

de un prototipo intermitente. El colector que empleó es

de 2 m2 y el condensador y absorbedor son enfriados con -

agua a 2BºC. Sus eficiencias (COP) fueron del orden de -

0.25. 

Sargent y Beckman (3) han estudiado la influen

cia de los niveles térmico y de las cargas térmicas sobre 

el COP de este tipo de sistemas, analizando la eficiencia 

que tienen las propiedades termodinámicas de diversas mez 
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clas absorbente - refrigerante, es especial, el efecto de 

la entalpia de soluciones durante la absorción. 

Swartman (4) ha comparado las caracterfsticas -

termodinámicas de equipos de refrigeración por absorción

intermitentes utilizando mezclas de amoniaco-agua y de -

amoniaco-tiocianato de sodio, así como la alternativa de

centar con un generador integrad~ al captado solar o a la 

separación de estos equipos. 

Satcunanathan (5) ha desarrollado un modelo ma

temático simplificado que describe la operación de un re

frigerador continuo operando con bombas y válvulas de ex

pansión. Mediante su modelo puede predecirse el efecto -

de los niveles térmicos sobre el CGP del sistema y sobre

los niveles de concentración. 

La aplicación de la energfa solar en procesos -

de aire acondicionado presenta la gran ventaja de que la

potencia frigorífica entregada por un equipo de este tipo 

es máxima, cuando los requerimientos son máximos. Es de

cir, a máxima insolación corresponde la máxima potencia -

frigorffica. En ~sta área de trabajo existen pocas refe

rencias bibliográficas. 

Dao (6) ha estudiado el proceso de absorción --
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aplicado al aire acondicionado utilizando un equipo conti 

nuo, operado con bombas de circulación y válvulas de ex-

pansi6n. Sus resultados demuestran la factibilidad técni 

ca de estos equipos. 

En general puede decirse que el enfoque de los

trabajos realizados ha sido hacia los siguientes puntos: 

Análisis termodinámico del proceso. 

Análisis de la influencia de los niveles térmi

cos de operación sobre el COP. 

Desarrollo de captadores solares planos. 

Investigación de nuevas mezclas. 

Análisis comparativo de equipos continuos e in

termitentes. 

Transferencia de calor con cambios de fase. 

FluJo en dos fases. 
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4. 
: _, . . 

IMPORTANCIA DEL AIRE ACONDICIONADO SOLAR EN LA CIUDAD 

DE MEXICALI, MEXICO 

Debido a que el costo principal en una unidad -

de absorción es la energ1a térmica consumida en el gener~ 

dor, la idea de aplicar la energía solar a estos sistemas 

ha sido acogida con gran entusiasmo, sobre todo en ciuda

des en donde las tarifas de la energía eléctrica son ele

vadas y la insolaci6n es adecuada. 

La insolaci6n promedio anual que se percibe en

la ciudad de Mexicali, es de 577.25 cal/cm2 d1a. ref. --

( 9). 

La tabla No. 1.2 muestra la tarifa de energía

.eléctrica para uso doméstico en la RepQblica Mexicana 

(C.F.E. dic. 76). Durante la estaci6n de verano, en la -

ciudad de Mexicali, la tarifa de energ1a eléctrica perma-

nece constante, para cualquier uso y consumo, en un valor 

de 0.4 pesos Kw.- Hr, es decir durante esta época existe

subsidio Federal. 

Si tomamos en cuenta que durante esta época, el 

consumo de energía eléctrica es muy elevado debido a que-

las unidades de aire acondicionado permanecen la mayor -

parte del día funcionando, el uso de energía solar, sería 
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de gran ayuda, ya que el costo de ésta es nulo, asl co~o

también se reduciría el costo de Mantenimiento debido a -

que estas unidades pueden diseñarse sin partes móviles. 

La utilización de la energla solar en el proce

so de aire acondicionado presenta interls tanto para la -

C.F.E. como para el usuario particular, por lo que el ok 

jetivo de este trabajo es el diseño de una unidad compati 

ble con las restricciones y necesidades antes mencionadas. 

Costo por Kw - Hr Consumo Kw - Hr 

$ 0.484 l a 50 

$ 0.824 51 a 100 

$ 1.485 100 ó más 

TABLA I. 2· 

Tabla I.2 - tarifa de energía eléctrica 

~/ Diciembre 1976 C.F.E. 
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ii. OBJETIVO 

Para el diseño de las diferentes partes del ªP! 

rato será necesario identificar las condiciones limitan-

tes así como fijar otras de acuerdo a lo que es conve- -

niente. Estas condiciones serán el punto de partida para 

llevar a cabo el diseño. 

El objetivo de esta primera parte consiste en -

la identificación, selección y cálculo de las condiciones 

básicas de operación del aparato. 

iii. IDENTIFICACION DE LAS "CONDICIONES LIMITANTES O TEM 

PERATURAS BASieAS". 

Por medio de la siguiente figura, se identific! 

rán las condiciones limitantes e invariables que existen

en cada uno de los componentes del sistema de aire acondi 

cionado: 

Te 

TG 

TE 

TA 

TG BOºe 

Te 35ºe 

TA Te 

TA JSºe 
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Las temperaturas mostradas en la ftg. • son-

las condiciónes limttantes e invariables bajo las cuales

el diseño se adaptará. éstos se llamarán "Temperaturas -

Básicas". 

IV. ~BASES INVARIABLES DEL DISEílO" 

En funci6n de la temperatura ambiente, la cual-

corresponde a la de condensación (T~ JSºC) se obtendrá-

la presión total dentro del sistema, entrando a la' Tabla

II.1 con la temperatura de JSºC, se tiene una presión de 

13.32 ATM. 

Por los principios de funcionamiento del apara

to se conoce que éste trabaja a presión constante en cual 

quiera de sus puntos. deduciendo que el generador solar -

trábaja a igual presión, por lo tanto PG =Pe= 13.32 -

ATM. También se conoce la temperatura que alcanza el ge

nerador solar, TG = 80ºC, con estos ~atos y utilizando -

la gráfica de solución amoniaco - agua Grafica II.1. se

determina la concentración de la soluci6n débil xd=0.456 

que es el punto de equilibrio a una temperatura de 80ºC -

'en el generador. Los valores de TG, PG y Xd determinan 

el estado de la s~luci6n débil, que identifica un punto -

de equilibrio en la gráfica amoniaco-agua (Gráfica II.1). 
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Todos.·los datos anteriormente mencionados, forma

ran las "Bases invariables de disefio" mismas que se pre-

sentan en la siguiente Tabla: 

Temperatura de Condensación (Te) 35°C 

Tempera tura en el Absorbedor (TA) 35ºC 

Tempera tura en el Generador (TG) BOºC 

Presión en el Generador (PG) 13.32 atm 

kg NH 
Concentración Sol. debil (Xd) 0.456 3 

kg sol . 
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V. CALCULO DE LAS CONDICIONES DE OPERACION 

Con objeto de facilitar la distribución de os

r~sultados de acuerdo a los datos que se tengan se c ns

truirán tablas para cada uno de estos. 

En la parte superior de las tablas se presenta

rán las "bases invariables del dise~o", ya que estos, no

cambian siempre y cuando no cambie la temperatura de con

depsación que en este caso particular es Te = 35ºC. 

En la parte inferior de las tablas se tienen -

las columnas que se irán formando de izquierda a derecha, 

como se indica: 

En la primera columna se supondrán diferentes -

concentraciones de la solución fuerte xf. 

La segunda columna, estará formada por la di fe· 

rencla (6X) entre la concentración de la solución fuerte

y la dibil ya conocida, .la concentración fuerte xf vari! 

rá en cada caso, mientras la concentración débil xd per 

manecera constante, ya que forma parte de las bases inva

riables. 

,.·;:., .. 
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Teréera. Esta columna está formada por 1 a pre

si6n de ábsorci6rí PA. dentro del absórbedor, la cual se 

obtiene de la forma siguiente: 

Con la concentraci6n fuerte supuesta xf. con la 

t~mperatura de absorción TA y con la gráfica de solución 

de amoniaco-agua (II.l) ésta presión PA será la que com

prende al punto de intersección entre la linea de TA Y-

1 a 1 i nea de concentración xf que existen en 1 a gráfica. 

La cuarta col~mna se formará por las presiones

de evaporación del amoniaco PE dentro del separador. E~ 

ta presi6n será igual a la presión de absorción, ya que -

ambas partes del aparato trabajan a igual presión, por lo 

tanto: 

Las presiones del absorbedor y evaporador son -

meQores a las presiones del generador, y condensador; de 

aquí que las presiones del absorbedor y evaporador se co~ 

plementan con la presión parcial del hidrógeno PP H , ha~ 

ta alcanzar la presión total del aparato. Esta presión -

parcial del hidrógeno (Pp H ) , formará la quinta columna

de las tablas. 

Conociendo la presi6n de evaporación del amoni!l._ 
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co en el evaporador PE y con tabl~s de vapor de amonia

co se obtendrá·la temperatura de evaporación del amoniaco 

TE, fqrmando la sexta columna. 

Septima columna de las tablas. Se forma con el 

calor latente del amoniaco hfq, obteniendose en las ta-

blas de vapor de amoniaco y con la temperatur~ o presión

de evaporación que ya conocemos (TE 6 PE). 

sic o 

Octava c~_lumna. Estará formada por el flujo m! 
rf¡ 

de amoniaco NH3. necesario para disipar la carga 

de calor QE del cuarto para el cual se diseña el apara

.to (Ver cálculo de la carga termica). 

Novena y_ Decima columna. La primera, se forma-

rá con el flujo másico de solución fuert~ necesaria msf 

para que se desprenda del generador el f1 uj o másico de --
amoniaco que se necesita rtlNH 

3 

La segunda se formarl con el flujo másico de s~ 

lución débil resultante lhsd 

Para el cálculo de la novena y decima columna -

se hacen los siguientes balances dentro del generador: 
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BALANCE DE MASA TOTAL EN EL GENERADOR 

ms f = lhsd + mNH - Ec · l 
3 

-BALANCE DE AMONIACO EN EL GENERADOR 

msf Xf = msd xd + mNH
3

XNH
3 
~ Ec. 2 

De las dos ecuaciones anteriores se calculan --

las 2 incognitas que son msf y msd; todas las demas CO!!!. 

ponentes son conocidos, teniendo así un sistema de 2 ecua 

clones con 2 incognitas. 

Con la décima columna quedará formada una de -

las tablas aplicable solamente para un valor de la tempe-

ratura de condensación Te , pues si toma otro valor, se

formará otra tabla con sus exclusivas bases invariables,-

siguiendo la misma secuencia presentada. Así formaremos-

tantas tablas como valores diferentes se le dan a Te , en 

este caso formaremos una tabla para cada uno de los valo-

res siguientes de T . 
00. 

43ºC, 40ºC, 35°C, 30ºC y 25ºC. 

De estas cinco temperaturas se tomó a 35ºC co

mo temperatura de diseño para el aparato de refrigeración. 

Las razones fundamentales de haber seleccionado 
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-a esta temperatura son los siguientes: 

l o -. Un estudio de las tem~eraturas que se han-

obtenido diariamente durante varios: años en l~ ciudad de-

Mexicali, B.C., seleccionando a la temperatura media pre

dominante durante el verano como temperatura de dise~o 

del aparato. En esta ciudad, en la temporada de calor 

hay días en que la temperatura máxima sobrepasa los 45°C, 

pero solo son unas cuantas horas al día y el mínimo de e~ 

tos días al año es mínimo, así fué tomado el criterio de

tener a la temperatura media predominante durante el ver~ 

no como temperatura de diseño. 

22. Un análisis del comportamiento que tiene -

el aparato en cada una de las tablas formadas páginas ad~ 

lante, haciendolo en la forma siguiente: 

En la parte superior de cada una de las tablas

formadas se encuentran "las bases invariables del diseño". 

Los valores de estas bases invariables son fun-

ci6n directa de la temperatura de condensación Te , a -

excepci6n de TG. Por To tanto estas variables permanec! 

rán fijas mientras no cambie el valor de T
00

, motivo por

el cual sus valores son diferentes en cada una de la5 ta-

blas, ya que se toma como base diferentes temperaturas T
00

• 
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Como se mencionó anteriormente, la temperatura

TG es la exep:ión ya que ésta no .puede cambiar por la -

limitación que presenta el tipo de captador solar, por lo 

que esta temperatura permanecera CTF. en todas las tablaL 

Así, en la parte superior de la tabla No. 1 

tendremos unos valores fijos para las varia

bles qu~ forman las "bases invariables del disefto". 

Además, en la parte inferior de las tablas exi~ 

ten diez columnas, en cada columna se encuentran de iz- -

quierda a .derecha las siguientes variables: 

H 
xf. 6x. PA ' PE ' Pp ' TE ' hfg ' 

mNH • msf Y msd 
3 

Para la primera variable xf (en la 12 columna), 

se dan arbitrariamente diferentes valores para observar -

el comportamiento de los otros variables. Por ejemplo: -

si analizamos la tabla No. 1 se tiene que: 

En el primer renglón, se dá un valor a Xf = 0.4 

con lo cual es imposible que trabaje la máquina ya que la 

concentración de la solución débil es más alta que la fuer 

te (Xd = 0.51, ver "bases invariables del diseno" de la -



34 

tabla No.· 1), esto explica que ax tenga un ~alar negat! 

vo, rechazando de inmediato esta situaci6n. 

El segundo valor para xf = 0.5 (segundo ren- -

glón), se mantiene· la misma situación del primer valor -

asignado a xf = 0.4. 

Para el tercer valor de xf = 0.6 (tercer ren-

glón)¡ ya se obtiene un valor positivo para &x ; esto -

Implica que la concentración de la solución fuerte xf es 

mayor que la concentración de la solución débil xd. Una 

vez obtenido un valor positivo para ax se analizarán 

los siguientes valores de las columnas en este renglón 

que son: PA PE Pp H 
TE hfg illNH • lhs f y rllsd . . . . . 

3 

Según la formación de la tabla, los valores de-

estas variables son adecuadas para el funcionamiento del

aparato de refrigeración, pero deben hacerse algunas acl~ 

raciones: 

En el valor de TE = 20.89ºC es una temperatu

ra muy alta para nuestra finalidad; además el valor de -

.~· ltisf = 128.2 
h • 

también s~ considera un flujo muy alt~ 

·pero aún con estos valores puede funcionar el aparato de-

refrigeración. 



35 

. Para el .cuarto y qufoto valor de -xf ." O. 7 y 0.8 

{ 12, columna), aún cuando se tiene una llX positivo, los

valores de TE se elevan demasiado, inutilizando estas -

cálculos. 

En igual forma se van analizando las otras 4 t~ 

blas y haciendo una evaluación de todas ellas, se conclu

ye que el renglón de xf = 0.6 de la tabla No. 3, corres

pondiente a la temperatura re 35ºC, resultan los valo

res más adecuados para las bases fundamentales del diseño, 

obteniendo así la segunda razón de tener a Te " 35ºC c.Q_ 

mo temperatura de diseño. 

DINAMICA DEL APARATO Y CDNDICIO~ES DE OPERACION 

Es importante señalar que las bases de diseño -

que se seleccionaron son unicamente las condiciones de 

funcionamiento cuando se conjuntan cierta temperatura a~ 

biente y nivel de insolación es decir son las condiciones 

de operación para un caso individual. El sistema de tres 

componentes (NH 3 - H2o - H2) tiene la característica de

comportarse dinámicamente al ocurrir un cambio en las va 

riables ambiente (Tamb. y nivel de insolación). Las ta 

bias presentadas demuestra a que nivel de operación se 

ajusta el aparato al ocurrir un cambio en la temperatura

ambiente. Es necesario llevar a cabo un análisis más pr~ 
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fundo del comportamierito ·dinámico del ·sistema~ tomando en 

cuenta el efecto del ambiente sobre la T G , asf como el 

efecto sobre la carga de refrigeraci6n QE. La construc

ción y pruebas de un sistema como el diseñado permitirfa

el análisis necesario. 

Vi. DIAGRAMA DE FLUJO DEL CALCULO NUMERICO PARA LA FORMa_ 

CION DE LAS TABLAS. 

T diseño 35ºC 

Te T"" 35º e 

Pe = 13.32 ATM. 

P. total 
del aparato 

Pe =13.32ATM. 

kg 
0.456 

kg 

80ºC 

k9 NH 3 0.6.---.0-
kg sold. 

PA = 6.95 ATM. 

Grafica NH3-H20 
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1 1 
1 1 

t 
1 

PE = PA - 6. 95 ATM. Pp H = Pe - PA 

= 6.37 ATM. 

1 t 
TE = 13.89ºC Pp H = Pe - PE 

hfg = calor latente = 521 ~ 
= 6.37 ATM. 

1 Q = 26,400 BTU 1 
1 h 1 

1 lhNH =-º- = 23 ~1 
1 3 hfg h . 

XNH = 100% = 1.0 
3 

1 xd = 45.6% = o.456 
t--

xf = 60% = 0.6 

t 1 

SIST. DE 2 ECS. CON 2 INCOGNITAS 

lhsf = lhsd + lhNH - Ec. 1 
3 

lhsf X = msd xd + mNH XNH - Ec. 2 f 3 3 

RESOLVIENDO: 

lfls f = 86.8888 kg solf 

h 

kgr. sold 
lflsd = 63.8888 

h 



TABLA No. 1 Too • 43ºC 

B~SES INVARIABLES DEL DtSERO ~-) 

CONDICIONES LIMITANTES O TEMPERATURAS BASICAS COND!CIONES QUE SON FUNCIONES DIRECTAS DE LAS TEMPS. 
BASICAS . · · · . , 

Tm = TEMP. DISEÑO = 43°C TA = T00 ~ 43ºC Pe = 15.3 ATM kg • NH3. 
T CONON = T00 = 43°C TG = 80ºC PG = 16.67 ATM xd = o.51 

kg . sol. 

FORMACION DE COLUMNAS 

Xf 
PA PE Pp H TE 

hNH3 111NH . msf 111sd kg • NH3 
fg 3 

kg • NH3 ATM ATM ATM ºC BTU ~ .[_,_ filL..:_ lL:... s_,_ lL:... 
kg • sol. Lb h s h s h s .• 

0.4 - 0.11 3.5 3.5 13.17 - 5.0 X X X X 

0.5 - 0.01 5.0 5.0 11.67 4.5 X X X X 

0.6 0.09 8.7 8.7 7.97 20.89 509 23.55 128.20 104.65 
6.54 35.61 29.07 

0.7 0.19 11.2 11.2 5.47 29.10 495 24.21 62.43 38.22 
6.73 17.34 10.62 

0.8 0.29 13.5 13.5 3.17 35.50 483 24.81 41.92 17 .10 
6.89 11.64 4.75 

Vi i. PRESENTAC ION DE LAS TABLAS 

w 
00 



TABLA No. 2 c_T.; = 40°C_ 

BASES INVARIABLES DEL DISEÑO 

~ONDIC!ONES LIMITANTES O TEMPERATURAS BASICAS CONDICIONES QUE SON FUNCIONES DIRECTAS DE LAS TEMPS. 
BASICAS 

¡r.,, = TEMP. DISEÑO = 40ºC TA = T"' = 40ºC Pe= 15.3 ATM ~~ 
~ CONON = T"' = 40°C TG = SOºC xd = 0.478 

kg • sol. 

FORMACION DE COLUMNAS 

xf t.x 
PA PE Pp H . TE hfg 111NH 111sf lflsd 

kg • NH3 3 
kg . NH3 ATM ATM ATM ºC BTU ~9....:.. ~ .9....:. fil¡__,_ 9....:.. 

kg . sol. Lb h s h • s h • s 

0.4 - 0.087 3.0 3.0 12.3 - 8.9 X X X X 

0.5 0.013 . 5.4 5.4 9.B 6.7 532.0 22.53 BB9. ll 886.57 
6.26 246.97 246.27 

0.6 0.113 B.O B.O 7.3 lB.3 513.5 23.34 105.95 82.61 
6.4B 29.43 22.95 

0.7 0.213 10.2 10.2 5.1 26.0 499.9 23.98 57 .725 33. 78 
6.66 16.03 9.3B 

l o.a 0.313 12.6 12.6 2.7 33.0 4B7.0 24.61 40.34 15. 73 
6.B4. 11.20 4.37 

1 

.... 
ID . 



TABLA No. 3 Tao = 35ºC 

BASES INVARIABLES DEL DISEÑO 

CONDICIONES LIMITTANTES O TEMPERATU~ BASICAS CONDICIONES QUE SON FUNCIONES DIRECTAS DE LAS TEMPS. 
BASICAS 

1m = TEMP. DISEÑO= 35°C TA=Tm=35ºC Pe = 13.32 ATM kg . NH3 
T CONON = Tm = 35ºC TG = 80ºC PG = 13.32 ATM xd = o.456 

kg . ·sol. 
--

FORMACION DE COLUMNAS 

Xf t.x 
PA PE 

PI' H 
TE hfg 111NH 111sf m~d 

kg . NH3 
2 

!!¡__,_ 3.!L.!.. kg . NH3 ATM ATM ATM ºC lli. 15.L. .!L.!.. ~ .!L.!.. 
kg . sol. lb h s h s h • s 

"' ~ 
0.4 - 0.056 2.50 2.50 10.82 -13.20 562.6 X X X 

0.5 0.044 4.60 4.60 8.72 2.22 539.7 22.21 274. 54 252.33 
6 .17 76.22 70.09 

0.6 0.144 6.95 6.95 6.38 13.89 521.0 23.00 86.89 63.89 
6.40 24.14 17.75 

0.7 0.244 9.00 9.00 4.32 21.95 507.1 23.64 52. 71 29.06 
6. 57 14.64 8.07 

o.a 0.344 10.40 10.40 . 2.90 26.67 498.7 24.00 37. 95 13.95 
6.67 10.54 3.87 

TABLA DE LA TEMPERATURA DE DISEÑO 



TABLA No. 4 T"' 30°C 
--

BASES INVARIABLES DEL DISEÑO 

CONDICIONES LIMITAHTES O TEMPERATURAS BASlCAS CONDICIONES-QUE SON FUNCIONES DIRECTAS DE LAS 
¡ TEMPS; BAS I CAS --

T = TEMP. DISEílO = 30°C TA= T = 30°C Pe= 11.5 ATM kg . NH3 
T CONON = T = 30ºC TG = SOºC PG = 11.5 ATM Xd = 0.433 ----

k~ . sol. 
--

~ 
FORMACION OE COLUMNAS 

-
Xf tix p PE PP H TE hfg mNH msf º1sd kg . NH3 A 2 BTU ~3L ~· .L !!L. \L.:_ kg • NH3 l\TM l\TM ATM ºC 

kg_. sol. Lb h . s h • s h • s 

0.4 - 0.033 2.2 2.2 9;3 -16.40 X X X X 

0.5 0.067 4.0 4.0 7.5 - 1.56 545.0 22.0 186.12 164.13 
6.1 51. 70 45.59 

0.6 0.167 6.0 6.0 5.5 9.67 528.0 22.7 77.0B 54.37 
6,3 21.41 15.10 

0.7 0.267 B.O B.O 3.5 18.30 513.5 23.4 49.69 26.30 
6.5 13.BO 7.30 

o.a 0.367 9.4 9.4 2.1 23.30 505.0 23.7 36.61 12.91 
6.6 10 .17 3.59 



TABLA No. 5 Tm = 25ºC - . 

BASES' INVARIABLES 'DEL DISERO 

CONDICIONES LlMITANTES O TEMPERATURAS,.BASICAS CONDICIONES QUE SON FÜNClONES DIRECTAS DE LAS .. TEMl'S. 
' BASICAS ' ' ,, 

' 

Tm = TEMP, DISEÑO = 25°C TA = Tm = 25ºC Pe " 9.9 ATM kg . NHj 

T CONON·= T00 = 25ºC T6 = ao•c PG = 9.9 ATM xd = o.402 
kg . sol. 

F.O.RMAC ION DE COLUMNAS 

Xf fo.X PA PE Pp H TE hfg l!JNH i!lsf msd 
kg.' NH3 

2 3 
kg • NH 3 ATH ATM ATM ºC BTU !5.!L· lL!. ~ lL!. ~ L 

kg • sol. Lb .h • s '. h • s· h • 

0.4 ' - 0.002 1.8 1.8 8.1 - 20.9 X X X X 

0.5 0.098 3.4 3.4 6.5 - 5.7 551.7 21. 72 132.52 110.8 
6.03 36.81 30.78 

0.6 0.198 5.4 5.4 4.5 6.67 532.8 22.49 67.92 45.43 
6.25 18.87 12.62 

0.7 0.298 6. 7 6.7 3.2 12.89 522.5 22.94 46.04 23.09 
6.37 12.79 6.41 

0.8 0.398 8.1 8.1 1.8 18.6 512.8 23.37 35.11 11.74 
6.49 9. 75 3.26 

... 
"' 



43 

Vi i i. NOMENCLATURA 

T- = 

Pc~P G 

PE=P A 

xd 
xf 
t.X 

Tempera tura del Medio Ambiente. 

Temperatura de Operación del Generador 

Temperatura de Operad ón del Condensador 

Temperatura de Operaci6n del Absorbedor 

Temperatura de Operación del Evaporador 

Presión Parcial del Hidrógeno en el Evaporador y-

Absorbedor 

Presión de Operación del aparato 

Presión de Evaporación en el evaporador (Parcial) 

Concentración de amoniaco en la soluci6n débil 

Concentración de la soluci6n fuerte 

Diferencia entre concentraciones de solución fue~ 

te y débil. 

hfg = Calor latente del amoniaco 

mNH 3 Masas de amoniaco necesaria para disipar la carga 

de calor QE. 

msf Masa de solución fuerte necesaria para desprender 

la masa de amoniaco mNHJ necesaria • 

msd Masa de solución débil que se desprende. 
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DIAGRAMA DE FLUJO 

a) Cálculo de l~ carga térmica que entra al e~ 

pacto por acondicionar. 

b) Estudio del Comportamiento del aire. 

c) Cálculo y diseño del nucleo evaporador. 

CALCULO DE 
a LA CARGA -

TERMICA. 

b 
ESTUIJIO DEL 
COMPORTAMIEN 
TO DEL AIRE:-

CALCULO y or-
e SEÑO DEL NU-

CL EO EVAPORA
DOR. 

DESGLOCE DEL 
DIAGRAMA DE
FLUJO DE CA
DA PAQUETE -

a,b,c. 
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a) Diagrama de f]ujo de la carga térmica del e~ 

pacio por acondicionar. 

DATOS GEOGRAFICOS 
DEL LUGAR DONDE -
SE PRETENDE ACON
DICIONAR EL ESPA-

. C!O. 

CALCULO DE LAS GA 
NANCIAS DE CALOR= 
QUE ENTRAN AL ES
PACIO POR ACONDI
CIONAR 

CALCULO DEL FAC-
TOR DE CALOR SEN
SIBLE F.C.S. 

CONSIDERACIONES -
PARA: TECHO EX-
PUESTO AL SOL Y -
TECHO NO EXPUESTO 
AL SOL. 

2 

4 

6 

8 

DIMENSIONES O ESPECIFICA
CIONES DEL CUARTO O ESPA
CIO POR ACONDICIONAR. 

SUMA DE LAS GANANCIAS DE
CALOR SENSIBLE V CALOR LA 
TENTE. -

SUMA DE LAS CARGAS DE CA
LOR TOMANDO EN CUENTA LOS 
DISPOSITIVOS 
C.D.S. y S.D.S. 

EN BASE A LAS ALTERNATl-
VAS ANTERIORES SE CALCULA 
UNA GANANCIA DE CALOR PRO 
MEDIO. G.C.P. -

' 
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CALCULO DE LA CARGA TERMICA DE UN APARATO DE .AIRE ACONDI

CIONADO SOLAR PARA TRABAJAR EN MEXICALI, B.C. 

Datos Geográficos de Mexicali, B.C. 

Local izaci6n: 32° 29' latitud norte 

Paralelo: 115º 30' longitud oeste 

Condiciones Exteriores de Disefto 

Altura sobre el Nivel del Mar: 1 mt. (3.27 ft.) 

Presi6n Barométrica: 1 ATM. (760 mm Hg) (29.9 in. Hg.) 

Datos de verano e invierno según Ref. (1) 

DATOS DE VERANO DATOS DE INVIERNO 

TEMP. TEMPS. DE 
MAX.EXT. CALCULO 

B.S. B.S. B.H. 
47.BºC 43ºC 2BºC 

l!B.04ºF 109.4°F 82.4ºF 

GRADOS TEMP. TEMP. DE GRADOS 
DIA ANUALES HIN. EXT. CALCULIJ DI/\ AtlUALES 

904.4ºC 
1660ºF 

-3.7ºC -2.7ºC 
25.34ºC 27.14ºF 

188.BºC 
372ºF 

El cuarto por acondicionar tiene las siguientes 

dimensiones. 

Espacio: (4 X 3. 5 X 2. 3) 32.2 m3 1137.13 ft 3 

Ventana: ( 2. 5 l< l. 5) 3.75 m2 40.32 ft 2 

Puerta: (o. 7 5 X 2. 10) l. 633 m2 17. 61 ft 2 



or'!en.tación de la ventana:' Oeste 
1 

Ori en tac i ón de 1 a pue·rta: Este 

Ventana normal: 6.35 mm. (1/4 in.) 

Construcción Media 

Humedad relativa interior: 0i = 553 

Temperatura interior de bulbo seco: 26.GºC (BOºF) 

Humedad relativa exterior aprox.: 32% (varia según la ho-
ra). 

Temperatura ~xterior de bulbo seco: 43ºC (109.4ºF) 

Temperatura interior contigua al espacio acondicionado P! 

red este y pared norte: 34.BºC (94.6ºF) 

Todos los cálculos son hechos para una misma hora base -

que es las 4.00 p.m. 

Carga de refrigeración Ref. (2) 

Carga de refrigeración tratandose de aire acon

dicionado para comodidad. 

En un espacio a refrigerar, la cantidad de ca-

lar que debe de removerse con el equipo de refrigeración, 

se llama carga de refrigeración, y se debe principalmente 

a las siguientes ganancias de calor: 

1) Ganancia de calor debida a la transmisión a traves de 

las barreras que pueda haber, tales como paredes, ve~ 

tanas, puertas, techos, particiones y pisos, y que es 
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ocasiona~a por la dife~encia de tempe~atura entr~ los 

dos· lados je la barrera. 

2. Ganancia de calor debida al efecto solar. 

a) El calor transmitido por radiación a traves de --

cristales, absorbido en el interior del espacio. 

b) El calor absorbido por las paredes o techos ex-

puestos a los rayos solares y posteriormente tran~ 

feridos al interior. 

3. Ganancia de calor debida al aire de infiltración 

4. Ganancia de calor debido a los ocupantes 

5. Ganancia de calor debido a m-quinas, .alumbrado o cual 

quier otro equipo que genere calor. 

6. Ganancia de calor debida al aire de ventilación. 

Desglosando cada uno de los puntos mencionados-

anteriormente se tiene: 

l. Ganancia de calor debida a la transmisión a través de 

barreras esta carga se calcula co~ la siguiente fórm~ 

1 a. 

Q UA (Te - Ti) 

donde: Q BTU/h 
A ft 2 

Te,Ti ºF 
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Por lo general' la temperatura interior de disg_ 

ño se considera· entr-e 70ºF y SOºF (21.lºC y 26.6ºC) en -

el aire acondicionado y la temperatura exterior de diseño 

se selecciona de tablas ref. (1) depe_ndiendo del lugar. -

La ·temperatura de bulbo seco (8~S.) exterior de diseño 

tiene, por lo general, su máximo a las 16:00 horas. 

2. Ganancia de calor debida al efecto solar. 

a) Ge~eralidades 

El calor del sol, que recibe la tierra, varía en-

tre 415 BTU/h-ft 2 y 445 BTU/h-ft 2 (1.2 y 1.3 -

kw/m2) ." 

La cantidad que llega a la superficie terrestre se 

reduce considerablemente por dispersión ~ reflexión 

del espac~o y por absorción de la atmósfera. 

b) Calor ganado a través de los cristales. 

El calor que se gana en un espacio a través de los 

cristales depende de lo siguiente: 

A) Latitud del Lugar 

B) Claridad de. la atmósfera 

C) Dispositivo para sombrear 

D) Tipo del cristal usado 

Un cristal ordinario absorbe alrededor del 6% de-
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la. energí.a.solar y refleja o transmite el rest?· 

La ·relaci6n de la energía transmitida con la -

energla refleja~a depende del ángulo de incidencia. 

La ganancia total de calor serla la siguiente: 

Q q x f 1 x A (cuando ne existe dispositivo sombreador) 

Q q x f 2 x A (cuando si existe dispositivo sombreador) 

Donde: 

Q ganancia total de calor BTU/h 

q Ganancia máxima de calor en una ventana debido al -

efecto solar Tabla IX-1 ref. (2), en BTU/h - ft 2 . 

f 1 Factor de correcci6n cuando no existe dispositivo -

sombreador (Tabla IX-2) ref'. (2). 

f 2 Factor de corrección cuando si existe dispositivo -

sombreador (Tabla IX-2) ref. (2). 

A Area del cristal en pies cuadrados. 

c) Calor ganado a través de muros y techos. 

Este tipo de cálculo es más complejo, ya que cuan 

do el sol calienta la superficie exterior se ini

cia un flujo de calor por conducci6n - convección 

hacia el interior del espacio a acondicionar, -

hasta llegar a un máximo: después, el flujo dis

minuye poco a poco durante la noche y vuelve a --



aumeritar cuando el sol caljent~ de nuevo la pired. 

Para resolver este proplema, ~xisten tablas las -

·cuales indican la temperatura equivalente que se

debe usar en ~ared~s o en techos. 

Las Tablas IX-4 y IX-5 tomadas de la referencia

( 2) 

Estan basadas en 15ºF diferenciales entre la -

temperatura exterior y la temperatura interior (95ºF-BOºF) 

ambas de diseño; en caso de que la diferencia sea otra -

de 15ºF debe corregirse agregando o disminuyendo a la tem 

peratura equivalente la diferencia entre 15ºF y la dife

rencia del lugar. 

3. Ganancia de calor debida a la infiltración de aire. -

Para deter.minar el volumen de aire y sus ganancias de 

calor latente y sensible, se deben considerar las pé~ 

didas por infiltración debidas a: 

a) Las ranuras en puertas y ventanas que se pueden -

calcular por el método de las ranuras, (cuando -

los espacios por acondicionar no están en edifi-

cios de gran altura, se suele despreciar esta ca~ 

ga.) 

b) La abertura más o menos constante de puertas. Por 

esto se supone, que de acuerdo con el tipo de apl.!_ 

cación y la clase de puerta hay una cantidad de -
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aire que penetra por cada persona que lo ocupa. 

4, Ganancia de calor debida a personas. 

La ganancia. de calor producida por los ocupantes del

espacio por acondicionar esta tabulada, y depende de

la propia actividad que las personas desarrollen y la 

temperatura de ese ambiente. 

También existen tablas que nos proporcionan el calor

generado por personas ya ~ea para calor latente o se~ 

si ble. 

5. ganancia de calor debida al equipo misceláneo. 

Para obtener la ganancia de calor debida al equipo 

que se ten~a instalado en el espacio por acondicionar 

se recurre a tablas experimentales. 

Siempre se debe considerar esta parte de la ganancia 

total, que en ocasiones puede ser muy importante; a

veces, se acostumbra incrementar esta ganancia un 10% 

por alguna contingencia imprevista que pudiera ocu- -

rri r. 

6. Ganancia de calor debida al aire para ventilación. 

El aire que se requiere para ventilación se debe surai 

nistrar en cantidad suficiente para cumplir con cier

tos códigos, rpglamPntos o recomendaciones de la ref. 

( 1) . 

Es evidentP que pora mantener un nivel bajo dP olor -



se requiere cierta cantidad mfnima de aire. 

Por lo general, se debe considerar un minimo de 7.5 -

ft 3/min. por persona o un ioi del aire requerido·para 

remover la carga de diseño total, (calor sensible) -

cuando no se considera, humo de cigarro; si se consi 

dera, se deben tomar de 25 a 40 ft 3 /mfn. por persona

que fuma. 

Existen algunas oVras consideraciones para el -

cálculo de las cargas de calor, pero que en este caso no

se considerarán debido a que no se requieren para nuestro 

prop6 sito. 

Cantidad de aire necesaria para manejar una de

terminada carga de refrigeración. 

la cantidad de aire debe ser adecuada para man~ 

jar la carga de refrigeración, enfriando el aire desde la 

temperatura de entrada a la temperatura del espacio por -

condicionar. Mientras la temperatura de entrada sea me-

nor, menos cantidad de aire se requerirá, oero es lógico

que esta temperatura no puede ser menor de ciertos lími-

tes. (está en función de la temperatura de evaporación -

del aparato acondicionador}. 

La temperaturu del aire de e~trada varía en ge-

neral, de SºF a 20 F pot debajo de 1íl temprratura deseada. 

o • 



55 

Una vez obtenida la carga de refrigeración de -

diseño del espacio por acondicionar, la cantidad de aire

se calcula tomando en cuenta la_carga de calor sensible. 

Q
5 

= Ha Cp (Ti - T d) 

donde: 

Qs Ganancia de calor sensible en BTU/h 

Ha Masa del aire suministrado en lb/h 

Ti Temperatura del espacio por acondicionar en ºF (B.I.) 

Td Temperatura de entrada al espacio por acondicionar 

En ºF (B.S.) (esta temperatura es la de sal ida

en los difusores). 

PLANO DEL CUARTO 
(ESQUEHATICO) 

Av= 3. 75 m2 (40,32 ft2) 
1 1 

te= 109.4°F (ll 55% 
(43ºC) ti SO"F (26,6°C) 

ve 32,2 m3 

f/J = 32% (1137 ft3) 
o 

Ap = 

tic= 94,6° F (34.BºC) 

íi1 = 32% 



So 

dónde: 

te Temperatura exterio~ o del merlio ambiente-

ti Tempe1·atura interior de bulbo seco o de di. 

seño. 

tic Temperatura interior contigua de bulbo se-

co. 

Av A rea de 1 a ventana 

Ap A rea de 1 a puerta .. 

NOTA: La temperatura tic se determino sumando la te y la 

ti y dividiendolas entre dos ref. (2). 

CALCULO OE LA CARGA DE CALOR 

En base a los puntos expuestos anteriormente. 

l. Calor ganado en los cristales por transmisión por di

ferencia de temperaturas. 

q l = AU (te - ti) de Tablas ref. (1) U= 1.13 BTU/h-ft 2°F 

Area A = 40.32 ft 2 

q1 40.32 (1.13) (109.4-80) = 1339.51 BTU/h. (337.57 
kcal/h). 

2. Calor ganado por efecto solar 

q2 165 8TU/h-ft 2 Tablas IX - 1 ref. (2) para 30º lati

tud norte y orientación oeste a las 4:00 hrs. p.m.-



s. o. s. 
e. o .s. 

fl 

f2 

q2 

q2 
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''de agosto 24 a abril 20. 

Sin Dispositivo Sobreador 

Con Dispositivo Sobreador 

0.96 (factor para cristal sin sombra)_ 

0.65 (factor para persiana abierta a 45"color m~ 
dio). 

qz X fl X A = (165) (0.96) (40.32) 6386.6 

BTU/h (1609;5 ~) S. D. S. 
h 

qzxf2 A= ( 165) (0.65) (40.32) 4324.3 

BTU/h (1089.7 ~) C.D.S. 
h 

3. Ganancia de calor a través de la paredes (en este in

ciso se toma en cuenta la ganancia de calor debido al 

efecto solar y por transmisión por diferencia de tem

peraturas). 

CALCULO DE LAS RESISTENCIAS TERMICAS DE LA "U" 
3/4" 4" 1/2" 

~I· ·IP 
TABIQUE 

te YESO 

Rt = fe 

R5 = fi 

ti 



58 

Factores de conductividad Térmica Ref. (1) 

KL 5 BTU in/h - ft 2 ºF (ladrillo común) 

kc ·8 BTU in/h ft 2 ºF (cemento) 

ky 1.2 BTU in/h - ft 2 ºF (yeso) 

fe,fi =Coeficientes de película exterior e. interior BTU/h 

ft 2 º F 

R 

+ 

= Coeficiente global de transmisi6n de calor 

X Espesor del material de construccf6n (ladril10,

cemento, yeso). 

CALCULO DE LA RESISTENCIA TOTAL 

_1_ + ..l.!!_ + _1_ = __ 1 __ + 

fe kn fi l. 65 

1 2.08 h - ft 2 ºF/BTU -6- = 

- 1- 0.48 BTIJ/h - ft 2 ºF 
R 

~+ _4_ + 
3 5 

~ 
1.2 

Para la pared oeste la temperatura diferencial

es igual a 26ºF (de Tablas IX-4, IX-5 para las 4:00 hrs.

p.m.) y la diferencia de temperatura exterior e interior-

6t = te - ti = 109.4 - 80 = 29.4 ºF por lo tanto estamos 

29.4 - 15 14.4 ºF arriba de la temperatura diferencial-

que dan las tabla~ ya que están hechas para 15ºF diferen-
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ciales, e~tonces aumentaremos 14.4°F a la temperatura di

feren¿ial de 26ºF. 

donde: 

td Temperatura diferencial; 

td 14.4 + 26 = 40.4ºF 

Ao Area de la pared oeste • área de la pared

área de la ventana 

Ao 58.6 ft 2 (5.44 m2 ) 

UAotd = 0.48 (58.6)(40.4) 

(286.38 ~) 
h 

1136.37 BTU/h-

para la pared sur tenemos la misma temperatura diferencial 

igual a: 

td 14.4 + 26 = 40.4ºF (misma ref. que la pa-

red oeste). 

As área de la pared sur 

As 86.55. ft 2 (8.05 m2 ) 

UAstd = 0.98 (86.55) (40.4) 

(422.9 ~ 
h 

1678.3 BTU/h 

para la pared este se tiene calor ganado por transmisión

por diferencia de temperaturas. 

AE = Area de la pared Este 
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NOTA: No se le resta el área de la puerta p~ir considerar:. 

se demasiado pequeña. 

AE 86.55 ft 2 (8.05 m2) 

q3 UAE (te - ti l = 0.48 (86.55) (94.6 - 80) 

606 . 1 BTU/h (152.7 -~ 
h 

para la pared norte se tiene calor ~anado por transmisión 

por diferencia de temperaturas. 

AN Area de la pared Norte 

AN 86.55 ft 2 (8.05 m2 ) 

AN (te - ti) 0.48 (86.55) (94.6 - 80) 

606.1 8TU/h (152.7 ~) 
h 

PARA EL PISO Y TECHO 

] 
4" 

--------,..---- 1/2'' 

r 
ti 

fe 

fi 

CONCRETO 

YESO 
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Cl\LCULO DE RESITENCIA TOTAL Y EL COEFIC1ENTE 

TOTAL DE TRANSFERENCIA DE CALOR "U" 

Factor de Conductancia del Concreto 

kcto = 12 BTU in/h - ft 2 ºF {concreto) 

R 
__ 1_ + 

l. 65 
0.75 

8 
+ 4 + _Q¿_ + _l__ 1.64 h-ft 2 °F/BTU 

_l ___ l_ 

R l. 64 

12 1.2 6 

0.61 BTU/h - ft 2 ºF 

Si se considera que el techo está expuesto al -

sol. 

De la Tabla IX-5 Ref. (2) techos expuestos al-

sol construcción media concreto 4 in. 

td 52ºF + 14.4ºF = 66.4ºF 

Ar área del techo 

Ar 150.5 ft 2 {14 m2 J 

(0.61)(150.5)(66.4) 6097.3 BTU/h (1536.6 kcal 
h 

Si se considera que el techo no está expuesto -

al sol . 

q 3 = (0.61)(150.5)(94.6 - BO) 1340.3 BTU/h (337.7 ~C:il_l) 
h 

Si el techo está expuesto al sol y en el sequn-
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do nivel entonces hay una ganancia de calor que entra por 

el piso. 

q3 ·(0.61)(150.5)(94.6 - 80) 1340.3 BTU/h (337.3 ~ 
h 

Si el espacio por acondicionar esta en el pri-

mer nivel entonces hay una ganancia de calor que entra por 

el piso. 

NOTA: La temperatura del subsuelo se toma como la tempe-

ratura de un espacio contiguo tic = 94.6ºF. 

CALCULO DE LA RESISTENCIA TOTAL Y DE LA "U" 

R __ 1_ = _6_ + _1_ = 1.23 
1.65 12 8 

U= - 1- = --1- = O. 81 BTU/h - ft 2 ºF 
R 1. 23 

q3 = 0.81 (150.5)(94.6 - 80) 1779.8 BTU/h [448.53 kcal}h) 

Ganancia de calor debido al equipo miscelaneo 

se supone una instalación de 380 W de Tabla JX-8 Ref. (2) 

Ganancia de calor sensible por kw instalado 

lkw 3.413 8TU/h 

380 w 1296.9 BTU/h (326.8 kcal/h) 



Ganancia de calor debido a la infiltraci6n de -

aire. 

a). Abertura de puertas. Tabla IX-6 Ref. (2)

para puerta oscilatoria 30 plgs. se tiene 4.5 ft 3/min.-

por persona. 

CALOR LATENTE GANADO 

QL = H (we - wi) x 1050 (BTU/h} 

donde: 

M Gasto de aire de infiltracion en lb/h 

we Humedad especffica estertor en lbv /lba 

wi Humedad especffica interior en lbv /lba 

Volumen V; V = 4.5 x 2 personas 38.34 lb/h 

de carta psicométrica. 

we 0.0175 lb /l ba (" 32%, 109.4ºF} 

wi 0.012.0 lb /l ba (" 55%, 80° F) 

QL 38.34 (0.0175 - 0.0120)(1050) = 221.41 BTU/h 

(55.7 ~ 
h 

CALOR SEN S !BLE GANADO 

Qs O. 24 M (te - ti) BTU/h 

M Gasto aire de infiltración l b/h 

Qs 1). 24 (38.34) ( 94. fi - 8rl) : 114.2 BTU/h 

(33.32 kcal/h) 
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b). Ganancia de calor debida a las personas T~ 

bla IX-34 Ref. (2) para la curva "D" (hombre sentado y 

descansado) calor sensible • 

Qs 

calor 

220 .J!IJL. X 2 personas 
h persona 

(110.B ~ 
h 

latente Tabla 1 X-35 Ref. ( 2) 

130 _!_U!_ x 2 personas 
h persona 

(65.5 ~ 
h 

440 ..!I!L 
h 

misma curva "D" 

260 ..!I!L 
h 

c). Para ·ventilación se tolTia un 10% de aire --

del Exterior y el restante se recircula. 

El aire de ventilación se considera independie~ 

te de la propia carga de calor del espacio por acondicio

nar, ya que este pasa antes por el aparato acondicionador. 
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·,ABLA REF. ( 1) 

TRANSMISSION COUFICIENT U-WINDOWS, SKYLIGHTS, 
DOORS & GLA91 BLOCK WALLS 

Btu/(hr) (sq ft) (deg F lomp difl) 

CLAU 

Vertlc•I 01••• ¡ Htrlnntol OlaH 

Sln1I• f ª°""'' t Trlplt 

Alr lput Thlckn111 (lrl.) : % 1 'h 1 V.-4 1 v. 1 'h y ••• 1 Su111m1r 1 Wlnltt · hrnmtt ! Wlntw 

Wl!kO\lt Stor"' Windowt 1.11 ... , O.SS ·I 0.Jl CUI 
1 

O.l6 
Wilh St-otm Windowt o.s• 0.16 1 1.40 1 0.50 \ OJO 

0.13 0.61 
0.34 1 

Nomlnal Thlclinua 
•f Wood Unchu) 

1 
1% 
ll!i 
I~ 

2 
21\ 
3 

GIHI (%• H.,tuUlt) 

.5\~4•Hhl~i" Thick-Notnit1ol Sin hh4 (14) 
7:S.t.n·t·l~¡- Thick-Norni<1ol $in hh4 U4l 
IH'u11t'u3~"1" Thick-Nomil'lol Síu 11a12at (161 

DOOIS 

0.69 
cut 
o..n 
CUI 

o.u 
O.JI 
o.u 
1.0S 

HOUOW CLAU llOCK WALlS 

7t'ut7~hlh"' Thict. witloi Qlou f1b1t tcrUl'I diwidil'IQ rile co•ity l"l 
11\'tal1 !·tal~'•'" Thi(k wil!t Qlon fib1r KTUl'I cfr•idir>O l!-it ca,lty (16) 

IEq1,1oli0tt1 Heol Coln Of' lon. ltu/'N • tAleo. 1q ft) X (U 'falu•) X (ovtdoor .._.,. :._ indd• t•mp) 

•1torld11d """'bert lfl porenlh•1et lndi<are w-'gl\t in lb pH 14 ft. 

u 
Wllh ,,.,'" DHT 

O.lS 
0.32 
Q.30 
0.)Q 

0.21 
0.2S 
0.21 

º·" 

u 
0.60 
O.l6 
O.S2 
o . .cs 
o.u 

19.58 A$11A! Cvid• 
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ESTA PA&MIA 



Ganoncla de calor so'tnr ~ trará de crlstale• 

20º 

Tll•PO tOL•• _. 

Tllllll'O LDC•L _., 
-¡-,_,¡. r.t -,._,¡;;.,;ihr -

-· •lll•lk .. 

TABLA lX-1 REF .. ( 2) 

20º 30º 



1ABLA lX-2 R..::F. ( 2) · 

Factores de corrección para düercntc:; tipos de c.li.sposilivos pro1ectorcs cuntrn Ja lui 5ol¡¡r 

· Clasts de vidrio 

l'ttrslaua abitrla a 4~ (int~riot) f, 
Facl!Jrpara: 
c1islal 1in' 
sombrafl, Cufar 

claro 
Culnr Cf.llar 
medio ob1curo 

Pt:rJi1mau/1l .. ·rt11a4.S• 
(n.:tcriur)f. 

Culor Claro afuera, 

claru adentro 
ob1C11ro 

1.00 .56 
o.114 .56 

.65 .75 

.&S • 4 
.!5 .. ll v¡1hjo_~~11ntm -......-~,.,.,-~· .--..-.-.-------A'i ;---~·;-----"' ,linea n::g,füitac vidrio ( iJ. de pulaada) 

Vidrlo' q\1;-~i,smt;;-Zo·-1"" .. ,"",-'--=--"-...:.-------------------------'-----""--
.80 .56 

.H .12 

40 ~'• D 48 V• de hhsorción 
48 11/• a 56 % deo nbsorclón 

. S6 ~·, a 70 ~ de obsorclóil 
Viudo uuhlo: 

vidrlu cn111ún 
· p1n.cn rcgul.,,r de vldrlo 

vidrio comün Adentro, 41 a S6 ~ ab1orcl6n exterior 
Jil:ica rr;.'td::Jr interior 

Vfti'riO lri¡ilc: 
vhlrfo curmin 

,7) .53 
.62 .51 

.llll .51 

.80 .53 
,52 .36 
.so .39 

.tl ,41 

.62 ,72 .16 .11 
.59 .6l .11 ,ID 
.54 .56 .ID .ID 

.61 .67 .u .12 

.59 .65 .12 .11 

.39 .4] .ID .10 

.l9 .u· .lD .10 

.56 .64 .12 .11 
¡ilncn íl'R'.::'la:;r:__ _____________ ....;;"'----.;.;.;.----';;.;_----'"----=------.69 .47 .52 .57 .10 • 10 

Vhlrio ¡1inl01ÜO: 
color cl:uo 
cnlormt'dio 
color oh,curo 

Vnhfo pol;u iiac.lo: 
color Amhar 
rojn oh'icum 
nr.ul oh'icuro 
vcrtJc oh\C\Jro 
vcnlo ¡:ridcco 
opaksccnlc cl~ro 
opalescente obscuro 

.21 
,39 
.so 
:ro 
.56 
.60 
.32 
.46 
.o 
.37 

Do Motl<rn Alr Condlllonl111, Heutin1, and Vcntil•tina, 3• edición, Por WllUa H. C:.rricr, Rcalto I!, Chcmc, Wollcr A. Granl '1 
Willlam H. Robcru, con aulorliaclón CS. l'itman l'ubli1hin¡ Corporallon. -_ 

"' ..... 
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'TABLA lX-4 Hl::f'. ( 2) 

Temperatura diferencial· total equivalente, paro ·calcular lo 
; gananc~a de C?lor a tr.l\'c!S de p:iredcs 

-2 - ' 2l .e :o 10 101 I' l: 101 HI l4 I:'¡ 1: 10¡ ••1 
'I ·o :so uJ 21¡ 17 1l ul 12 ?21 u u1 1:::. 121 10 11¡ 
' -2 20 1~ :.s1 161 211·¡ 11! 181 U! H! U1 121 l:!i 101 8 

-•¡-• _, -:1 •: •1 " "I '" "1 '°I "· "' " ' '! 
01-2 O -: :¡ ! 1:! !I 32 r. 381 21J· 3,! 211 to , 
o -2 o ºl ' :1 10. 11! :,· n· 'º· 2\· t:: 2!1, 1s· ul -el-• -21-: : 2j a e• 12¡ 121 30¡ 21J 21' 21¡ 12! 10¡ 

-t -4 -2 -:. o o 6 1d 10 10 l2· 11· 12 l'l1 11 s 

• 1 • ~ .~! 12 1 " 10 • ID !\ 10• 

• • • ~ ,:1 'º • l 
12 •11:r •¡ "i • • • • '1 

• 2 ~ l; 

lalllud. 

"" 

2, SE 

' E 
2 NE 

>l 

2 .so 
2 o 
'i so 
o, S (1ombra, 

OE 
E 
NE 
ll 
so. 
o 
so 
S (ton::b:al 

SE 
E 
NC 

" so 
o 
so 
S hotnb:a) 

si; 
E 
SE 

" S.:> 
o 
so 
S homb~) 

5& 
E 
SE 
N 

so 
o 
so 
S (tol!'lbr:i.) 



69 

·¡ AllLA IX-5 h-_F. ( 2 

Tt:mpcratura diferencial total cqui\'alente. para calcular 
la gananci3 de calor a tra\·és de techos 

Tiempo solar 

Ducrlpcióri de los materÚJlu dt!l techo A.M. P.M. 

8 JO J2 6 . 8 JO J2 

Techos expuestos al sol Consuucción Ugcr3 

Madera de 1 plg 

Madera de J plg y aislamiento 
de 2 plg 

12 38 54 62 so 26 10 

Techos c:<puestos al sol. Construcción media 

Concreto de 2 plg 
ConcRto de 2 plg y aislamiento 

de 2 plg 
Madera de 2 plg 

ConcRto de 4 plg 

6 30 48 58 50 32 14 

o 20 38 50 52 40 22 12 
Concreto de 4 plg y aislamiento 

de 2 plg 

Techos expuestos al sol. Construcción pesada 

Concreto de 6 plg 
ConcRto de 6 plg y aislamiento 

de 2 plg 

4 6 24 38 46 44 32 18 12 

6 6 20 34 42 4~ 34 20 14 

Construcción ligera 
Coostrucdón media 
Construcción pesada 

Techos en la sombra 

-4 o 
-4-2 
-2-2 

6 12 14 12 8 
2 8 12 12 10 
o 4 8 10 10 

2 o 
6 2 
8 4 

Tomado de Air Conditioning and Refrigeratiou. 41 edición, por Durgess H. 
Jenntngs y Samuel R. Le\\is, con autorización de Internatiom1l Tl!:<tbook 
Company. 

NOTAS: 
J. Caku1ada con el método de ~tackey y Wrliht. 
2. Para techo'i qt1e no ~can planos. comidérese el ár'a pro~·tttada. 
3. Cuando el color del 1i:cho es claro como el bbnco o ti rih:minio. 3Í11da 3. 

fa temperatura cquir~lente diferencia! en lechos a Ja sornt-rn el 55 a•.., d::: 13 
diferrncia ·entre d techo a l.:1 sombra y el h'cho e'puc\IO 31 sol. Cunn~!-'l 
el color es ¡:ris claro. azul claro, rns claro o rojo brillante 3ñad3 el 80 ~'-
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TABLA IX-8 REF. (2) Ganoncia de calor debida al equipo mlscel~neo 

Calar disipado durante 
11 fmrcionarnitnto 

(Btu/h) 

Luz eléctrica y ap.uatos el~ctricos, por kw Ins-
talado •••••••••••••••••••••..•.••••••••••.•• 

Motores con b carp aplic:ulo en el mismo cuar-
to. por HP• 

De 1/1- 1t. HP •••••.••••••••••••••••••••••••••• 
De 1/~-3 HP •.•..•.•..•••••••..•..•.•..•••••.• 
De 3-20 HP ••••••••••••••..•.•••••••••••••.. 
Caíetera eléctrica (3 galones) •.••••..••.•..••• 
Cafetera eléctñcz (5 piones) •••.• , ...••••..••• 
Estufa de ps •••••••••••••••••••••.•••••. , •••• 
Calcotádor de agua .......................... . 
Horno dom~tico de ps ....•.••..•....••...... 
Cafetera de ¡as (3 planes) •••••••••••••••••.•• 
Cafetera de gas (5 planes) ••••.•••••...••..••• 
E<;Ulpo calentado por npor, por ple cuadrado•• 
Superficies calentad.as por vapor: 
Pullda •••••••••••••.•••••.•••.• : ••...•••••••••• 
Sin pulir ...................................... . 
Superficie aislad.a •••••••••• , ................. . 
Secadores de pelo para s:ila de belleza: 
Tipo soplador ................................ . 
Tipo casco •.•.••••..•.••••••....••.••.•••••.•.• 
Restauran in. por comida senida .•.•••..•••• 

3,413 

4.250 
3,700 
2,950 
2,200 
3,40Ó 
3,100 
3,150 
1.100 
2.SOO 
3.900 

130 
330 
so 

2.300 
1,170 

30 (Btu) 

Calor 
latent• 

1.SOO 
~ 2,300 

1,700 
3,850 
4,000 
2,500 
3,900 

400 
330 

• Cm carra c:oaectada fuera del cuarto, reste 2.S.:.t Btu/h • 
.. Para equipo cubierto. redutc.1. Jos \·atores un 50 ~\. 
De Alr CoJJtlitie.vn~ and Rtfriieratlan. 4t cdklón, por Bur¡e:ss H. !enoiap 

J Samud IL L:v.is.,, coo autorización de lntemational Tn.lboot Company. 

TABLA l X - 6 R EF. ( 2 ) Infiltración en verano. debido a las aperturas de pu~rtas 
para locales comerciales 

ln/iltracid" por ¡;cr.so110J 
•n un cuarto (piu3/mlnJ Pronztdio 

Apü.:er:ioeu d• 
l'utrla Puerta pcrmantncia 

•iratoria oscllatoria (mln) 
· (7lplrJ (J6plrl 

Banco ••••••••••••.•••••••••••••• 7.5 io 20 
Peluqueria ......................... 3.5 4.5 45 
Oficina del cajero ............... 5.0 6.5 30 

Fuente de sodas ................ s.o 6.5 30 
Tabaquerla •••.•..•••••••..•.••.. 15.0 20.0 10 
Tienda de '°"" (tienda chica) .. 5.0 6.5 30 

Tienda de \·esti:los .............. 2.0 2.5 75 
Farmacia .......................... 10.0 13.0 15 
Peleterla ............................ 2.0 2.0 30 

Comedor •••• ~ ......•.••••••••••• 5.0 6.5 30 
Tlcoda de ropa para hombre .... 3.5 4.5 45 

Despacho .••••..•.•..•••• ~ ••••••. 2.5 3.0 60 
Rntaurante ····················· 2.0 2.5 75 

"Zapateda •..•••...•..•.••..•••••• 3.5 4.5 45 

De Atodutt Air Cortdilianíne, Jltatinr. a11d \'entilarint. l! tdidón, ror Wil!i1 
H. Catritr, Rt>;1Jto E. Cherne. \\'alter A. Granl y \\'ilUam H. RobcrU, con autoriz.a
ddn de PHD'llll. Pubti!Jiine Corpoi.arion. 



TABLA IX-35 
REF. ( 2 ) 
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.. Püdlda de calor lolcnte del ser hlllllllno por evaporación 
y humedad evaporada a varias tcmpcnituraa de bulbo KCO en aire qulelo. 

De Alr Conditlo11i111 ond Rtfrl1erollan, 4• edición, por Bur¡cn H. ]CW>Ü>lll y s .. 
muel R. Lcwis, con autortzación de lnternational Textbook Company. 

TABLA IX-34 
REF. (-2) 

Al hombre trabajandl> (66,150 lb plc/h) 
·n¡ hombre trab•J•ndo (n,D75 lb plc/h) 
C) hombre trabajando (16,531 lb ple¡'h) 
D} hombre sentado y duca.as:mdo. 

¡.._ 
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. P~nllda de calor sensible de un ser humano a varias 
temperaturas de bulbo seco en nin: quieto. 

De Alr 'conditfonirr~ and Re/ri1:e-ration, 4' ediclo5n, por Dur¡cts JI. Jcnnln1s Y Sa. 
anuel R. Lcv.ii. con autorlzoación Je l111cmalionnl Tntbook Company, 

AJ hombre: trab3ja.ndQ (66,150 lb pic/h) 
B} homhrr 1rabaj11ndo (H.u75 I~ pie/11) 
C} hombre tr~liJjanJo (!6..Sl& llJ pic/h) 
DJ hombre ir-nlatlo y dcscan\;mtlo, 



RESUMEN DE GANANCIAS DE CALOR 

Transmisión y Efecto Solar 

Equipo Miscelaneo 

Ocupantes 

In fil traci6n 

SUB-TOTAL 

Techo no exp. al sol 

CALOR 
SENS !BLE· 

9,690.68 

1,296.9 

440. o 
234.2 

11,561.78 

3,120.1 

CALOR 
LATENTE 

260 

221. 4 

481. 4 

TOTAL 14,681.88 BTU/h 481.4 BTU/h 

Relación de calor sensible a latente o factor -

de calor sensible (F.C.S.) 

Os Calor sensible 

QL Calor latente 

F.C. S. 14,681.88 0.96 
14,681.88 + 481.4 

NOTA: F.C.S. Considerando dispositivos sombreadores y te 

cho no expuesto al sol. 



SUSTOTAL 

73 

SUMA .OE LAS CARGAS, OE f,ALOR TOMAllDO EN 

CUENTA LOS OlSPOSlTIVOS SOMBREADORES. 

s.{). s. 

1,339.5! 

6,386.60 
l, 136. 37 
1,678.30 

606.11) 

606.10 
1,296.90 

134.20 
440.00 

13,624 .08 

3,433.48 

c.o.s. 

1,339.51 
4,324.30 
1,136.37 
J,678.30 

606.10 
606 .10 

1,296.90 
134.20 
440.00 

11,561.78 
2.913.75 

Una tonelada de • 
Refrigeración 
Igual a: 
12,000 BTU/h, 

(STU/h) 

(Kcal/h) 

TECHO OPUESTO Al SOL TECHO ~O EXPUESTO AL SOL 

6,097.3 J,340.3 
l,HO. 3 1,779.8 

SUGTOTAL 7,437.6 (BTU/h) 3,120.l ( STU I h) 

1,874.3 (Kcal/h) 786.3 (Kcal/h) 

S.O.S. TECHO EXP. AL SOL S.O.S. TECHO NO EXP. AL 
SOL 

13,624.08 13,624.08 
7,437.60 3.120.l() 

TOTAL 21. 061. 68 (STU/h) 16.744.18 (BTU/h) 

5,301.88 (Kcal/h) 4,219.80 (Kcal/h) 



SUBTOTAL 

73 

~UMA DE.LAS CARGAS DE CALOR TOMANDO EN 
CUENTA LOS DISPOSITIVOS SOMBREADORES. 

s.o.s, 

1,339.51 
6,386.60 
1,136.37 
1,678.30 

606.10 
606.10 

1,296.90 
134.20 
44 o. 00 

13,624.08 
3,433.48 

c. o. s. 

1,339.51 
4,324.30 
1,136.37 
1,678.30 

606.10 
606.10 

1,296.90 
134.20 
440.00 

11,561.78 
2,913.75 

Una tonelada de -
Refrigeración 
igual a: 
12,000 BTU/h. 

( BTU/h) 
(Kcal/h) 

TECHO EXPUESTO AL SOL TECHO NO EXPUESTO AL SOL 

6,D97.3 1,340.3 
1.340.3 1,779.8 

SUIJTOTAL 7,437.6 (BTU/h) 3,120.l (BTU/h) 
1,874.3 (Kcal/h) 786.3 ( Kcal /h) 

S.O.S. TECHO EXP. AL SOL S.D.S. TECHO NO EXP. AL 
SOL. 

13,624.08 13,624.08 
7,437.60 3,120.10 

TOTAL 21,061.68 (BTU/h) 16,744.18 (BTU/h) 
5,307.SR ( Kcal /h) 4,219.80 (Kcal/h) 
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C.D;S. TECHO EXP. AL SOL C.D.S. TECHÓ NO EXP. AL-
SOL., 

11,561. 78 ll, 561. 78 
71437.60 3,120.10 

TOTAL 18,999.38 (BTU/h} 14,681.88 (BTU/h} 
4,788.15 (Kcal /h} 3,700.07 (Kcal/h) 

Las sumas de las ganancias de calor represen

tan algunas de las condiciones que se pueden presentar. 

Promedio de las ganancias de calor anterior-

mente calculadas. 

TOTAL 

G.C.P. 

SUMA 

21,061.68 
16,744.18 
18,999.38 

. 14,681.88 

71,487.12 
18,015.90 

71. 487 .12 

4 

S. D. S. 
s.o.s. 
c.o.s . 
C.D.S. 

(BTU/h) 
(Kcal /h) 

" 17 ,871. 78 BTU/h (4503.9 Kcal/h) 

Toneladas dé Refr1geracl6n promedio. 

THP = 1.49 
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fe 

fi 
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Kc 

KL 

KY 
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QL 

M 
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NOMENCLATURA 

DESCRIPCION UNIDADES 

Area de Transferencia de -
Calor. . ft2 

Bulbo Seco ºF 

Bulbo Húmedo .ºF 

Con Dispositivo Sombreador 

Calor Espec1f1co 1 Presión 
CTE · BTU lbm-l ºF-l 

Factor de Corrección S.D.S. 

Factor de Correcci6n c.o.s. 
Factor de Calor Sensible 

Coeficiente de Pelfcula l~ 

terior. 

Coeficiente de Pelfcula E!_ 

terior 

Ganancia de Calor Promedio 

Conductividad Térmica del
Cem!Jnto 

Conductividad Térmica del-

BTU h-l ft-2 ºF-l 

BTU h-l 

la d r i 11 o. BTU in h -l ft - 2 ° F-l 

Conductividad Térmica del-
Yeso. 

Gasto de Aire de Infiltra
ción. 

Ganancia de Calor 

Ganancia de Calor Latente 

lb h-l 

BTU h-l 

BTU h-l 



SIMBOLO 

7G 

Ganancia de Calor Sensible 

Ganancia Max. de Calor de
bido al efecto solar 

UNIDADES 

BTU h-J ft- 2 

R1 ,R2 ... R5 Resistencias Térmicas h ft2 ºF BTU-l 

S.D.S. Sin Dispositivo Sombreador 

te 

td 

ti 

Temperatura Ambiente Exte
rior. 

Temperatura del Aire a la-

ºF 

sal icla de los difusores. ºF 

Temperatura Ambiente Inte
rior. ºF 

tic Temperatura Contigua del -
Ambiente interior. ºF 

T .N. P. 

u 

V 

We 

Wi 

X 

Toneladas Refrigeración 
Promedio 

Coeficiente Global de Tran~ 
misión de Calor BTU h-l ft- 2 ºF-l 

Volumen de infiltración de 
aire. 

Humedad Específica Exterior lbv lba- 1 

Humedad Específica Interior lbv lba-1 

Espesor del Material de --
Construcción. in. 

Humedad Relativa Exterior 

Humedad Relativa Interior 
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11·3 CONSIDERACIONES PSICROMETRICAS 

DIAGRAMA DE FLUJO DEL COMPORTAMIENTO DEL AIRE 

2 

3 

DESCRIPCION DE ALTERNATIVAS Y CON
•DICIONES ACONSEJABLES PARA DETERHI 
NAR. EL PUN1o DE CONFORT (COMODIDAD) 
EN BASE A LA HUMEDAD RELATIVA, TE~ 
PERATURA DE BULBO SECO TEMPERATURA 
DIFERENCIAL, ETC. 

ANALISIS Y VISUALIZACION EH LA CA! 
TA PSICROMETRICA DE LO ESCRITO AN
TERIORMENTE, PARA LA ELECCION DEL
PUNTO DE COMODIDAD . 

. CALCULO DE LAS PROPIEDADES DEL -
AIRE DE MEZCLA. DESCRIPCION Y ANA 
LISIS DEL COMPORTAMIENTO DEL AIRE
EN LA CARTA PSICROMETRICA. 

CALCULO DE LA CANTIDAD DE VAPOR DE 
4. AGUA·OBTENIDO EN LA DESHUMIDIFICA

C IOtl. 
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Estudio de las condiciones.del aire exterior e

interior que imperarán en el diseño, del aparato acondi-

cionador y de las co~diciones de confort del espacio por

acondicionar. 

Factor de calor sensible (F.C.S.) 

El Factor de calor sensible relaciona la ganan

cia de calor sensible con la de calor latente. 

F.C. S. QS Ref. (2) 
Qs + QL 

El F.C.S. varía por lo tanto de cero a uno. 

En la práctica, cuando se trata de acondicionar 

el aire en lugares pequeños tales como residencias, pequ~ 

ños.comercios, etc. se supone que la ganancia de calor -

latente es la tercera parte del calor sensible, o sea que 

el F.C.S. es igual a·0.75, éste valor es razonable para -

usarlo en los casos en que se mencionaron, sin embargo, -

hay ocasiones que el F.C.S. varia desde 0.6 a 0.95, depe~ 

diendo de las condiciones de humedad. En realidad, el --

F.C.S. varía hora a hora, dependiendo entre otras cosas.

de la cantidad de personas que pueda haber en el espacio

acondicionado en un momento dado, de la humedad del am--

biente etc. 
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. Cuando se trata de instalaciones industriales 

o bien instalaciones de mayor importancia y capacidad, c~ 

mo seria -comercios, hoteles, hospitales etc. la ganancia

de calor latente debe calcularse separadamente y así obt~ 

ner el F.C.S. 

Los valores obtenidos de factor de calor sensi-

ble, son de gran importancia para l~ selección del equipo 

acondicionador y como se vera, son de gran ayuda para de-

terminar las características del aire de suministro. 

Con base en lo anteriormente mencionado se ana-

lizarán todas las variantes para determinar las condicio

nes que más convengan, sin embargo no hay que olvidar las 

características intrinsecas del diseño del equipo de aire 

acondicionado solar como son temperatura de evaporación.

temperatura de condensación, equilibrio de la mezcla de -

amo~iaco-agua etc. factores críticos y mandatorios en el 

dise~o del eq~ipo. 

También es aconsejable tener una óT = lOºF en

tre la temperatura de evaporación y la temperatura media

del aire al pasar por el enfriador (nucleo evaporador). 

Las condiciones de Confort Ref. (1) son-

BOºF de temp. de bulbo seco y 50% de humedad relativa. 

., ·. ·· ... ··.1 
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Entre otras de las condiciones, ,se _encuentra i!!_ 

_volucrada también la temperatura diferencial que se trata 

rá en la parte correspondiente al diseño y cálculo del-.-

evaporador. 

En el cálculo de la carga térmica se obtuvo un

F.C.S. = 0.96, el cual se comparará con el de F.C.S. =0.75 

descrito anteriormente, en conjunto con la humedad relati 

·va 0, ya que ambos factores nos determinan las condicio--

nes del aire de suministro. Este concepto se visualizará 

en la carta psicrométrica Fig. 1, FIG.2 

dependiendo de las relaciones (combinaciones

de F.CiS. y 0) que se tengan se escogeran las que más -

convengan, tanto para confort como para restricciones de

diseño. 

Como primera suposición diremos que el aire que 

sale del núcleo evaporador alcanza una humedad relativa -

de 0 = 90% y en segundo lugar las combinaciones ya cita-

das. Para una 0 = 50% y un F.C.S. = 0.75 tenemos una -

temp. del aire de sumiriistro de 59ºF la cual no es conv~ 

niente ya que la tiT es igual a 3ºF. ahora si tomamos la 

misma humedad pero a diferente F.C.S. 0.96 tenemos una 

t.T = 6. 5ºF, veamos que relación hay si se cambia la hume 



dad relativa a 551~ combtnandola con los siguientes fac-

tores de calor sensible; F.C.S. 0;75 y F.C.S. • 0.96 en 

el primer caso se tiene una -6T • 7.5ºF y en el segundo -

una 6T = 9.SºF, lo anterior es para dos situaciones pri-

mero para el F.C.S. 0.75 recomendado y el otro para el 

F.C.S. = 0.96 que es el calculado, si escoge un F.C.S. 

0.80 para no irse a los extremos, se ve que para una hum~ 

dad ~elativa de ~ = 50% se tiene una 6T = 4ºF que tam-

biln se desecha: para 0 ~ 55% &T = 8ºF que es Ja que -

se utilizará para los cálculos posteriores, ya que seco~ 

sidera, se apega al F.c.s. recomendado para espacios por

acondicionar y con las cualidades del que se pretende di

señar. 

Las condiciones que se escogieron caen dentro -

de los rangos de confort que recomienda la ASHRAE. ~e --

40% a 60% de humedad relativa como máximo. 

Cálculo de las propiedades del aire de mezcla. 

hm Entalpia del aire de mezcla. 

Tm Temperatura del aire de mezcla. 

he Entalpla del aire exterior 

·hi Entalpía del aire interior 

Te = Temperatura exterior del aíre 

Ti Temperatura interior del aire 

45.9 BTU/lb 

32.5 BTU/lb 

l09.4'F (43"C) 

BO'F (26.6ºC) 
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Con ob.jeto de evitar malos olores y reducir 0la

carga térmica del aparato acondicionador se recirculará -

un 90% del aire interior el otro 10% se tomará del exte

rio. Esto fué tratado en el cálculo de la carga térmica

de diseño inciso 6; ganancia de calor debida al aire pa

ra ventilación. 

hm 0.1 he + 0.9 hi ( 1) 

tm 0.1 te + 0.9 ti ( 2) 

de (2) tm 0.1 (109.4) + 0.9 (80) 

tm 82.94ºF (3) ; tm 28.3ºC 

de (1) hm 0.1 (45.9) + 0.9 (32.5) 

hm 33.84 8TU/1 b ( 4) 

Con (3) y (4) se entra a la carta psicrometrica 

Y se obtiene una humedad relativa de 0 : 52%. 

Visualizando el concepto en la carta psicrometrlca 

desde las condiciones del aire exterior hasta su sa-

l ida en los difusores. 

Cuando se usa un serpentín de enfriamiento (nue~ 

tro caso}, el ciclo completo se lleva a cabo según la Fig. 

2 como sigue: las condiciones interiores están represen

tadas por el punto!. el aire de retorno (runto 1) se me~ 

cla con el airp de entrdda, represent~do Pn el puntn 2. Y 
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la mezcla. tendrá las características del punto 3. 

La mezcla entra al acondicionador donde se en--, . 

fria y deshumidifica segün la curva 3-4 y .sale del acond! 

cionador con las características representadas en el pun

to 4, desde donde se envía al espacio por acondicionar. -

El aire en el espacio se calentará de 4 a 5 según la li-

nea de F.C.S. 

De la misma Fig. 1 se calculará la cantidad de

vapor de agua obtenido en la deshumidificación. Para lo

cual se tomarán dos condiciones. 

l. Condiciones del aire de mezcla y 

2. Condiciones del aire de suministro al espa-

cio por acondicionar; de lo anterior se o~ 

t1enen las 1 ibras de agua por libra de aire, 

seco. de los puntos considerados. 

Punto l. 0.0127 lbH20/lb a.s. 

Punto 2. 0.0115 

la diferencia es de 0.0012 lbH20/lb a.s. 

si ma = 4,654.1 lba/h 

Las libras de a~ua· removida serán 

4~654.1 (0.0012) (lb a.s./h lbH20/lb a.s.) 5.58 lbH 20/h 

volumen especifico v = 0.016 pie 3/lbH 2o 
agua removida= 5.58 (0.016) = 0.089 ft 3/h (0.0025 m3/h) 
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2.5 litros/h de agua. En régimen permanente. 

SIMBOLO 

F. C.S. 

he 

hi 

hm 

ma 

Te 

Ti 

Tm 

llT 

lle 

¡Ji 

tt O M E N C l A T U R A 

Factor de calor sensible 

Entalpla del aire exterior 

Entalpia del aire interior 

Entalpia del aire de mezcla 

masa del aire movido por e 1 
vent 11 ador 

Temperatura ambiente exterior 

Temperatura Ambiente interior 

Temperatura del aire de mez-
cla 

volúmen especffico del aire 

Diferencia de temperatura 

Humedad relativa exterior 

Humedad relativa interior 

BTU 1 h- I 

BTU 1 b-l 

BTU 1 b-l 

lb h-l 

ºF 

ºF 

ºF 

ft3 lb-l 

ºF 

% 

% 
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,II.4, ,EFECTOS DE LAS TEMPERATURAS DE OPERACION SOBRE EL -

COEFICIENTE DE·RENDIMIENTO. 

l. Definición de COP 

2. COP teórico y COP de diseño 

3. Efecto de las temperaturas sobre el COP teórico 

.4. Cálculo de los COP para el equipo 

l. DEFINICIONES DE COP: 

Se define como el coeficiente de rendimiento de 

un sistema de refrigeración y es la relación que existe -

entre el efecto de refrigeración y la energía requerida -

para producir la refrigeración 

COP Efecto de re fri gerac i ón 
Energía requerida para lograr la refrig~ 
ración. 

El CO.P de cualquier equipo de refrigeración, es 

un importante indicador de los costos de operación, aún -

cuando esto no quiere decir que al obtener un CDP muy al

to se tenga una economía óptima. Además, el COP indica -

la influencia del cambio en cada ºC de las temperaturas -

de operación en un sistema de absorción, por lo que puede 

decidirse sobre que variable (temperatura) modificar, con 

objeto de alcanzar un máximo beneficio a un menor costo. 
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Un ciclo de refrigeración por compresión cuyo -

COP se aproxima a 4, utiliza energía eléctrica para su -

operación mientras que en un ciclo por absorción se usa -

energía en forma de calor y su COP es del ord~n de 0.5 

El tipo de energía suministrada para cada uno -

de estos ciclos no permite una comparación directa de los 

COP. 

2. DEFINICION DE COP TEORICO Y DE COP DE OPERACION 

El manual ASHRAE señala que los ~istemas por -

absorción, pueden considerarse como una combinación de un 

ciclo de refrigeración por compresión y un ciclo t~rmico, 

conclusión fundamentada en la consideración de que el pr~ 

ceso por compresión del vapor a baja presión que sale del 

evaporador y el proceso a alta presi6n a la salida del g~ 

nérador son de entropia constante. Esto significa que si 

los procesos ~n el condensador y evaporador son termodin! 

micamente reversibles, entonces la disminución en entropia 

As en el condensador, es igual a la ganancia de entropia

en el evaporador. 

AS ( 1) 
Te Te 

W flujo másico de refrigerante 
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sigui~ndo el mismo razdnamiento 

Combinando las ecuaciones 1 y 2 con la ecuación 

de la conservación de la ener9fa, 

Qe + Qg = Qc + Qa ( 3) 

y resolviendo para Qe/Qg que es el COP de operación 

COP = ( Tg - Ta Te (4) 
Teórico Tg Te - Te 

Para el cálculo de el COP teórico, las tempera

turas de operación deben ser absolutas. 

El primer grupo de la ecuación, es la eficien-

cia de una máquina·térmlca que recibe calor (Tg) y lo eli 

mina (Ta). Ei segundo grupo representa el COP de un ci-

clo de refrigeración por compresión termodinámico reversi 

ble. 

3. EFECTO DE LAS TEMPERATURAS DE OPERACION SOBRE COP: 

Se analizarán el ciclo de Carnot, el ciclo bási 

co de absorción y el ciclo refinado. 



En el ciclo ideal de Carnet el incremento en la 

temperatura de generación, causa incremento casi lineal -

de 1 COP ( Fi g. I I 4. 2). 

La fig. II 4.3 muestra el incremento del COP -

conforme aumenta la temperatura de evaporación como suce

de en el ciclo por compresión. 

Las Fig. Il 4.4 y 5 muestran los efectos de las 

temperaturas de condensación y absorción sobre el COP pa

ra un ciclo básico de absorción (amoniaco - agua) (fig. -

II. 4.1) el efecto de las temperaturas de operaci6n so-

bre el COP puede observarse en las Fig. (Il.4, 2, 3, 4, 5). 

La gráfica de la Fig. II.4, 2 muestra que el -

COP alcanza un valor máximo a una Tg aproximadamente de -

11tl'ºt y <dismin\lye abajo y arriba de llOºC, para Te, TE y

TA: La explicación física de las dos regiones de bajo 

COP del sistema agua-amoniaco, es como sigue: ·a una Tg -

baja, el vapor sale del generador rico en amoniaco, el -

cual para una Te dada requiere un lado de alta presión. -

Esta combinación de baja temperatura y alta presión en el 

generador, conduce a tener un liquido rico en amoniaco -

que sale del generador hacia el absorbedor. En efecto, -

aproximadamente a 93ºC, el liquido del absorbedor tiene -

la misma concentración de amoniaco que el líquido que sa-. 



BOMBA 

GENERADOR 

VALVULA 
REDUCTORA 
OE PRESION 

Sistema básico de obsorclÓn 

FIG. II. 4. l. 

CONDENSADOR 

VALVULA 
~E EXPANSIOll 

EVAPORADOR 
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( G) 

CICLO REFINADO 

FIG. 11.4.6 

EVAPORADOR 
(o) 

(E) 

A5SORBEOOR 
{ f l 

(E) y (F) CAMBIADORES DE CALOR 



le del generador, lo cual ocasiona que no salga vapor del 

generador .. Este proceso resulta ser de ci rcul aci6n de un 

líquido -entre el generador y el absorbedor, añadiéndose -

calor en el generador, y extrayéndolo en el absorbedor, -

no hay refrigeraci6n y consecuentemente el COP es cero. -

En el lado derecho del máximo, la explicaci6n de la caída 

del COP con un incremento en Tg, se debe al gran conteni

do de agua en ·el vapor que sale del generador. 

El efecto de la temperatura de evaporaci6n, se

muestra en la Fig. II.4.3 la direcci6n de la curva es p~ 

recida ~ la del ciclo de Carnot. La reacci6n física del

sistema a Te bajas es que el lado de baja presi6n tam-

bién baja. Con una ta constante, la soluci6n que sale -

del absorbedor, es progresivamente más pobre en amoniaco

tal que su concentración se aproxima a aquella del líqui

do que regresa del generador. Cuando estas dos concentr.!!_ 

cio-nes del l íqu1do son iguales, esto ocurre en Te= - 12.2ºC) 

no puede ~alir vapor del generador y la refrigeraci6n ce

sa. 

la influencia de la Te se representa en la 

en la Fig. 4.2.4;. el CbP disminuye cuando Te se increme~ 

ta. Realmente esta tendencia ocurre para temperaturas de 

condensaci6n mayores a 43ºC, sin embargo para Te menores

de 43ºC, el ¡oP también disminuye. la explicaci6n de es-
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ta discrepancia a Te bajas es que el lado de alta presión 

cae, lo cual para una Tg dada, nos conduce a tener un va-

por que sale del generador con alto contenido de agua, y-

por lo tanto una reducción de capacidad en el evaporador-

La caída del COP a Te altas se manifiesta por si mismo en 

el funcionamiento del ciclo al tener una el evada presi6n-

en el lado de alta presión, lo cual nos obliga a tener un 

líquido con una alta concentración de amoniaco que sale -

del generador. Asf la diferencia en concentración del lf_ 

quido que entra y sale del absorbedor disminuye, permitie!!_ 

do un menor flujo de vapor hacia el condensador y evapor! 

dor. 

Cuando la Ta· se incl'ementa, el COP baja (Fig. -

4.2.5), a una Ta de 69.SOºC, al COP baja a cero. A esta

condición de operación, la concentraci6n de amoniaco del-

1 íquido que sate del absorbedor, es la misma concentración 

que tiene el lfquido que regresa del generador, por lo -

que el absorbedor no es capaz de ah.sorber vapor de amoni! 

co procedente del evaporador. 

CICLO REFINADO DE ABSORCION Y COP 

Generalmente el ciclo refinado, incluye como -

equipo auxiliar un cambiador de calor y un rectificador -

Fig. 11. 4.6. La introducción del cambiador de calor, CQ. 
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mo se mencionó anteriormente, enfria el liquido que va~

del generador al absorbedor, donde es necesario eliminar

calor y calentar el liquido que fluye del ·absorbedor al -

generador, donde debe suministrarse calor, El efecto in

mediato del cambiador de calor, es reducir }l calentamie~ 

to requerido en el generador, lo cual mejora el COP, y -

tambi~n reduce los req~erimientos de enfriamiento en el -

absorbedor. 

La ventaja principal que se tiene al usar un -

rectificador, es eliminar agua del vapor de amoniaco que -

sale del generador. Cualquier cantidad de ~gua llevada -

al evaporador dificulta el funcionamiento y abate la efi

ciencia global. 

Observando la curva del ciclo refinado de la -

Fig. Il.2.2. 1a misma Tg mínima aplicable al ciclo sim-

pre, se aplica al ciclo refinado, pero el COP se increme~ 

ta más rápidamente cuando Tg se incremente. Debido a que 

el rectificador elimina agua del vapor de amoniaco que s~ 

le del generador, el COP 110 está sujeto a una caída pro-

nunciada a Tg elevadas. 

Como se mencionó para el ciclo básico, el COP -

del ciclo refinado en la Fig. I[.4.3., disminuyQ, Cllilndo

la Te de entrada bajJ. El COP también cae .1 el' ro con 11na 
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Te de - 12.2ºC. 

El COP como una función de la Te de la Fig. !!. 

4.4. muestra poca variación al ·incrementar la Te hasta -

que la temperatura es m~yor de 54ºC ó 60ºC. 

Se elimina calor del ciclo a través de dos com-

ponentes: el absorbedor y el condensador. La compara- -

ción de las Fig. II.2.4 y 5, muestra que el COP es mucho

mis sensible a Ta que a Te. Es recomendable entonces, 

que si el aire o agua de enfriamiento circula en serie a

través de estos dos componentes, primeramente se haga pa

sar por el absorbedor. 

4. CALCULO DEL COP: 

Las temperaturas de operación que rigen el dise 

ño de la unidad desarrollada en este seminario son: 

Temperatura del generador, Tg 80ºC 353ºk 176ºF 

Tt>mpe ra tura del condensador,Tc 35ºC 308º K 95ºF 

Tempera tura del evaporador, Te 13.9ºC = 287ºk = 57ºF 

Tempera tura del absorbedor, Ta 35ºC = 3 08 º K = 95ºF 

c o p (-I..9~) ( Te 

Teórico Tg Te - Te 



de 

de 

de 

c o P 

· Teórico 

100 

353 - 308) 
353 

287 
308 - 287 

c o P i. 64 

Teórico 

Para el COP de operación se tiene: 

Carga de calor que absorbe el evaporador, 

Qe = 2.15 Ton = 25 800 ~ 
h 

Carga de calor que capta el generador, 

Qg = 42 330 -1!.I!L 
h 

c o P -ºL 
operación Qg 

e o P 25 800 
operación 42 330 

e o p o. 61 

operación 

Como puede observarse, la diferencia entre el -

valor del COP Teórico y el de operación es muy grande, de 

bido a que en el COP de operación se suman todas las pér-
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didas termodinamicas que existen en cada uno de los comp~ 

nentes del sistema de refrigeración. 
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C A P I T U L O 111 

DISERO DEL SISTEMA COLECTOR 

GENERADOR-RECTIFltAOOR 

l. COLECTORES SOLARES 

Cuando un objeto es expuesto a la radiación so

lar, aumentará su temperatura, esto sucederá hasta que la 

ganancia de calor sea equivalente a las pérdidas, las cu~ 

les dependerán de la emisión de radiación que tenga el m~ 

terial calentado, de la velocidad del viento alrededor 

del. colector y de la conductividad térmica del material -

en contacto con éste. 

La ganancia depende de la intensidad de la ra-

diaci6n solar y de la absorción de radiación solar que -

tenga la superficie receptora. 

La radiación solar puede ser colectada en dos -

formas generales: Una cubriendo la superficie receptora

con una placa transparente de vidrio o plástico, otra en

focando la radiación solar de una superficie grande a una 



superficie receptora pequeña. 

La clasificación de los colectores está en fu~ 

ci6n de la forma de colección: 

a). Colectores de placa plana 

b). Colectores de enfoque 

Los colectores de P.P. usualmente son estacion~ 

rios ya que únicamente se mueven en los días de cambio de 

estaci6n, son compactos y usan tanto el calor producido -

por la radiaci6n difusa como el producido por la radiación 

directa, lo cual hace que pueda trabajar en dfas claros -

que estén nublados. 

Los colectores de enfoque únicamente trabajan -

con la radiación directa produciendo muy altas temperatu

ras. 

En ambos casos la superficie receptora tendrá -

que ser tan negra como sea posible, teniendo una absorbe~ 

cia de radiación mayor a un 95% y reflejando solo una ca~ 

tidad despreciable. 

COLECTORES DE PLACA PLANA 

· Las partes de un colecto solar de placa plana,

como lo muestra la figura son: La superficie negra, la -
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cual absorbe la energía solar transfiriendo la energía ge 

neralmente a un fluido, una cubierta transparente sobre -

la superficie de absorción la cual reduce las pérdidas -

por convección y radiación a la atmósfera y un aislante -

que reduce las pérdidas por conducción. 

CUBIERTA RADIACION SOLAR 
TRANSPARENTE DIRECTA 

[:r~=~==r==~=·*:z~ 
SUPERFICIE NEGRA 

ABSORBENTE 
TUBO AISLAMIENTO 

La superficie receptora generalmente está hecha 

de metal; usualmente acero, cobre o aluminio, los cuales 

son buenos conductores de calor. A temperaturas compren

didás entre 100 y 300 ºC. La máxima emisión de radiación 

ocurre a la longitud .de onda entre By 10 u en el infra

roj o. 

Las pérdidas de calor se reducen grandemente y

la temperatura de operación del colector aumenta si colo

camos 1 o más cubiertas transparentes sobre la superficie 

receptora. 

La luz solar con longitud de onda de 2.5 cm. p~ 

sa a través de la cubierta transparente pero la longitud-
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de onda larga de la radiación ·emitida por la superficie -

absorbente, no se pierde debido a que la cubierta de vi-

úrio o plástico la absorbe. El aire que queda atrapado -

entre :Ja cubierta y la superficie receptora, evita que -

las pérdidas de calor sean mayores ya que resulta ser un

buen aislante térmico. 

Las pérdidas de calor por convección hacia la -

atmosfera aumentan notablemente cuando la velocidad del -

viento se eleva y cuando la diferencia de temperaturas en 

tre la superficie receptora y el aire aumentan. Las pér

didas de calor por radiación son mayores conforme la tem

peratura aumenta, ocasionando que la eficiencia del cole~ 

tor se reduzca. 

CONSTRUCCION 

La placa absorbente negra, gen~ralmente se col~ 

ca en un marco de madera; los tubos por donde circulará

el fluido que se va a calentar se sujetan de tal manera -

que exista un buen contacto térmico. 

La cubi~rta transparente se coloca sobre la pi! 

ca absorbente dejando una c§mara de aire entre una y otra. 

El cuerpo del colector generalm~nte ~echo con -
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madera o_llmina metlllca muy delgada, esta revestido con

material aislante con el objeto-de minimizar las pérdidas 

de calor por conducción. Este tipo de material puede ser 

fibra de vidrio o espuma plástica. 

E1 nGmero de cubiertas transparentes puede de-

terminarse en función de las pérdidas por convección Y. ra 

diaclón. 

Las cubiertas transparentes se colocan a una s~ 

paración aproximada de 2.54 cms. con el objeto de reducir 

la circulación de aire entre las placas y de este modo -

disminuir las pérdidas de calor por convección. 

La cantidad de radiación solar absorbida depen

de del espesor del vidrio y tanto para la transmisión al

ta de ra~iación solar como para el bajo costo del vidrio

este debe ser tan delgado como sea compatible con la fue~ 

za mecánica. 

ORIENTACION 

La orientación de un colector solar está en fun 

ción del tamaño y peso de la unidad, del costo, de la la

titud y de la estación del año. Pueden ser verticales. -

horizontales o inclinados. 
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Los Colectores horizontales son los más fáciles 

de construir e instalar pero los colectores inclinados h! 

cia el Ecuador recolectan una fracción más grande de ene~ 

gía solar. 

En el Hemisferio Norte los colectores inclina-

dos dan la cara al sur formando un ángulo con la hori~on

tal igual al de la latitud del lugar en donde se localice. 

Dicha inclinación se recomienda ajustar dependiendo de la 

época del año que se tenga. En el invierno se recomienda 

agregar 15 grados al ángulo de la latitud y en el verano

reducir 15 grados, los colectores verticales que dan la -

cara al ecuador son más effcfentes en invierno que los c~ 

lectores horizontales pero no tan buenos como los colect~ 

res inclinados en un ángulo apropiado. 

Con los colectores de placa plana ·inclinados, con cubier

ta .transparente, se logran temperaturas hasta de 100 ºc 

en el agua. La tigura III. l. 1 muestra el rango de tef!!_ 

peraturas a que puede llegarse, manteniendo una elevada 

eficiencia del colector. 

.. 
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DATOS GEOGRAFICOS Y DE !NSOLACION 
DE MEXICALI, B.C.N. 

Latitud 32° 39' 

Longitud 115° 30' 

Altitud 4 MSNM 

Radiación promedio', anual 2093 Joule cm- 2 dfa- 1 

Temperatura anual media 295 ºK 

Temperatua m&xima 321 ºK 

Promedio anual de días soleados 272 

2. DISEÑO DEL COLECTOR - GENERADOR 

Diagrama de Flujo para calcular el Colector - -

Generador. 

N, Tp, Ta, ó, Ep, Eg 
fp,Tamb 

H, en , Qu, Qs 
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DISEílO DEL COLECTOR - GEttERADOR 

Ecuación básica de balance de energla para· un -

colector de placa plana. 

AcEHR (rn))d + (HR (rn))b] 

donde: 

Qu + Ql + Qs Ref(l) 

H cantidad de radiación incidente (directa y difusa) 

por unidad de superficie en un plano horizontal. 

R Factor para convertir radiaci6n incidente sobre -

un plano horizontal al plano inclinado del colee-

tor. 

ra Producto de transmitancia - absortancia de la cu-

bierta del colector. 

Ac Area del Colector 

Qu Cantidad de calor transferido al fluido 

Ql -Pérdidas de energía del colector hacia el rededor 

por radiación, convección y conducción. 

Las pérdidas debidas a la reflexión de la cubier

ta están incluidas en (ra) 

Qs Energla almacenada en el colector 

a). H 

Promedio anual diario de insolación recibida en 

Mexicali. 577.25 CAL REF ( 2) 
Cm 2 díil 
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Considerando 5 horas diarias (11 a.m. a 4 p.m.) 

efectivas de m~xima radiación solar se obtiene un prome-

dio anual de insolación recibida por unidad de tiempo y -

de área. 

577 .25 

5 

lector, 

115.45 CAL - 1154.5 -;;;;z¡;-. - kcal 
X-

H 1154. 5 Kcal --;;;z¡;-- l. 340 Kll 
7 

b). R=l.O 

La insolación se considera en el plano del co--

c). (rn) 

Transmitiancia del vidrio de sil ice 1 = 0.92 -

El material de los tubos y placa colectora será acero. 

Pintado de color negro mate cuya absorbencfá ci = 0.9 

TC1 = 0,828 

d). Qu. 

Qu h sd x msd + h n h3 x mnh 3 - hsf msf 

m déb1 l 64 kg. 
h 

h débil 65 kcal. 
Kg. 
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mnh3 23 kg. hnh 3 
400 kcal 

h kg 

m fuerte 87 kg. h fuerte 31 Kcal 
h kg. 

Qu = 65 (64) + 400 (23) - 31(87)= 10663 ~ = 12.39 k.w. 
h 

Qu 12.39 KW. 

donde 

Ut 

+ 

e). Ql 

Ql Ul A.lit. 

Ul Ub + Ut 

Ub 

Ul 

Ub 

Ut 

k 

L 
~ 

0.25 

Coeficiente 

Coeficiente 

Coeficiente 

ba. 

0.16 

total de pérdidas 

total de pérdidas hacia 

to ta 1 de pérdidas hacia 

K Conductividad térmica del aislante 

de vidrio) = 0.04 ~-W~ 
m ºC 

L Espesor del aislante= 0.25 m. 

~~~~~~~~N~~~·---:::--~~~ + ~l_)-1 
(344/tp) [(Tp-Ta)/(N + f)J0.31 hw 

a (Ip Ta) (Ip2 + ta2) 

abajo 

arri-

(fibra-

( E p + O. O 4 2 5 N ( 1- E p )f l + [ ( 2 n + f - 1) /E g l]- N 



donde 

N Número de cubiertas de vidrio 

hw coeficiente de transferencia de calor por-

tonvección al aire 

hw 5.7 + 3.8 V Ref (1) 

V Vel del aire= 1 m/seg. 

hw 5. 7 + 3. 8 ( 1) = 9. 5 4--
m ºC 

f (1-0.04 hw + 5 x 10-4 hw2)(1 + 0.058N) 

o. 70370225 

Eg Emitancia del vidrio = 0.95 

Ep Emitancia de la placa.·= 0.9 

Ta Temperatura ambiente En ºk 308 

Tp Temperatura promedio de la placa En ºk 

Tp se considerará la temperatura promedio de 

la placa colectora; para este caso se con

siderará igual a la temperatura promedio -

del flutdo. 

Tp T entrada+ T salida 
2 

50 + 80 
2 

65ºC 

constante de Stefan - 8oltzmann = 5.66 x 10-3 

\4 
m2 ºK 4 
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.. . . ' -

. Ut ;,¡ r- Ílill.[ 338 ~ 3~8 
L 338 1.703702?5 

Jo .31 
+ ~-1 9. 5] 

+ 5.6697 X 10-8 (338 + e. 9 _ + º. 04 2 5 ( º. l l l 
Ut 5.99708938 

308)(114244 + 94864) 

+ [( 1. 71)370225)] -1 
0.95 

Ul Ut + Ub = 5.99708938 + 0.16 

Ul 6.157 

Ql Ul Ac At lit :: Tp - Tamb. 

Por unidad de área se tiene 

Ql 6.157 X 1(65-35) = 184.71 

Ql 

f) .= 

Qs = 

por 

g). 

Ac = 

Ac 

184. 71 Kll 

Qs 

o 

c.ons iderarse operación 

Ac 

Qu + Ql + Qs 

HR (rn) 

12.39 +0.18471 +o 
1.34 X 1.0 X 0.828 

Ac ll.33m 2 

estacionaria 

..-11:.E~- = 11. 3 3 m2 

1 . 109 5 
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h). En este momento es necesario.suponer una -

eficie~cia de transmisión de calor ha.cia el fluido la cual 

dependerá del diseño final, ya que de este dependerá el -

coeficiente· de transferenclaentre el flufdo, los tubos y

la placa. Para el nivel térmico que se ·está analizando -

puede suponerse una eficiencia de 85% lo cual resulta en: 

' Acaptación Ac 
Eficiencia de transf. al flufdo 

11. 33 

0.85 
13.33 m2. 

Area del colector solar 13.33 m2 ~ 14 m2 

Bajo esta suposición el colector operaría con -

una eficiencia n que puede calcularse de la siguiente m~ 

nera: 

n 

n 

área teórica requerida 
área calculada 

(12.39) X 

1.34 13.22 

9.24 
13.22 

n 0.69 

Q útil 

H 

0.69 

X 
área ca 1 culada 

Esta ef(ciencla es la esperada para un colector 

c~n una Tp = 65ºC una vez seleccionado el diseño final

del colector se podrá recalcular el coeficiente total de

operacidn y así afinar el área necesaria de colección y - . 
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la eficiencia térmica global. 

SELLO · 
LIQUIDO 

SELLO LIQUIDO 

CUBIERTA 
TRANSPARENTE AISLAMIENTO / _\ ______ _ 

COLECTOR - GENERADOR 

CABEZAL 

FUNCIONAMIENTO DEL SELLO LIQUIDO 

,,. ... .... 
' \ 

SOL. OEBIL A 
CAl-49. DE CALOR 

SALIDA 

---

Tiene como objeto garantizar que hacia el con-

densador solo fluyan los vapores del Nh3 y H20 generados

en el colector y que la solución débil fluya hacia el cam 

biador de calor. 

Esto se logra con el Dispositivo mostrado en la 

figura. Al llegar al fondo del sello tanto el vapor como 

la solución líquida se efectúa una separación. El vapor

sube debido a su menor densidad y continúa su trayectoria 

hacia el condensador mientras que la parte líquida cae ha 

cia el cambiador de calor. 

La columna de solución {Z) form3da entre la sa-
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l ida del generador y el punto de separadón de fases for

ma un sello, el cuál impide que la solución en forma de -

vapor pueda regresar al generador. 

4. GEOMETRIA 

En base a los cálculos térmicos anteriores se -

procederá al análisis de diversas alternativas de diseño. 

Aunque el captador deberá ten~r 14 m2. de superficie de -

colección, éstos pueden obtenerse con diferentes geome- -

trfas. Se analizan tres configuraciones así como tres di 

ferentes tuberfas para el flujo de solución fuerte. 

A continuación se presentan las especificaciones 

de cada uno de los nueve captadores solares que podrfan -

·Ser usados en el equipo de aire acondicionado diseñado .. 

Se están llevando a cabo estudios experimentales 

de simulación matemática de captadores solares lo cual -

permitirá una selección del diseño adecuado. 
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ESPECIFICACIONES DE LOS POSIBLES CAPTADORES SOLARES 

__!!!._ 1 /2 
k6 

(W-0)/2 = 0.725 ..... (1) REF (1) 

UL = 6. 157 ; K = 44.98 
¡.¡ 

mºC 

6' = 0.003175 m. 

Sustituyen do en (1) 

6.157 ¡1/2 
X (W - 0)/2 0.725 

44.98 X 0.00317 

w = 0.22083353 + o 

De esta ecuación se puede determinar W sustitu

yendo el valor del dUmetro de los tubos. 

o 
·I 

·I 
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ESPECIFICACIONES COMUNES PARA TODAS LAS GEOMETRIAS PRO-

PUESTAS. 

Espesor de la placa 

Emisividad de la placa 

Conductividad térmica de la placa 

Distancia entre placa y vidrio 

Transmitancia del vidrio 

Cond. Térmica del aire entre la 
placa y el vidrio 

Viscosidad cinemática del aire 

velocidad del viento 

Espesor del aislante 

Conductividad Térmica del 
aislante 

h de fluido 

Calor específico del fluido 

Tem~eratura de entrada del 
fluí do 

Temperatura de salida del 
fluí do 

Gasto en masa total 

Temperatura ambiente 

lncl inación del colector 

Area del colector 

0.00317 m. 

0.9 

44.98 watt/mºc 

0.025 m. 

0.96 

O. 027 watt/mºc' 

1.65 x 10-5 m2/s 

l. O m/s 

O. 25 m. 

0.04 watt/mºc 

850 watt/m2•c 

4.92 Joule/gºc 

35ºC 308ºK 

BOºC = 353ºK 

3390 g/m2 s 

35ºC = 308ºK 

33º 

14 m2 



121 

GEOMETRIAS PROPUESTAS PARA TUBERIA DE 1/4"~ 
w 

-"f .... v--1 ¡.... , , 

.E. 

º ....... , .. 

' 

3. s m •I 

¡. 2m ..¡ 

4 m 

7 m 

-f D t-
i 1 

~ 
1 ' 1 1 ¡. B .¡ 1 ' 

1 ¡.¡ 1 
1-i •I 

No. de tubos = 9 
long. de tubos = 7 m. 
D = 0.013 m. 
W = 0.234 m. 
B = 0.220 m. 
Y = 0.054 m. 
0 HID = 0.009 m. 

No. de tubos = 15 

long. de'tubos, = 4 m. 
D = 0.013 m. 
H = 0.234 m. 

B = 0.220 m. 
Y= 0.101 m. 
1ii HID = O.'Jog m. 

11 ~lllll_J}, No. de tubos = 30 

long. de tubos = 2 m. 
D = 0.013 m. 

\J = 0.234 m. 

7 m •I 
B = 0.220 m. 
y = 0.'.>92 

~ HID = 0.009 m. 
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GEOMETRIAS PROPUESTAS PARA TUBERIA DE.1/2" ~ 

-t w to-
y""! .... 1 1 

' 
B ... 

4 m 

o ....... 

I• 3.5 m 

7 m 

~ 
2 m 

•f 

1111111 

r 7 m 

No. de tubos = 1.5 

.long. de tu.bos = 4 m. 

D = 0.021 m; 

W = 0.242 m. 
B = 0.220 m. 
Y = 0.044 m. 
·~ HID = 0,0158 m. 

No. de tubos = 9 
long. de tubos = 7 m. 
O = 0.021 m. 
W = 0.242 m. 
B = 0.220 m. 
Y = 0.020 m. 
ti HID = 0.0158 m. 

No. de tubos = 29 

11'. long. de tubos = 2 m. 

D = 0.021 m. 

W = 0.242 m. 

B = 0.220 m. .. , Y= 0.100 m. 

~ HID = 0.0158 m. 
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GEOMETRIAS PROPUESTAS PARA TUBE~IA DE ~/4" -
-..¡ !~ .._ 

y ...¡ 1- 1 1 
1 ' 

B ,... 

3.5 m 

~ 2 m "! 

11111 11 
¡.. 7 m 

4 m 

-.¡o ..,_ 
1 1 . 

~ 1 . 1 1 
1 ,. -1 1 
1 B . 1 
je H ~ 

No. de tubos ª 8 
long •. de tubos = 7 m. 
O = 0.026 m. 

No. de tubos = 15 
long. de tubos = 4 m. 
O = 0.026 m. 
H = 0.247 m. 
B = 0.220 m~ 

Y = 0.004 m. 
~ HID = 0.021 m. 

7 m W = 0.247 m. 
B = 0.220 m. 
Y = 0.120 m. 
~ HIO = 0.021 m. 

!}· 
No. de tubos = 28 
long. de tubos = 
D = O.IJ26 m. 
H = 0.247 m. 
B = 0.220 m. 

-i Y= 0.145 m. 
~ H!D = 0.021 m. 

2 m. 
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Ac 

Eg 

Ep 

H 

hw 

K 

L 

N 

Ql 

Qs 

QU 

R 

Ta 

fp 
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N ~ M E N C L A T U R A 

DESCRIPCION 

Area del colector 

Emi tanela del vidrio 

Emitancia de la placa 

Cantidad de radiación inciden 
te por unidad de superficie -
en un plano horizontal 

Coeficiente de transferencia
de calor por convección al -
aire 

Conductividad térmica 

Espesor 

Número de cubiertas de vidrio 

Pérdidas de energía del cole~ 
tor hacia el rededor por ra-
diación, convección y conduc-

UNIDADES 

m 

ción. Kw 

Energía almacenada en el co--
1 ector 

Cantidad de calor transferido 
al fluido 

Factor para convertir la ra-
diación inci~ente sobre un -
plano horizontal al plano in
clinado del colector 

Tempera~ura ambiente 

Temperatura promedio de la -
placa 

Kw 

Kw 

K 

K 



SI MBOLO 

Ub 

Ut 

Ul 
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DESCRIPCION 

Coeficiente total de pérdidas 
hacia abajo 

Coeficiente total de pérdidas 
hac·ia arriba 

Coeficiente total de pérdidas 

( rn) Producto de transmi tanci a - aQ_ 
sortancia de la cubierta del
colector 

n Eficiencia del colector 

UNIDADES 

o Constante de Stefan - Boltzmann W m- 2K- 4 

G 

Velocidad del aire 

Diferencia de Temperaturas 

Geometría del Colector - Gen~ 

radar 

-1 ms 

e 
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3. DISEÑO DEL RECTIFICADOR 

CONDICIONES DE DISEÑO 

l. El dueto por donde circulará el vapor de amoniaco, 

procedente del generador, será tubería de Fe. negro -

cd 40 diámetro nominal 0.019 m. 

2. Siendo la temperatura del vapor de amoniaco al salir

del generador de SOºC, la temperatura ambiente T- -

se considera de 35ºC. 

3. Se utilizaron aletas anulares transversales de alumi-

nio, cuya conductividad térmica (k) es de 120 kcal/h 

mºC, con la siguiente geometría: 0.001 m. espesor, -

0.03 de alto y espaciadas 0.005 m. Fiq. 11!.l 

4. Se encontró la carga de calor total (Qt) a disipar, -

en función de las condiciones del amoniaco (temperat~ 

ra y concentración) la carga que se disipa en cada -

aleta, en función de lo cual se obtuvo el número to--

tal de aletas y la longitud del intercambiador. 

5. El coeficiente de transferencia de calor (ho) bajo 

condiciones de convección libre entre las aletas y el 

aire exterior se considero de 10 kcal/h m20 c. 



o. 03 

ó.00213 

o. 00 1 

o. ~==========::::::¡;;;;::=============T>I 
0.086 

FIG. 1.ll .1 

DATOS DEL VAPOR DE AMONIACO 

Al sal ir del Generador Al entrar al Condensador 

11 80°C T2 = 65ºC 

y 0.975 Y2 0.99 

ml 23 kg/h m2 23 hg/h 

hl 66. 7 kca 1 fkg (Gráfica Il!.1) h2 58 kcal/kg 

DATOS DE LOS COMPONENTES 

Tubería (Fe) Aletas (A 1) 

D; 0.021 fil. D¡ 0.026 m. 

De = 0.026 m. De 0.086 m. 

e = 0.0028 m. e = 0.001 fil. 

k 32 BTU/h mºC k 120 BTU/h mºC 
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·se considera la -temperatura Ts·, de la' pared -.

del tubo, como la temperatura a la 'cual circul¡ el ar.ioni! 

co y que es de SOºC. 

CALCULOS DE DISEílO 

Da tos de las aletas 

L 0.03 m. (altura de la aleta) 

e 0.001 m. (espesor de la.aleta) 

".e 0.0133 m. (radio exterior de la 

l. Cálculo de la eficiencia: 

Le L ¡._e_ 
2 

Le 0.0305 m. 

Ref. (IV) 

z Le 3/2 (-2_h _) 1/2 
keL 

al eta) 

h 10 kcal h -l m- 2 •c-l Coef. de calor por 

k 

z 

convexión del aire exterior. 

175 kcal h -l -1 m 

por conducción del aluminio. 

Coef. de calor 

(0.0305) J/ 2 (---'2:..::º'-----) 1/2 
175 (0.001) 0.03 

z (0.00532) (61.72) 

z 0.329 



-"' o 
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Entrando a la {Gráfica lll.2)(Ref. IV) obtendremos

la eficiencia. 

n = 95% 

2. Cálculo de la carga de ~alor disipada en cada aleta -

(QA). 

QA 2n (r 2 - r 2¡ c e h ( Ts - Tco) 

QA 2 (0.04382 2 0.0133 2) 

QA ~ 
h 

QA real QA n 

QAR 4. 7 5 

3. Cálculo del número de aletas ( N) 

-ºI_ 
QAR 

N2 42 

.1QQ._ 
4.75 

10 

(Ref. V! I) 

(80 - 35) 

Debido a que la carga de calor que se tiene que 

abatir es pequeña, (200 kcal/h ), se considera el área -

de la tubería por donde circulará el vapor de amoniaco --

agua, como el área de transferencia de calor, para lo c1Jal 

se diseñará la longitud de dicha tuberfa, fijando un diá

metro nominal de 0.019 m. tubería cd. 40 de fierro ne--

gro. 
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tFI~IENCIA DE ALETAS CIRCULARE~ 
Y RECTANGULARES 

-..,,. 1 t:11:1c11el.a M tn aictu: 11c1n (Jft1tl&1n r fK\Jllflll"'1 

'"" 1 1 
'[".:; ~ .,,,. """"~ ~ 
"~- l / 
~ T¡-t ', 

1'"1-:: ~,..__, 
j" 1 Hl- 1', r-.~"'l 

N'- ~t'-

=~-=~ "'"- ~~ 1 

"" ""':--..' ... '"'"'---~ r¡ 
f'..L ["'(:~S.17::_.,~ 1 1 1 1 

1 1 1 •' kl 1---.l. -. "'-
1 1 1 ' 'hJ 'r'-

1 1 ""' 

' r--. ::-t.-
--¡..:: 

o ""'h. 
• ~ ~ u ~ ~ u u u » u u 

(11o•l-•1)lh i/a'li./l1(•,-r,) • (L•U"" ·l:f.·.11, 

GRAF°ICA 11I.2 
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La carga de calor total (QT) a disipar, será la 

diferencia que existe entre la obtenida a la salida del -

Generador (Q 1 y 1 a obtenida a 1 ª. 11 egada del condensador 

(Q 2) ambas obtenidas en función de la temperatura y la -

concentración de la mezcla (Gráfica III.l). 

El coeficiente de transferencia de calor (ho) -

bajo condiciones de convección libre, entre la superficie 

del tubo y el aire ambiente se consideró de 10 kcal/h m20 c 
1 BTU/h ft 2°F = 4.88 kcal/h m20 c 

DISEÑO 

CONDEllSAOOR 

e: 
o 

"' "' u 
;;: -
1-
u 
UJ 
cr 

r;E•IEq,AOOR 

DATOS DEL VAPOR DE AMONIACO - AGUA 

Al Salir del Generador 

Ti 80ºC 

y 0.975 

m. 23 kg/h 

h 1 66.7 kcal/kg 

Q1 1534 kcal/h 

p 

Cp 

8. 63 x 10-6 kg/m. seg. 

5.3 kg/m 3 

o. 5 Kcal /kgºC 

Kf 0.0253 kcal/h mºC 

Pr 0.61 
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Al Entrar al Condensador 

T2 65ºC 

Y2 0.005 

m2 23 kg/h 

h2 58 Kcal/kg 

Q2 1334 Kcal/h 

Cálculo del coeficiente ~otal de transferencia

de calor (U) 

a) Velocidad 

D = 0.021 m r = O.Olm 
V rñ 

= 1T r2 
PA A = 0.00011 (n) 

A 0.000346 

V 23 kg/h l. 2 54 X 104 m/h 
5.3 kg/m3 3.46 X 10-4 m2 

V 3.48 m/s 

b) Número de Reynolds 

Re _'{_Q.e_ 3. 48 m2/s (0.021) 5.3~-
µ 8 .63 X 10-6 -~ 

m -s 

Re 44924 
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c) NGmero .de Nusselt 

u = 0.023 Re o.a P'r l/ 3 (Ref. IV) 

u = 

u = 
0.023 (44924) 0 · 8 co.61J 1' 3 = 0.034(5272)(0.o~) 

102 

d) Coeficiente de Transf. de calor 

Nu y 
REF. (IV) 

kf 

h¡ -~ 
D 

hi 
0.0253 (102) 

0.021 

h¡ 123 kcal/h m2•c 

e) Coeficiente total de transferencia de calor 

Q UMT 

A _g_ 
Ut.T 

n 
u l: 

i = 1 

R¡ 
1 

ho 

<'!_) Rz 
k 

-1 
Ri 

Conductividad tubería 

-1 BTU K 32 ---·---
h pie - F 
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R3 
_l_ BTU = l. 49 kcal 

hi h pie ºF h mºC 

K 47.68 Kca 1 
h mºC 

u = 

~+ _l_ + _1_ 
k ho hi 

u _1_ 
0.0029 + _1_+ _1_ 6xlo-5+0.l+0.0001 0.108 
47.68 10 123 

u 9.24 kcal 
kg m2·c 

A _Q_ 

UóT 

A = l. 44 
') 

m-

f) Longitud de la tuberf a 

A 1T d L 

L _A_ 
rrd 

L l. 44 ...!..:.!L 
rr(0.026) 0.081 

L 17.78 m. 
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Para el caso en el que el tubo se considere al~ 

tado se tendr~ una longitud de: 

Necesitamos 41 aletas 

Espaciadas 0.005 m. 

Tendremos (41 - 1) 0.005 m. 0.20 

L 0.20 m. 



S IMBOLO 

A 

Cp 

o 
e 

fr 

h 

k 

L 

111 

Nu 

Pr 

Pm 

Q 

Re 

V 

V 

u 
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N O .M E N C L A T U R A 

OESCRIPCIOll 

A rea 

Calor Específico 

Diámetro 

Espesor 

Fracción volumétrica 

Coeficiente de transferencia 

U~IDllDES 

. m2 

Kcal - kg-l 

m 

m 

de calor por convección Kcal - h-l - m-2 - el 

Entalpia Kcal - kg-l 

Coeficiente de transferencia 
de calor por conducción 

Longitud 

Flujo masico 

Número de Nusselt 

Presión total 

Presión parcial 

Número de prandtl 

Peso Molecular 

Carga de calor 

Número de geynolds 

Volumen 

Velocidad 

Coeficiente total de transf~ 

rencia de calor 

m 

kg - cm- 2 

kg - cm- 2 

kg - cm- 2 

Kcal - H- 1 

m -

--1 - \. 
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SIMBOLO DESCRJPCION UNIDADES 

z Fracción Mol 

X Concentración 

p Densidad kg - m -3 

µ Viscosidad kg -1 s-1 - m -
T] Efici encía 
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C A P I T U L O IV 

DISEÑO DEL CONDENSADOR 



l~l 

DIAGRAMA DEL FLUJO PARA EL DISEAO DEL CONDENSADOR 

l. CALCULO DE CALOR TOTAL A DISIPAR 

2. CANTIDAD DE AGUA NECESARIA PARA
DISIPAR AL CALOR TOTAL Y CANTI-
DAD DE AGUA DISPONIBLE. 

3. CALCULO DEL AREA NECESARIA PARA
DISIPAR ESTE CALOR. 

4. CALCULO DEL COEFICIENTE DE TRANS 
FERENCIA DE CALOR POR CONVECCIOÑ 
hi y hio DEL TUBO INTERIOR (NH 3-
CONDENSANDOSE). 

5. CALCULO DE ho EN EL ANULO DE LOS 
TUBOS CONCENTRICOS. 

6. CALCULO DE Uc, Rd, Ut y AREA TO
TAL NECESARIA (COMPROBACION) PA
RA DISIPAR EL CALOR TOTAL 

7. CALCULO OE LA LONGITUD TOTAL OE
TUBO CONCENTR!CO NECESARIO. 
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ESQUEMA OEL CONDENSADOR 

mNH 50.66 .J:.!!_ Tc2 
3 h 

iuH3 • 23 Kg/h 80.24ºF 

TNH3 • 80 ·e • 176 ºF 26.8 •e 

Condensador 111 
Rectificador Th 
ll)llltllfllllt 1 = 7o ""te.---.,----..... 1 rh2 = 31 •e 

iil"c 11'.1'11, 1 1 'rhi=lSSºl 

11 
Th 2 • 87.8 ºF 

T c¡•37°C•98 .&ºf 

111H20 ·• 1,493.46 Lb/h • necesaria. 

2 ,595. 9 Lb/h • disponible. 

l. CALCULO DEL CALOR A DISIPAR 

Suponiendo que la entrada del amoniaco gaseoso

entra al condensador a una temperatura de 75°C: 

Thl 75ºC (167ºF) 

p 13.32 ATMS. (195.8 Lb ) w 
T • 3lºC (87.8°F) 

p • 13.32 ATMS (195.8 Lb ) w 
50. 66 __Id!_ 

h • 

680.9 .JffiL.. 
Lb 

=> "2 = 141.0 .JWL 
lb 
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111 NH X ll H 3 50. 66 ..1E.._ X ( 680. 9 _!W!_ - 141.0 _!TIL) 

27,351.33 .JWL 
h 

h Lb Lb 

2. CANTIDAD DE AGUA NECESARIA PARA DISIPAR ESTE FLUJO DE 

CALOR. 

despejando tenemos: 

Qtot conocida 

llTH O= 98.6- B0.24 = 18.36ºF 
2 

Cálculo de CpH 0 2 
Ref •. (2) 

B0.24ºF => Cp .998 

48.60°F => Cp .997 

CpH O ll T H O 
2 2 

1,493 .. 46 --1.L 
h 

l. 995 
. 997 5 

8TU 
27. 351. 3~ -h-

.9375 BTU 
Lb-ºF 

º • CpH O 
2 

X 18. 36°F 

• 9 9 7 5 --'B~T--'-U
L b - º F 

Cantidad de agua disponible a la temperatura de 

entrada y salida qu~ muestra el croquis del condensador -
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_fil._ 

h 

según cálculo del absorbedor. 

.i 

3. CALCULO DE AREA NECESARIA PARA DISIPAR AL CALOR 

70 ºC 

37 ºC 
31 ºC 

28 ºC 

Temperaturas en el Condensa1or 

Thl 70°C (158ºF) Temp. de entrada del Vapor de NH 3 

Th 2 3lºC (87.8ºF) Temp. Salida de liq. condensado de -

NH 3• 

Tcl 37ºC (98.6ºF) Temp. de salida del H20 de enfria- -

mi en to. 

Tc 2 28ºC (82.4°F) Temp. de entrada del H20 de enfria--

miento. 

Primeramente se calcula la temperatura media lo 

garitmica del condensador cuya formula es: 



uno Sustituyendo valores: 

LMTD 22.457ºF (12.476ºC) 

Posteriormente se calculará el área necesaria -

para disipar todo. el calor que anteriormente se calcul6:

De esta ecuación conocemos a la cantidad 
A 

ll T 

de calor Q = 27,351.33 ...!!!.!!__ 
h 

22.457ºF 

Por último el factor que se desconoce es u
0 

y -

de acuerdo IV 3, l. el valor de 

u o. = 500 

a la tabla 
BTU por lo tanto sustituyendo valores-

tenemos que: 

A = _J1__ 27,351.33 2.436 ft 2 
u0t.r soo x 22.457 

Enseguida se calculará el valor de Gt: 

en función de la temperatura 

p H
2
o se sacará de tablas

Tm -~c.! _:__~<!1.- : 3 2. s ºe 
2 

Tm = 32.SºC (90.SºF) 

P = 62.1 lb/pie3 

el valor de VH20 se supone como 4.5 pie/s 

Re f. ( 2) 
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VALORES APflOXl~·IADOS DE LOS COEF!Cll'.-;·rr.s Tl;TAU:s 
PAR.\ DISE:'<O. LOS V,\LORES INCLUY,l·:r; t;N FACTOll UE CllSTlil'CCION 
TOTAL UE O,OíJJ Y CAllJA DI; PRESIOlS l'El'.\llSIUl.E UE 5 A 10 Lll, i'LC.:' 

. EN IJ\ CORllll:N11': <,¡u¿ CONTllUIX 

Enlrladort:fí 

--"J.Juid;-;a.ll~n-tc--.--T--·--¡.¡~·¡j~-¡;¡~ ·- ·- -- · ·;-·ü:~u;:a¡-· 

~l~~:nol ---------:-¡ !!~:--·-----T;i~i~i: 
Amonl.:?.co ' f A&u:J ¡ 250-500 • 
Soluciooes acUO-j:JS ¡ Aa.~a 1 250-500 • 
Susl:mr.fas ori;iulc:is liGer.u 1 Agua : 75-150 
Sust.lncias orgjnic:is mcdl.15; ª 

1
. At;u.a. • 50-125 

Suu:incl.::as orc:inlc.:is pcs:id.is' A1ua 1 S.- 75 
·ciisc:s Agu:a ! . 2- so. 
A,ua • . Salmuora 1.100-200 
Sustanc:J:u1 ou::J.n~cas Jli:;erois Slllmucr.::a f 40-100 
-··------ ----'----. --

Calentadores 

Fluido c:iUcnte Fluido frio 

-------~---
U0 total 

V a por de acu.i 
Vapor de a1;1.1:i 
Vapor de acu.a 
Vapor de ai;ua 
Vnpof d~ a;::uo 
Vapor de :u;u:i 

·V:ipor de . .1J:U.1 

Vgpor de a~u:¡ 

Vapor de a¡:u:i 
V.;ipur de agu;i 

.. --· -· ·-. -"';' -. 

A¡:ua 
Pttctanol 

: Amonl.:aco 
Soluciones acuos:11: 

200-700. 
200-700. 
:200-100. 

menas de 2:.0 cp :?'Jv-7;:)') 
. Mh do 2.0 cp ,10~01)' 

Sust:incl::n or¡:ánicas Hi:er:u · 50-JOO 
Susunci:u or1ánlc:is mt'dfas 100-200 
Sustancias ou:.Snlcas pcsad:is' 6-60 
.C:isn ~so• 

lntercambl:ido~s 

~=~-~-;¡~,d~-~~~;~;;-------,~-~º'~---~~ -'~~e 
"Ai;ua 1 llo&U3 "2S0-500 • 
· SoluC'Jones acuos:is 

1 
· .Soluciones 11cuo1:i1 250....:iOO • 

·suu:inclas ori::.inl::is li!;cr:is Sust.:anci:is or.:1.nlc:is U:crlS 40-'i':; 
Susc:in..:las or~:inü:;u mcdi:is Su!il:mci:is on::ánlc.:as mc:ti.n : 20 .eo 
Sust;mcl:is or¡::.lnic:u ·pcs:uJ.n Sullomcl:ls or~;intc.:1.1 p.:ud.llS 10--10 
Su~l.:anclas ori;:inlc:u pes.:adu SuSlomd:is orc;i.nlc;is llccr:u '. ~0-60 

~~!~~~::~~?-~~~---_J~~~~=-n~~:i~inlc.:as pes~~C:-~ 
• l.•• untaflf'icu or¡dr1icu Utt'PGf soa nuldot con whc111ldadu "1Cnotct C:• G.S c.-nll· 

polns • lr1clu•rn bl.'nceno, tol1,1rno, acciona. et.snol. meUl-cHl-cetuna. lll'loUn.s. krroun 
'nafta. 

• 1.or tcufo"túu orrd.,iC'•• "''dí.ar tlenirn Yl1co1ld~dc:t de 0.5 • 1 O crnllroí• • frKlur•n 
).erodn, 11r.awol1. 12•oiJ· C'.2hrnl•, uelte d• ;1b101bi:1for C'~ienrc r .aJ.:1,1not rrudo1. . 

• SutroTll:'iklt or17<!niro1 JJ1'1ado• 111.'nen rl1t'o•id..1 1,1 m2JOfl.'I d• 1 'l untiroi• • lt1rlurirn 
l'•..,U fda. acirltn l1,1brican1e1, pct"'leo combust.blo, petróleo cruda nduddo, ''"'' ' H• w- . • 

• ;'actor de ob1lruul6n O 001. . · 
1 Cald• de prrsidn dr- ":O a lO !f>!plc'• 
• Etlu tau• 1u1Jn tnn1,1rnci2df' (T.2ndnnenlC' por h pntldQ de aprr.scl~n.. 

T AB l A l V • 3 • l. 
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Gt 
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Tubería 

Tubería 

ªt 

Se 
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. 3, 600 po H O 1,006,182 
2 

"1H O 
tbH O __ 2_ 2,596.9 2 Gt 

111 11 o 
--2-· - = • 002581 ft 2 

Gt 

Interior de l / 2 "ll nom Ced. 

Exterior de 1 "¡l nom Ced. 

Lb 

Lb· 
ft 2h 

Lb 
-h-

DI¡ 
40 

DE¡ 

012 
40 

DE 2 
JtiH O 2,596.9 __ 2_ = -¡¡----

= .002581 ft 2 

Gt 1,006,182 Lb 

~ 

n (DE¡) z 
X 1 ft = .22 ft /ft 

12 

.622 in 

.840 in 

1.049 in 

l. 315 in 

A 

Se 
2.436 ft 2 

.22 ft 2/ft 
11.07 ft (3.38 m 
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Conociendo esta longitud se elige una más ad~ 

cuada y se considerará como 4 m. 

rán las correcciones necesarias: 

(13.l ft), se real iz~ 

AcORR =Se X 13.l = 2.882 ft 2 

u 
DcoRR 

V = 

Q 27 ,351. 33 !:!;}!_ 
'' = 422.6 BTU 

ACORR x LMTD 2.882 fti X 22.45lºF h -ft2-°F 

lb 2,596.9 -h-

.002581 ft 2 

3 
41.554 -+ 
.002581 ft 2 

.0115428 ~ s 

.002581 ft 2 
4.472 _f_t_ 

s 

4. CALCULO DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR POR 

~ONVECCION hi y hio TUBO INTERIOR. 

tu = 35ºC (95ºF) = temperatura de

saturación del vapor de amoniaco. 

Ts = Temperatura de la pared inte-

rior del tubo; ésta temperatura se 

supondrá hasta comprobar que efectivamente es la tempera-

tura buscada. 

t f = tu . 7 5 (tu ts) 

ahora suponiendo que ts 91.26ºF 
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tf 95 - .75 (95 - 91.26) 92.195ºF 

· tf 92.195~F 

De tablas NH 3 y con valor de tf: Ref. (2) 

kf . 290 BTU 
h - ft - ºF 

pf 36.9 lb/ft 3 

µf .4949 Lb 
ft - h 

lff tv - ts = 3.74°F 

Factores que permanecen constantes: 

g 4.14 X 108 ft/h l 

~ 483.2 BTU/Lb 

·DI¡ .622 in (.0518 ft) 

Con estos datos y con la correlación siguiente 

se calculará el valor de hi: 

hi 2,091.712 BTU 
h - ft 2- ºF 

De la correlación siguiente se despejará ts: 

Q hiA(tu-ts) 

ts tv - -º-
hi A 

95 - 27 ,351. 33 90.46 • 
2,091.712 X 2.882 
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que será -el nuevo valor para, hacer nuevos cálculos ya que 

éste valor ·fué diferonte al supuesto inicialmente para ts: 

t f = tu - . 7 5 ( tu - t s ) = 91 . 6 ·º F 

Nuevamente con tablas• al nuevo valor de tf: 

kf 

pf 

Uf 

hi 

ts 

. 2905 BTU/h 

36.931 Lb/ft3 
ft - ºF 6T = tu - ts = 95 - 90.46 4.54ºF 

6T = 4.54 

.49572 Lb 91>. Y DI 1 permanecen constantes: 
ft - h 

3 l 
.725 (kf ).Pfg) if= 2,144.14 

DI 1 ll f t'I T 

tu - __q__ = 95 - 27,351.33 
hi A 2,144.14 X 2.882 

BTU 

90.57 

ts = 90.57 ºF como esta temperatura es igual a lo-

anterior, por lo tanto los últimos valores calculados se

rán 1 os correctos y el valor de hi será: 

hi 2,144.14 BTU 

h - ft 2 ºF 

hio hi ~=~ = 1,587.68 BTU 

DE l .840 h - ft 2 - ºF 

hio 1,587.68 
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'A N U l O 

5. CALCULO DE ho Ett EL ANULO (COEFICIENTE DE TRANSFEREN

CIA UE CALOR POR CONVECCION). 

Gt 1,006,160.4 lb calculado anterior-
h ft 2 

mente. 

( 012) 2 - (DE1)2 
De .47 in 

DE 1 

Con las temperaturas conocidas Tc1 y Tc2 

(9B.6ºF y 8~24ºF respectivamente) 

µ prom = l. 87 lb 
ft - h 

Cp prom 

kprom 

¡j 1 

Re 

.9925 BTU 

lb - ° F 

.360 BTU 
h -ft-ºF 

5.172 

(Factor de corrección para soluciones acuo

sas) . 

Cálculo del Reynolds: 

De Gt 
µ prom 

21.073. 77 
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Con este valor y usando la tabl'a ·1v . . 5~2 en~·-

contramos el valor par·a JH: JH. = 7 o 

tramos ho 

ho 

Ahora usando la siguiente correlación encon~-

JH Kprom 
De 

1 
(Pr) "3 

BTU 1,113.0 
h - ft 2 -· º F 

~ 1 
70 :...~ (5.172) 3 

12 

6. COct LOS VALORES DE hio y ho SE CALCULARA Uc (CD~ 

FICIENTE LIMPIO) : 

Uc 

tal será: 

1 

Ut 

Ut 

hio ho 
hio+ho 

1587 .68 X l, 113.0 
1587.68 + 1,113.0 

654.35 

Calculando el factor de obstrucción Rd: 

Uc. - Ud 

Uc Ud 

654.35 - 422.6 

654.35 X 422;6 
.0008381 

El coeficiente de Transferencia de calor to--

1 

Uc 
+ Rd 

422. 6 

1 ---- + .0008381 .00236 
654.35 

BTU 
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Finalmente el área total necesaria será: 

A 27,351.33 2.882 ft 2 
Ut x LMTD 422.6 X 22.457 

7. LONGITUD NECESARIA DE TUBO INTERIOR, TOMANDO COMO BA

SE EL DIAMETRO INTERIOR. 

A = u(DI 1) x L => L = 

L 17.7 ft 5.4 m · 

A 2.882 ft 2 

11'("622) ft 
12 

17. 7 ft 

El arreglo del condensador dependerá de

l a longitud que se desee en cada tramo del condensador, -

por ejemplo: 

Nt = 5.4 m 6 que será el No. de tubos de . g m • 
• 9 m 

Nt 5.4 m g tubos de .6 m 
.6 m 
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~OMENCLATURA 

tu •.Temperatura de saturación del vapor. 

ts Temperatura de la pared Interior del tubo inte-

ri or. · 

tf Temperatura de pellcula. 

kf Conductividad térmica del amoniaco a la tempera

tura de pellcula. 

Pf= Densidad del amoniaco a la Temperatura de pelle!!_ 

1 a. 

µf Viscosidad dinámica del amoniaco a la temperatu

ra dP. película. 

g ~ Gravedad 

7' Calor laten.te del amoniaco a la presi6n p y te!'! 

peratura ~ 

p Presión de operación del aparato (13.32 ATMS.) 

hi Coeficiente de transferencia de calor por conve~ 

ci6n en el Interior del tubo interior. 

hio Valor de hi cuando se refiere al diámetro inte--

ríor. 

De Diámetro equivalente en el anulo. 

¡>! Factor de corrección 

Re No. de Réynolds 

ho Coeficiente de transferencia de calor por conve~ 

ción para el flujo exterior. 
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Uc Coeficiente de transferencia de calor por conve~ 

ci6n limpio. 

Rd Factor de obstrucción. 

Ut Coeficiente de transferencia de calor por conve~ 

ci6n total. 

L Longitud necesaria de tubos consentricos para el 

cambiador de calor. 

Nt No. de tubos o pasos necesarios en el condensa-

dar. 

Thl Temperatura de entrada del amoniaco al condensa-

dor. 

Th2 Temperatura de salida del amoniaco al condensador 

Tci Temperatura de salida del agua en el condensador 

Tc2 Temperatura de entrada del agua en el condensador 

p Presión de condensación del amoniaco a la cual -

se encuentra todo el sistema. 

Carga de calor total a disipar en el condensador. 

Calor específico del agua. 

Cantidad de agua necesaria para eliminar la car-

ga de calor QTOT. 

Temperatura media loqartinica. 

Area necesaria para disipar la carga de calor. 

Coeficiente de diseño. 

Velocidad masica 
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P Densidad. 

u = Velocidad. 

Tm Temperatura media aritmética. 

ªt Area transversal necesaria de·la tuberfa. 

DI 1 Diámetro interior de la tubería interior. 

DE 1 Diámetro exterior de la tubería interior. 

DI 2 Diámetro interior de la tubería exterior. 

DE 2 Diámetro exterior de la tuberfa exterior. 

Se Area por ft de tubería. 

L Longitud de tubería necesaria. 

Acorr Area necesaria corregida 

UDcorr Coeficiente de dise~o corregido 

ucorr Velocidad corregida 



p 

u = 

Tm = 
ªt 

DI¡ 

DE¡ 

DI 2 

DE 2 

Se 

L 

Acorr 

UDcorr 

ucorr 

Densidad. 

Velocidad. 
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Temperatura media aritmética. 

···.·_'. 

Area transversal necesaria de la tubería. 

Diámetro interior de la tubería interior. 

Diámetro exterior de la tubería interior. 

Diámetro interior de la tubería exterior. 

Diámetro exterior de la tubería exterior. 

Area por ft de tubería. 

Longitud de tubería necesaria. 

Area necesaria corregida 

Coeficiente de diseño corregido 

Velocidad corregida 
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C A P I T U L O V 

DISEÑO DEL EVAPORADOR V 

CAMBIADOR DE CALOR GAS - GAS 

l. CONSIDERACIONES GENERALES 

La operación de este equipo de refrigeración d~ 

pende de la ley de Dalton de las presiones aditivas, que

establece que la presión total de la mezcla es igual a la 

suma de las presiones parciales de los constituyentes in-

dividuales. 

n 
LEY DE DALTON P ~ Pi Ó P Pa + Pb + ..... . 

i=l 

donde cada presión parcial está valuada a la temperatura

y al volumen de la mezcla. (Esto es para gases ideales). 

El evaporador E ~e encuentra localizado inmediatamente -

después del condensador C, del cual llega el amoniaco que 

ha sido .condensado. Después del evaporador se encuentra

un intercambiador de calor entre los flujos de la mezcla-
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gaseosa de amoniaco e hidrógeno proveniente del evapora-

dar y el flujo de hidrógeno proveniente del absorbedor. 

También se menciona anteriormente que el evapo

rador y parte del absorbedor contienen hidrógeno, la pre

sión en el sistema es de aproximadamente 13 atms. y según 

la ley de Dalton, el amoniaco en las áreas donde se incl!!. 

ye hidrógeno, se evaporará y ejercerá una presión de va-

por de amoniaco de aproximadamente 7 atms. Cuando el hi

drógeno no representa una gran parte de gas en el área, -

el amoniaco continua en ebullición o vaporizandose a una

presión baja y absorbiendo calor. El amoniaco evaporado

Y el hidrógeno a la salida del evaporador fluyen por den

sidad através del cambiador de calor hacia el absorbedor, 

el cual actúa como un sistema de succión. 

En el absorbedor la solución débil (agua-amoni~ 

co) esta relativamente fria y absorbe el vapor de amonia

co procedente del evaporador, regresando la solución fue~ 

te (amoniaco agua) al generador. 

El hidrógeno que fluye hacia el absorbedor jun

to con el amoniaco no es absorbido por la solución débil

( cabe de c i r que 1 a que absorbe e 1 amo n i a c o es e 1 agua en sf y 

no la solución débil ya que el absorber el amoniaco es -

una de las propiedades del agua) y regresa a través del -



162 

cambiador de calor al evaporador; todo esto se comprende 

mejor con el dibujo que se mueslra a continuación, que --

describe el funcionamiento del equipo. 

En el exterior del evaporador se hace pasar una 

corriente de aire por entre sus placas, que al ser enfria 

da servirá para acondicionar el espacio especificarlo. 

Condensador Evaporador 
(C) (O) 

5 l 
'O 

"' o 

~ (B) (E) 
Q) 

cr 
T 

Generador Absorbedor ---1 
(A) 

(G) (F) 
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2 .. DI.SEílO DEL EVAPORADOR 

Cálculo de los coeficientes de transferencia de 

calor interior y exterior. 

DIAGRAMA DE FLUJO DEL CALCULO 

LLEGA NH 3 LIQUIDO 
1 AL EVAPORADOR 

TEMP. = 95ºF (35ºC) 

EVALUACION DE LAS PR~ 
3 PIEDADES DEL FLUIDO -

REFRIGERANTE. 

ELECCION DEL TUBO Y -
5 MATERIAL DEL SERPEN-

TIN DE EVAPORADOR, 

7 

9 

CALCULO DEL GASTO DE

NH3 

EN BASE A LO ANTERIOR 
SE EVALUA LA hint 

ELECCION DE LA CO
RRELACION PARA EL-

2 CALCULO DEL COEF.
DE TRANSF. DE CALOR 
CON CAMBIO DE FASE 

hint 

CALCULO DE LA CALl 
4 DAD DEL VAPOR DE -

NH 3 

6 

B 

CALCULO DEL DIAME
TRO HIDRAULICO. 

CALCULO DE LOS NUMS. 
DE REYNOLDS Y PRANDTL 

SE VUELVE A CALCULAR 
LA hint TOMANDO EN -

10 CUENTA LOS EFECTOS -
DEL HIDROGENO PARA -
VER QUE TANTO AFECTA 
A EL CALCULO 
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PARA EL CALCULO DEL COEFICIENTE .DE TRÁ:NSFERENCIA DE CALOR 

EXTERIOR (hext)' SE HACEN LAS SIGUIENTES CONSIDERACIONES: 

CONSIDERACIONES. 

~E PROPONE UNA GEO
a METRIA DEL EVAPORA

DOR. 

CALCULO DE LA MASA 
c DE AIRE QUE PASA -

POR EL EVAPORADOR. 

SUPOSICION DE LA TEMPERA 
b TURA DE SALIDA DEL AIRE

OEL EVAPORADOR. 

CALCULO DE LA TEMPERATU
d RA MEDIA LOGARITMICA. 

Cálculo del coeficiente de transferencia de calor 

exterior (hext) 

PROCEDIMIENTO DE 
1. CALCULO, MEDIANTE 

PRUEBA Y ERROR 

3 

CALCULO DEL COEF. 
GLOBAL DE TRANS. 
DE CALOR "U" 
U= hi.he/hi +he 

SE DESPRECIA LA -
RESISTENCIA DE LA 
PARED 

4 

SE PROPONE UNA hext· 
2 PARA REALIZAR LA 

PRUEBA 

EN BASE A LO ANTERIOR -
Y CON LA SIGUIENTE ECUA 
CION: 

Q = UA ótlog 

SE CALCULA LA SUPERFl-
CIE EXTENDIDA 



SE PROPONE UNA GEQ 
METRIA OEL EVAPORA 
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5 DOR (DIMENSION Y -
SEPARACION ENTRE -
ALETAS) 

EVALUACION DE LAS-
PROPIEDADES DEL --

7 FLUIDO (AIRE) A LA 
TEMPERATURA DE PE-
LICULA tf 

tf = ( ts + tb)/2 

CALCULO DE LOS NU-
9 MEROS DE REYNOLDS-

·y PRANDTL 

SI LA hext CALCULADA SE 
ACERCA BASTANTE A LA --
PROPUESTA SE TOMA VAL!-

11 DA LA CALCULADA, DE NO-
SER AS! SE VUELVE A PR~ 
PONER OTRA he Y SE SI--
GUE LA MISMA SECUENCIA. 

ELECCIQ~ DE LA CORRE
LACION PARA CALCULAR-

6 LA hext QUE EN ESTE -
CASO ES LA SIGUIENTE: 

B 

10 

Rd Pr OH x 10 -2 SE 
L 

ENTRA A LA TABLA B-13 
Ref. ( 5) 

CALCULO DEL DIAMETRO-
H!DRAULICD. 
Dha = 4 Ap/Pm 

EN BASE A LO ANTERIOR 
SE SUSTITUYEN TODOS -
LOS VALORES Y PROPIE-
DADES EN LA CORRELA--
CION Y SE COMPARA CON 
LA hext PROPUESTA PA-
RA VER SI EL METODO -
CONVERGE. 
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5 

7 

Hi6 

DIAGRAMA DE FLUJO 

(CONSIDERACIONES DEL APARATO ACONDICIONADOR) 

CHEQUEO DE LA VELOCl 
DAD DE SALIDA DEL Al 
RE EN LOS DIFUSORES. 

CALCULO DE LA POTEN
CIA DEL VENTILADOR 

SE ESTABLECE EL RANGO 
PARA EL CUAL TUBO.Y -
ALETA TRABAJAN EN CON 
DICIONES OPTIMAS ME-
DIANTE LA SIGUIENTE -
ECUACION: Ref. (3,5, 
6) 
e- m x = (Ta. - T)/(Tm - To) 

CALCULO DE LA CAIDA -
DE PRESION EN EL TUBO 
DEL SERPENTIN. 

CALCULO DE LA CAIDA 
DE. PRESION (AIRE) A 

2 TRAVES DE LAS ALE-
TAS DEL EVAPORADOR. 

4 

B 

INFLUENCIA TERMICA
DE LOS TUBOS (SER-
PENTIN) DEL EVAPOR~ 
DOR. 

EN BASE A LO ANTE-
RIOR SE CONOCE EL -
LARGO DEL TUBO DEL
SERPENTIN. 

CALCULO DE LA POTE~ 

CIA DEL VENTILADOR. 
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CALCULO DEL EVAPORADOR 

Datos: Del condensador llega el amoniaco NH 3 liquido a -

una temperatura de te = 95ºF (35ºC) 

La temperatura de evaporaci6n en el serpentín es-

igual a tev = 56ºF (13.33ºC} 

Condiciones y consideraciones de diseño Ref. (2) 

Se pasa por el exterior del núcleo evaporador -

una cierta cantidad (masa de aire) aire la cuál a la sali 

da se requiere tenga una temperatura de 64ºF (17.77ºC), -

que ~a una diferencia de temperatura At de BºF entre la 

temperatura de evaporaci6n y la temperatura de salida del 

aire. 

La temperatura de entrada del aire al evapora-

dar es de 109.4ºF (43ºC). 

ESQUEMA DEL Sl~TEMA 

----- ma hl ti 

j1l i = 55'Yo 
ti= BOºF 10% 

hi = 32.5 ma 

hd 
10% mr.i hm, tm __.... td 

he= 45,9 RTU - IL -1 
te= 10:J,4ºF 

jlle = 32% 
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he, hi entalpías exterior e interior del aire 

td Temperatura del aire en 1 os di fusores 

tsA temperatura del aire de salida 

td = tsa= Temperatura del aire de salida 

hm,tm Propiedades del aire de mezcla 

t., 

m a 

¡i Humedad relativa del aire 

GEOMETRIA DEL NUCLEO EVAPORADbR 

(ESQUEMATICO) 

(109.4ºF) -

= 43uc _ 

--

-
~ 

~ NH3 líquido 

~ 
(64ºF) 

.... 
tsa 17. 7°C 

~ 

-----1-
>---

tsa es la Temp. 

del aire en los difusores. 

Con el fin de. evitar malos olores se toma un --

10% de aire para ventilación del exterior y un 903 se re

circula. 

Cálculo de la masa de aire en base a la siguie~ 
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te fórmula Ref (2) 

ma 

ma 

Qs 
Cp (ti - td) 

__ !.Z..· 871. LL 
0.24 (80 - 64) 

Qs G.C.P. (Calor sensible) 

Cp .Calor especifico a pre-

sión constante. 

4,654. l ( 2 112 . 9 _tg_a_ 
h 

Cálculo de la capacidad del aparato acondicion~ 

dor QA 

QA ma (hm hd) Ref. ( 2) 

hm 0.1 he+ 0.9 hi 

hm 0.1 (45.9) + 0.9 (32.5) 33.84 BTU/lb 

hd 28.3 BTU/lb 

QA 4654.1 (33.8- 28.3) = 25,597.5 BTU/h (6450.9 ~ 
h 

2.15 toneladas de refrigeración 

GASTO DE AMONIACO G tlH 3 

entalpia del gas a 56ºF 

entalpía del fluido a 95ºF 

hg = 626.5 BTU/lb 

hf = 149.4 BTU/lb 

EFECTO OE REFRIGERACION E.R. 

E. R. hg - hf E.R. = 626.5 -149.4 = 477.1 BTU/lb 

E.R. entalpía de evaporación 

CAPACIDAD = E.R. x GNH 3 



GNH 3 
CAPACIDAD 

E. R. 

2.15 X 12.000 

4 77 .1 

54.07 lbm/h (24.5 kg m/h) 

(V) Volumen suministrado por el ventilador Ref. (2) 

V ~ \) = volumen específico 
60 

¡¡ densidad especifica promedio 

ü 1 /ji p 0.07 lb/ ft 3 -
14.28 ft 3/lb ; \) = 

V 46 54 .1 X 14.28 1107.6 ft 3min. ( C.f .m.) 
60 

V 31. 54 m3/min. 

Cálculo del coeficiente de transferencia de ca

lor con cambio de fase hi (interior) 

La correlación que se usa para el cálculo del -

coeficiente de calor interior hi con cambio de fase es la 

siguiente: 

hi (0.06 

Pre 0
·
4 ke)/Dh Ref. ( 5) 
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donde: 

h.i Coef. Transf. de calor interior promedio {BTU/lb) 

pe Densidad del líquido refrigerante (NH 3) promedio 

( lb/ft 3 ) 

pu Densidad del vapor refrigerante (NH 3 ) promedio 

( lb/ft 3 ) 

Oh Di§metro hidráulico (ft) 

Gasto de líquido refrigerante (NH 3 ) (16/h ft 2) 

Viscocidad absoluta (lbm/ft h) 

Pr Número de prandtl para propiedades en estado li 

qui do. 

X calidad del vapor refrigerante (NH 3) 

kl Conductividad del líquido refrigerante (NH 3 ) 

(BTU/h - ftºF 

Todas las propiedades se evaluan a la temperat~ 

ra. de película tf Ref. (6) 

Es pr§ctica general evaluar las propiedades fí

sicas a la temperatura media de película tf definida como 

tf = (ts + tb)/2. Este pncedimiento es puramente empíri

co, pero se ha encontrado satisfactorio para dominios mo

derados de temperatura. 
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donde: 

I ll 

ts Temperatura de la superficie en contacto con el 
fluido 

tb. = Temperatura de la masa del fluido 

Es conveniente hacer notar oue conform~ el amoniaco circu-

la a traves del serpentin, va adauiriendo caracteristicas 

de vapor saturado, v aue al llegar a este punto se consid~ 

raria otro tipo de correlacion para. el calculo del coefici 

ciente de transferencia de calor hi. 

Ya oue este seria un caso particular de convexion sin ca111. 

bio de fase, para obtener un resultado mas exacto, se ten

dria oue aplicar la correlacion punto por punto a lo larqo 

de serpentin lo cual resultaria muv laborioso. 

Para este caso se ha considerado la situaci6n -

en la que existe una calidad media que se considera en un 

50%, por otra parte el coef. lli es en si bastante gran

de y poco afectará al cálculo del coeficiente total de 

transferencia de calor U , ya que el dominante será el 

coef. de trans de calor exterio he. 

Tambiin se considerará para cálculos subsecuen-

tes que el tubo del serpentín evaporador será mojado par

cialmente (50%); tanto por el 1 íquido refrigerante como 
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por el gas.resultante de la evaporación, ya que Tas cara~ 

teristicas de diseño son las de un tubo de doble flujo en 

el que por la misma sección, fluye por gravedad el amoni! 

co líquido y regresan por densidad hacia el absorbedor -

los vapores de amoniaco e hidrógeno 

•oº o~ o o o Q 

H + N~ • o o • •º• • ºa~•:• 
NH ~ • - º ~ º -· • º-

3 

Las áreas de paso del vapor de amoniaco y del -

amoniaco líquido se consideran 50% para cada fluido. 

EVALUACION DE LAS PROPIEDADES FISICAS A LA TEMPERATURA DE 

PELI CULA. 

datos: 

ts 56ºF 

tb 95ºF 

tf 56 + 95 
2 

75.5ºF 
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PROPIEDAD LIQUIDO VAPOR <!- 75.5ºF 

PNH 3 
29 1b/ft 3 o. 33 lb/ft 3 

CpNH~ l. 17 BTU/1 bmº F o. 51 BTU/lbmºF 
~ 

-
UNH 3 0.242 lbm/ft h 0.0242 lbm/ft.h 

KNH 3 0.29 BTU/h ft 2ºF o. o 176 BTU/h ft2 ºF 

Si se usa tubo nominal de l in. CD 40 para el -

serpentín del núcleo evaporador. 

el 

Diámetro interior D1 1.04 in. = 0.086 ft. 

Diámetro hidráulico Oh Re f. ( 5) 

4 Ap 
Pm/2 

Donde: Ap A rea de paso del fl uf do 

entre dos. 

Pm = Perímetro mojado por -

f1 uído, que en este caso también ser~ la mitad. 

Ap 
_¿__ 11(0.043) 2 

= 0.0029 ft 2 
2 2 

Pm 211 r 21T (0.043) = 0.270 ft 

oh = 4(0.0029 1(0.210)12 = o.oas ft 

Gasto de amoniaco por unidad de área GNH 3/A 
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datos: 

A 0.0029 n 2 

GNH 3 54.07 lbm/h 

54 ·º7 = 18,616.5 lb/h ft 2 

0.0024 

Cálculo del número de Prandtl Pre(l fquido) Ref. (5) 

Pr 
kl 

1.17 X 0.242 

0.29 

0.97 

Como primer caso se evalua el coef. de transf.

de calor interior hi no considerando los efectos del hi 

drógeno; en el segundo caso s{ se considera el efecto 

del hidrógeno presente en la evaporación, con objeto de -

comparar la variación del coeficiente de transferencia de 

calor hi. 

La ecuación de correlación con cambio de fase -

dada anteriormente, solo se ve afectada por la densidad -

de la mezcla de amoniaco - hidrógeno 

ler. caso 

hi (0.06(39/0.33)0• 28 ((0.085 X 18,616.5 X 0.5)/0.242i°· 37 

(o. 9 7) o. 4 ( • 2 9) ) /o. Q8 5 

hi 878.5 BTU/lb 
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2do. caso 

-Cálculo de la densidad de mezcla PM .Ref (8) 

pM = PllH3X+ PH2 X H2 

Xi ~ 
PT 

Xi Fracción molar 

Ppi Presión parcial del compuesto 

PT Presión total de mezcla 

datos: 

PNH 3 6.95 ATM; PpH 6.38 ATM; PT = 13.3 ATM 
2 

PNH3 75.5ºF = 0.3017 lbm/ft 3 

6.95 ATM. 

15.SºF 
0.0320 lbm/ft 3 

pH2 
6.38 ATM 

ppNH 
~ XNH 3 

3 o. 52 
PT 13.3 

XH 2 
~ ~ 0.48 

PT 13.3 
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PM = 0.3017 (0.52) + 0.0320(0.48) 

~M 0~172 lbm/ft3 

liM (-P-)0.28 878.5 ( 0.33 
hi pM o .172 

hM = 1057.7 BTU/1 b hM Coef. de 

interior de 1 a mezcla. 

0.28 
) 

Trans. de calor-

CALCULO DE LA TEMPERATURA MEDIA LOGARITMICA Ref. (5) 

Generalmente las temperaturas de los fluidos en 

un cambiador de calor no son constantes, sino que varían

de un punto a otro a medida que el calor pasa del flufdo

más caliente al más frío. Aún para una resistencia térmi 

ca constante, la velocidad del flujo de calor variará a -

lo largo de la trayectoria de los cambiadores, porque su

valor depende de la diferencia de temperaturas entre los 

fluidos caliente y frío en la sección que se trate.\a fig!!_ 

ra que se ilustra a continuación representa el caso de un 

líquido que se está evaporando a temperatura constante, -

mientras el calor fluye de un fluido más c~liente cuya -

temperatura decrece conforme éste pasa a través del cam-

biador de calor. Para ambos casos, no importa la direc--

ción del fluin de cualquiera de los fluidos, y el medio-

a temperatura constante también puede estar en reposo. 

' 
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.a 6 
Tae Temp. aire Distribución-

de entrada. de Temp. en -
un evaporador 
de un solo Pª-

Tas Temp. del so. 
aire de sal.!_ 

da. AREA L 
te Temp. frfa o de evaporación 

En la práctica, es conveniente usar una diferencia

promedio de temperatura efectiva liT para todo cambiador

de calor: el uso de ésta temperatura es solo una aproximª

ción, ya que por lo general U no es constante pero en el 

trabajo de diseño, la conductancia total suele evaluarse

en una sección media, generalmente en el punto medio en--

tre los extremos, y se maneja como una constante. 

Atlog 

tae 

tae 

Tas 

Ata - Atb 

ln ...M..L 
Atb 

Cálculo de la temperatOJra del aire de entrada Ref. (2) 

ma ( . 1 O) te + ma (O . 9) ti 
ma 

82.94ºF "-ta 

64ºF ótb 

0.10(109.4) + 0.9(80) = 82.94ºF 

82.94 - 56 = 26.94ºF 

64 - 56 = 8 º F 

Te 56ºF 



Atlog 26.94 - 8 
ln 26.94 

8 
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" 15.6°F 

Temperatura diferencial Ref. (2) 

La temperatura diferencial es una de las carac

tertsti ca~ más importantes ~e un evaporador. 

La temperatura diferencial se define como la dl 

ferencia de temperatura del medio que entra al evaporador 

y la temperatura de saturaci6n correspondiente a la pre-

si6n del refrigerante que sale del evaporador. 

La capacidad del evaporador varia directamente

con la temperatura diferencial. Es evidente que un evap~ 

rador con pequeña área y con gran temperatura diferencial 

puede tener la misma capacidad de otro que tenga gran área 

y pequeña temperatura diferencial._ 

j Tomp, m, 

Efecto de la temperatura diferencial en la hume 

dad del aire a enfriar. Ref. (2) 

La humedad es de capital importancia en el aire 
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acondicionado, ya que bajas humedades nos producen exces! 

va deshidratación y las altas humedades producen el cree! 

miento de hongos y esto a su vez produce mal olor. 

La humedad depende del movimiento del aire, d~r 

tipo de control, de las personas, de las condiciones ext~ 

rieres del aire, de la infiltración y entre otras del equ! 

po miscelaneo. 

A menores temperaturas diferenciales, hay mayor hu

medad, y a mayores temperaturas diferenciales menor hume

dad, ya que se produce mayor condensaci6n mientras menor

sea la temperatura de saturación, cuando el controlde hu

medad es importante, la temperatura diferencial es un fac 

tor determinante para seleccionar el evaporador. 

Temperatura diferencial en el equipo: 

tenip. d 1 f. tae - te 82.94 - 56 ~ 27ºF 

La siguiente tabla Ref. (2) 

Da una idea de cual debe ser el valor de la tem. 

peratura Oif. para obter una humedad relativa determinadil· 

ll. R. 



H. R. 

95 - 91 

90 - 86 

85 - 81 

80 - 76 

75 - 71 

70 - 66 

65 - 61 

60 - 56 

55 - 51 

50 - 46 

lCl 

TEMP. DIF. COHVECCION 
NATURAL (ºF) 

12 - 14 

14 - 16 

16 - 18 

18 - 20 

20 - 22 

EQUIPO 

TEMP. OIF. CONVEC-
C ION FORZADA (,º F) 

8 - 10 

10 - 12 

12 - 14 

14 - 16 

16 - 18 

18 - 20 

20 - ~2 

22 - 24 

24 - 26 

26 - 28 

Cálculo del coeficiente de transmisión de calor 

ex téri or he Ref. ( 2, 5, 6,) 

El cálculo de este coeficiente se realiza me--

diante el procedimiento de prueba y error. 

Se supone como primera prueba una 

he = 6 BTU/hr - ft 2°F 

Cálculo del coeficiente total de transferencia-

de calor " U". basado en el área total de la superficie-
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exterior, para transferencia de calor entre dos fluidos -

separados po~ una pared con aletas, puide expresarse como: 

_l_ R + _X_ + _1_ 
u K 

U BTU/h - ft 2°F 

fi Factor de conductancia de la pelfcula interior 

en BTU 

fe~ Factor de conductancia de la película exterior-

en 

X Espesor del tubo en pies 

K Conductividad térmica del tubo BTU/h ftºF 

R Relación de la superficie exterior con la inte-

rior. 

'fe ñe 

fi hi 

Por lo ~eneral, se requiere un metal con un fa~ 

tor "U" muy alto, pero también se debe escoger un metal 

que no sea atacado por el refrigerante. 

Tubo nominal de 1 plg. (acero) cédula 40 

De 1.315" Espesor ºt o. 133" o. o 11 
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Di 1.049" 

k conductividad del tubo G.s. 304 9.4 BTU/h - ftºF 

R se supone alrededor de 30 

_l_ 

u 
_!Q._ + 

1057.7 
0.011 
9.4 

+ - 1- = 0.19 
6 

U 5. 26 BTU/h - ft 2• F_ 

Cálculo de la superficie extendida "A" Ref.(2;5) 

QA UAat;tlog. QA :2.15 T.R. = 25800 BTU/h 

t:. tlog 15.59ºF 

u 5. 34 BTU/t¡ 

25800 
5.26(15.60) 

314 ft 2 (29.28 m2) 

En base a estos cálculos se supone una geome~ -

tría del evaporador: 

Se supone cada aleta de: 

Altura: 1.66' (ft) 

Ancho: 0.375' (ft) 

Espesor: 3/4 mm. = 0.002' (ft) 

Superficie extendida para disipar el calor en

cada aleta. 

2(1.66 X 0.375) 1.25 rt 2 ' a 
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NGmero de aletas HA 

....ll!__ 
l. 25 

251 aletas 

( 
, , Si se escoge una separación de 2. 25 mm. (0.007') 

entre aleta y aleta y aproximadamente 0.75 mm. (0.002')

de espesor de la aleta tendremos aproximadamente 9 aletas 

por pulgada. 

0.007' 

l. 66 1 

La geometría del evaporador -
quedaría como sigue (modelo -
esquemático). 

Ahora el procedimiento a seguir es checar si la 

ñe propuesta se aproxima a la ñe que se va a calcular. 

Para el .cálculo de la ñe se emplea la sigui en-

te ecuación: 

Ref. (5). Re Pr OH x 10-2 
L 

con este resultado se en-
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tra a la tabla 8.13 Ref (5) temperatura constante de la

pared - velocidad de langhaar (para perfiles reales de V! 

locidad). FIG. V .1 

Propiedad del aire a la temperatura media de P! 

lícula Ref. (6) 

ts 

tb 

Ref. ( 5) 

64° F 

82.9ºF 

p aire 

cpaire 

µ aire 

kai re 

tf ts + tb 
2 

o. 07 52 lb 
ft3 

0.241 BTU 

lbmºF 

0.043 ~ 
hft 

0.0145 BTU 

h ft 2ºF 

(llta/Apa) !>Ha 

a 

64 + 82.9 
2 

74ºF 

4(A pa) 
pm 

Apa Area de paso del aire = 0.0122' (ft ) 

Pm perímetro mojado= 3.33' (ft 

ma Gasto de aire = 4654.1 lb/h 

(111a/Apa) = (ma/N2 de pasos del aire x Apa), 4654.l/250x0.0122 

(ma/Apa = 1525.9 lb 
h ft 2 



OH a _ti0.0122) 
3.33 
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o. 014 ft 

ltda 1525.9 (0.014) 
0.043 

534 

Ref(5)Pra 

Rda Pra OHa x 10-2 
L 

. 0.241(0.043) 
0.0145 

0.71 

534 (0.71)(0.014) X l0-2 
0.375 

o .141 

Con el valor de 0.141 la tabla 8.13 Ref. (5) -

nos da un Ñu = 4.3 FIG. V.l 

Ñu Número de Nussel t. promedio 

Nu 

iie 

he OH 
k 

4.3 (0.0145) 
0.014 

he !fo k 
OH 

= 4.45 BTU 

En el calculo de este coeficiente de transferenci~de 

calor, no se tomo en cuenta el a rea de los tubos del 

serpentin como la de paso del aire, va oue de ser asi, 

se reduciria el area de paso del aire, se incrementaria 

la velocidad de este, aumentaria el valor del numero de 

Revnolds v el del coeficiente de convexion he 
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También el arreglo de los tubos del serpentín -

ayudan a u~a mejor convecct6n, asi mismo el disc~o adecu~ 

do de aletas que induzcan a una mayor turbulencia. Todos 

estos factores se piensa contribuyen a. mejorar el coefi-

ciente de convección, para nuestro fin este coeficiente -

puede quedar como se habfa propuesto he = 6 BTU/ft 2°F,

ya que la finalidad del cnciilo fué anal izar la discrepa!!_ 

eta o convergencia del valor propuesto. 

~1-~1--+-~-+---ll--1-jl-+-+--fl~-+~1-~1---+--~-+-i-++1 
~1---1-~1---+~i-f-l~t-r

1

'~-1--~~-t--+-l-1~-HH 

.J .3 A .S .. .1 \.fl 20 JO 40JO&O IGIC.0 

'••i .b 110-I 

Número medio c:!c ?-;uueil con rciptcto & la 
tongilud del tubo, pan ga.Jes en Jujo J;.ruinu. (E>11rac1,,do de 
.. Numerica.J Solutions for La..-ni.u.r Flow )(t"at Tum!C"r in 
Circular Tubca", por ,V, M. K.ayi., publiodo tn Trant. AS.\IE, 
Vol. 71, 1955, con ptnniso de IN editores, Tht American 

Socie1y ot Mtch¡.n·,c...al Er:ginc:n.) 

Fig. V.1 
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VELOCIDAD DEL AIRE A LA SALIDA DEL APARATO ACONDICIONADOR 

cr cr o o o o 
e? :) o o ¡: cr Q. 

z ~ ~ w ii: > w 

Va, Velocidad del aire a la salida del 
aparato acondicionador 

-
Va --

Considerando el .área de sal ida del aire en aprox. 

3.6 ft 2 y para un gasto de aire de Ga = 1107.6 ft 3 /min. -

c. f.m. 

Ga = Va Asa Va ~ = 1107.6 307.6 ft/min.(5.62 km/H) 
As a 3. 6 

La velocidad de salida del aire esta dentro del 

rango apropiado, que el máximo es de 1200 ft/min. Ref.(1,2) 

Influencia de la temperatura de los tubos en --

las aletas del evaporador Ref. (3,5,6). 

Se trata ahora de establecer el rango para el --



189 

cual tubo y aleta del evapdradór trabajan en ~ondiciones

optimas. O sea la distancia en la superficie aletada a

la cual temperatura de evaporaci6n y ambiente se vuelven

iguales (la temperatura de evaporaci6n se vuelve asintota 

de temp. ambiente) se parte de la siguiente condición: 

Too 

AT 

To 

tit 0.6 óT 

t"' - t 
t"' - to 

-mx e 

m = (h P/kA) 112 

ecuación de calor. 

- mx = 1 n O. 60 

To temp. di: evap. 

t"' = temp. ambiente 

se supone se opera con un -
rango del 60% 

·e-mx 0.60 

surge del balance de la --

- mx =-0.51 

para un tubo del serpentín de una pulgada. 

ALETA: 

perímetro P 

para fines de cálculo 

se considera circular 

2rr (r + x) 



p 

Am 

Am 

Í90 

,Como primer cálculo se supone una, x 2" 

2n (1/2 + 2) /12 

para el área: 

2n ( r + x) e 

0.002' 

1.30 ft. 

espesor de la aleta 

2n (2.5) (0,002) /12 0.0026 ft 2 

El coeficiente de transferencia de calor exte-

rior es he = 6 BTU/h - ft 2 °F. 

igual a 

La conductividad del aluminio de las aletas es-

kAL = 94.2 BTU/h - ftºF 

1/2 
m = (he P/KA) 

1/2 
(6(1.3)/94.2 (0.0026)) 

X 

5.64 ft- 1 

___h?1_ 

5.62 
o. 09 ft 1.08 in. 

Se había propuesto 2 in., por lo tanto haremos

otro cálculo. 

Ahora se supone X = 1 in. 

P = 2n (1.5) /12 = 0.78 ft. 
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2• (1.5) (0.002) /12 = 0;0015 ft 2 

(6(0.078)/94.2 (0.0015) 1' 2 = 5.64 ft- 1' 

Como se ve m es una constante que sólo variará

s! se alteran los valores de fie, K 6 eA 

Por lo tanto la X puede quedar en aprox. X -

1 plg. Y dependiendo de las dimensiones de la aleta 

1.66 X 0.375. 

Se puede esperar·que con un número alrededor de 

10 tubos se obtendrá un funcionamiento adecuado, además

del de lograr que todo el liquido refrigerante se evapore. 

Los 10 tubos multiplicados por la longitud de -

cada tubo (2.2 ft). Del diseño del evaporador nos da una 

longitud total de L = 22 ft. 

CALCULO DE LA CAIDA.DE PRESION EN EL INTERIOR DEL SERPEN

TIN EVAPORADOR: 

Para el calculo de la caida de presion dentro 

del evaporador, debe tomarse como un caso particular, va -

Que se tienen dos fluidos en contra corriente, uno gas de 

amoniaco v el otro arroniaco liQuido, Esto significa Que -

una parte del tubo alojara liQuido v la otra gas. 
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Para efectos de calculo solo se tomara en cuenta ia caida 

de presion del qas. 

Se considerará como superficie de fricción, la

del gas con la superficie interior del tubo, no la del gas, 

con el tubo y el liquido, que nos complicarfa el cálculo. 

De cálculos anteriores se tiene: 

Di Diámetro interior del tubo; Di = 1. 049" 0.087' 

Apg Area de paso del 9a s ; Apg = 0.0029 ft 2 

OH D'i ámetro hidráulico; OH = 0.085 ft. 

L Longitud total del serpentf n L = 22 ft. 

Fórmula caida de presión 

p f _L _ _y_L Ref. {7) 
OH 2g 

Para tubo l" nominal e Rugosidad 0.006 cm. 

e = 0.00019 ft 

0.00019 (rugosidad relativa)·= 0.0022 
OH 0.085 

Nümero de Reynolds. 

Rd VgDH p 

ü Ref. (5) 
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para efectos de calculo solo se torara en cuenta la catda 

de presion del qas. 

Se considerará como superficie de fricci6n, la

del gas con la superficie interior del tubo, no la del gas, 

con el tubo y el liquido, que nos complicarfa el cálculo. 

De cálculos anteriores se tiene: 

Di = Diámetro interior del tubo; Di = l. 049 11 0.087' 

Apg Area de paso del gas ; Apg = 0.0029 ft2 

OH Diámetro hidráulico; OH = 0.085 ft. 

L Longitud to ta 1 del serpentfn L = 22 ft. 

F6rmula calda de presi6n 

p f _L_ _!L_ Ref. ( 7) 
OH 2g 

Para tubo l" nominal E Rugosidad 0.006 cm. 

E = 0.00019 ft 

_e:_ 

OH 

Rd 

0.00019 
0.085 

(rugosidad relativa} 

Número de Reynolds. 

VgDH P 

ü Ref. (5} 

0.0022 
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'. 
iJgNH 3 0.0242 1 bm/ ft h 

PgNH3 0.33 lb/ft3 - _.L 2.95 ft 3/lb ; u = 
p 

Vg Velocidad del gas 

Vg gasto GgNH 3 

área Apg 

GgNH 3 54.07 _.!.L =X ft 3 /S 
h 

54.07 X 2.95 lb ft 3 

hr 1 b 
159.7 ft 3/h 0.044 ft 3/S 

Vg 

Rd 

O. 044 (ft3 /sg) 

0.0029 ft 2 
15.3 ft/S 

15.3 X 0.087 X 0.33 

0.0242/3600 
63,842 

Con este valor se entra a la gráfica de Moody -

para cálcular li f(frfcci6n). FIG. V.2 

.'. f- 0.026 

llP 0.026 22 
0.085 

(15.3) 2 

2( 32. 2) 
24.4 ft de gas de -
NH 3 
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2~. 4 (O. 33) ( ft _l_b_) 

ft 3 

(0.0039 Kg/cm 2 ) 

Caída de presión del 

8.072 J..!!... 
ft 2 

0.056 lb 
7 

aire a través de las ale--

tas del evaporador Ref. (4). 

Usando la siguiente f6rmula: Ref. (4) 

f G 2 LP 
(~)0.4 (2!:_)0.6 l'IP s 

5. 22 X lOlO X 0ev S l's ST ST 

SIMBOLOGIA: 

f Factor de fricción 

Dev Diámetro volumétrico equivalente para flujo cruza-

do ( ft) 

LP Longitud. de la trayectoria (ft) 

S Gravedad específica adimensional 

0s Cociente de viscosidades (µ/µfw) 0 · 14 adimensional. 

Gs Hasa aire velocidad (16/h ft 2 ) 

óP Calda de presión (lb/in 2 ) 

ST Distancia entre centros de tubos perpendicular al-

flujo. 

SL Distancia entre centros de tubos obl ícua al flujo . 
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P Viscosidad del aire a la Temp. calorica (lb/ft h). 

iifw Viscosidad del aire a la Temp. de la pared (lb/ft h). 

P Densidad promedio del aire (dato anterior) 

MEDIDAS DE ALETA, TUBO, Y SU ARREGLO 

1 .661 

0.375 1 

TUBO NOMINAL 

de 1" CD 40-

Di =·0.087' . 

De= 0.109' 

ARREGLO TUBOS Y ALETA 

10000~,.120• 
. ºººtJ l 0.2761 ~ 

ARREGLO DE TUBOS 

0.125' 
~L 

0.1381~ 
FLUJO DE AIRE SL 

de datos anteriores: 

Rda 534 

Gs 1525.9 lb/~ ft 2 

0s se coniiderará igual a 1 para facilidad de cálculos. 
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t----..-----------..-...,.,----. 
o ' º

0
'' o ALETA 

'-+--+-- TUBO 

SUPERFICIE 
PRO YE CTAOA 

ºo o 
... !o----1 __ _._ -- -- -- ------------~'---' 

0.007• 

área sup. proy. = 10(0.109 x 0.007) = 0.00763 ft 2 

área de paso del aire= (0.007 x 1.66) - 0.00763 

Apa 0.00399 ft 2 

Pm Perímetro mojado, suponiendo se moja un 75% del t~ 

bo. 

Pm 10(211 X 0.0547) {0.75) = 2.57 ft. 

OH 4 (0.00399) 

2.57 

Rugosidad Relativa 

0.00619 

0.00019 

0.00619 

Oév 4 x volumen libre neto 
Superficie Fricción 

Superficie friccional Pm X 0.007 

_E:_ 

OH 

S.F.= 2.57 x 0.007 0.0179 ft 2 

0.0306 

Volumen libre neto (V.L.N.) = 0.007 (1.66)(0.375) 

_11(0.087) 2 

4 
10(0.007) V.L.N. = 0.0039 ft 3 
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4 (0.0039) 

0.0179 
0.87 ft' 

gravedad específica 0.071 

62.5 
0.00114 

Con Rda = 534; se tiene un coeficiente de fricción 

para flujo laminar igual a: 

f 

óP 

_M__ _M__ 0.11 
Rda 534 

0.11(1525.9) 2 (0.375) ( 0.87 ¡0.4 
5.22 X lOlO (0.87)(0.00114)(1) Q.276 

0.186 º· 6 
-~-) 

0.276 

2.106 X 10- 3 lb/in 2 0.002106 lb/in 2 (0.00072 kg/cm 2) 

potencia .del ventilador Ref. (2) 

caballos de aire Ahp Ga Pt 

6,350 

Ga Gasto de aire en ft 3/min C.F. M. 

Pt Ca ida de presión en e 1 evaporador (calculada) 

+ ca ida de presión para hacer circular el aire en el 

cuarto acondicionado. 

óP 0.002106 l b/i n2 (convertir a pul g s. de a9ua) 
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La presión de circulación se estima en 2"H 20 

Ref. (2) 

P = 0.002106 lb/in 2 0.303 lb/ft2 a pulgadas de agua. 

0.303 
62.2 

1 b/ft2 

lb/ft3 

Pt 0.0004 + 2.0 = 2.0004 fn H2o (63,5 mm. H2o) 

Ahp Ga Pt 
6,350 

Ga = 4654.1 lb/h = 77.56 lb/min (convertir a ft 3/mfn.) 

~= Densidad del aire 0.075 lb/ft 3 (b.. 74ºF 

Ahp 

77 .56 
0.075 

1034.2 X 2.5004 
6350 

1 b/mi n 
1b/ft3 

0.407 hp. 

1034 .2 ft 3 /mi n. 

Un motor de 1/2 H.P. nos proporciona la poten--

cia requerida. 



SIMBOLO 

a 

Aa 

Ahp 

Am 

Ap 

Apg 

Asa 

Cp 

Oe 

Oh = OH 

Oi 

Dev 

e 

e.l\ 

et 

E. R. 

f 

fe he 
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DESCRIPC ION 

Area de una aleta 

Superficie aletada 

Caballos de aire del ventilador 

Area media de una aleta (tubo a 1 !!_ 

ta do) 

Are a de paso del fluido 

Are a de paso del gas NH 3 

A rea de sa 1 ida del aire 

Calor especifico (aire, amoniaco, 

hid?"égeno) 

Diámetro exterior del tubo serpe~ 

tin 

Diámetro Hidráulico 

Diámetro interior del tubo serpe~ 

t f 11 

Diámetro volumétrico equivalente

fl ujo cruzado 

Logaritmo Heperiano 

Espesor de una aleta 

Espesor. de la pared del tubo 

Efecto de refrigeración 

Coeficiente de fricción 

Factor de conductancia de la peli 

cula exterior 

UNIDADES 

i't 2 

ft2 

H. p. 

ft 

ft 

ft 

ft 

Base 2.8182 ... 

ft 

ft 

BTU lbm-l 

Adi me ns i ona 1 



S IMBOlO 

fi = hi 

Ga 

g 

GNH 3 

s 
he 

hf 

hg 

hd 

hi 

he 

¡¡ i 

hm 

K 

kt 

l lp 
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OESCRIPCION 

Factor de conductancia de la peli 

cul a interior 

Gasto de aire (ventilador) 

aceleración de la gravedad 

Gasto de amoniaco 

Velocidad de la masa de aire 

Entalpía del aire exterior 

Entalpía del fluido (NH
3

) 

Ental pia del Gas (NH 3 ) 

Entalpía del aire a la sal ida de 

los difusores 

Entalpia del aire interior 

Coef. de transf. decalor exterior 

por convección 

Coef. de transf. de calor inte--

UNIDADES 

BTU h- 1ft2°F-l 

ft 3 mi n- 2 ·· 

ft s- 2 

lb h- l 

lb h-l ft- 2 

BTU lbm-l 

BTU lb m-l 

BTU lbm-l 

BTU 1 bm- l 

BTU lbm-l 

rior por convección BTU h-l ft- 2°F-l 

Entalpia del aire de la mezcla BTU lbm- 1 

Conductividad térmica del fluido BTU h-l ft- 2°F-l 

Conductividad térmica de la pared 

del tubo 

longitud de la trayectoria del nu 

cleo evaporador a través de la 

cual pasa el aire. ft 

ln logaritmo natural 
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SIMBOLO DESCRIPCION UNIDADES 

ma Masa de aire ~ovida por el venti 

l ador. 

NA Número de aletas del evaporador 

Ñu 

p 

Pm 

Pr 

Pt 

Ppi 

Pt 

Número de Nusselt 

Per1metro 

Perimetro mojado 

Número de prandtl 

Caida de presión exterior 

Presión parcial del compuesto 

Presión total de la mezcla 

QA Capacidad del aparato acondicio

nador. 

R Relación de la superficie exte-

Rd 

ri or - interior 

Número de Reynol~s 

S Gravedad especifica adimensio

nal 

S.F. Superficie friccional 

Sl Distancia entre centros de tubo 

oblicua al flujo 

ST Distancia entre centros de tubos 

perpendicular al flujo. 

te Temperatura del fluido condens~ 

do (NH3) 

Ad1mensional 

ft 

ft 

Adimensional 

lb in- 2 

ATM. l b/in 2 

ATM. lb/in 2 

BTU/h 

Adimensional 

Adimensional 

ft 2 

ft 

ft 

ºF 
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SIMBOLO DESCRIPCION· 

Tae Temperatura del aire entrada al -

evaporador 

Tas= Tsa Temperatura del aire de r.al ida -

= Td 

te = T"' 

tev = To 

del evaporador 

Temperatura ambiente exterior 

Temperatura de evaporaci6n del -

NH 3 

Tb Temperatura de la masa principal 

del f1 uído 

tf 

ti 

tm 

tD 

Temperatura de pelfcula 

Temperatura ambiente interior 

Temperatura ·de la.JllJ!Zcla ·de aire 

Temperatura diferencial 

ts Temperatura de la superficie que 

toca el fluido 

T.N.P. 

u 

u 

Toneladas refrigeraci6n promedio 

Coeficient~ global de transmisi6n 

de calor 

Volumen especffico 

V Volumen suministrado por el venti 

l ador. 

Vg Velocidad del gas (NH 3) en el in

terior del tubo del serpentín. 

UNIDADES 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

ºF 

BTU h-l ft- 2 ºF-l 

ft 3 lb-l 
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SIMBOLO DESCRIPCION 

X Calidad del gas. (NH 3 ) 

X Distancia radial medía de la ale-

ta 

Xm Area media de la aleta 

6P Calda de presión exterior del -

evaporador 

p 

\'le 

¡ji 

\'ls 

X 

Xi 

Rugosidad 

Viscosidad absoluta 

Densidad de masa promedio 

Humedad relativa exterior 

Humedad relativa interior 

Cociente de viscosidades 

Calidad del gas (NH 3) 

Fracción molar 

UNIDADES" 

% 

ft 

ft 2 

lb in- 2 

ft 

lbm ft-1 s-1 

lbm ft- 3 

% 

% 

Adimensional 

% 

Adimensional 
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3. DISEílO DEL CAMBIADOR DE CALOR GAS - GAS 

Cambiador de calor de tubos concentricos hidrógeno-

amoniaco hidrógeno. 

CONDENSADOR E\IAPORl\DOR 
(el (O) 

a:: l o 
o 
et 
u - (B) (E) ... -
1--
u 
u.o 

T a: 

GENERADOR ABSORBEDOR ----; (A) ( F) 

(G) 

Como se muestra en la figura, el Intercambiador 

de.calor de tubos conc~ntricos (E) se encuentra entre el

evaporador (D) del cual fluye una mezcla gaseosa de amo-

niaco e hidrógeno, y el absorbedor. (F) del cual regresa -

el hidrógeno hacia el evaporador. 

La presencia del hidrógeno en el sistema, se d~ 

be a la necesidad de mantener la presión del sistema en -

~quilibrio, es decir, que la presión total del sistema -

(13 kg/cm~)J Se mantendrá constante durante el proceso.

La presión parcial del hidrógeno (6 kq/cm 2) compensará -
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la del amoniaco (7 kg/cm 2 ) 

CONDICIONES DE DISEÑO 

a). Se fijÓ la temperatura del hidrógeno al llegar al -

evaporador de 18ºC, en función de las temperaturas -

de la mezcla amoniaco hidrógeno al salir del evapor! 

dor (24ºC) y la del hidrógeno (35ºC) a la salida del 

absorbedor, con lo cual se obtuvo la temperatura de 

la mezcla amoniaco hidróqeno a la llegada del absor

bedor. 

b). La masa de hidrógeno se calculó en función de las 

presiones parciales y de la masa del amoniaco (23 

kg/h ) . 

c). Se consideró la mezcla gaseosa amoniaco hidrógeno 

fluyendo por la sección anular del cambiador y al hi 

drógeno dentro del tubo central. 

DISEÑO 

l. Cálculo de la masa de hidrógeno. 

. PpH 

PT 

Pp 

6 kg/cm 2 

13 

fV PT 

7 kg/cm2 

Ref. (V) 



fv 

1!1NH
3 

111 

TNH 3 

VNH
3 

PpH 

fv 

0.46 

VH 

mH = 

TH 

111H 

_V_H_ 

VNH
3 

23 kg/h 

pv 

24 ºC 

4.35 m3 

fv PT 

o. 46 

_V_H_ 

VNH
3 

m3 

( p V)H 

1a ºe 

0.16 kg/h 

209 

fV 

( _!!!.._) NH N 
p 

5.3 kg/m3 

VH 0.46 VNH 3 

P H O. 08 k g /m3 

2. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor pa-

ra el hidrógeno. 

Datos y Propiedades del Hidrógeno (Ref. V) 
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T1 lBºC 

T2 = 35ºC 

p = o.os kg/m 3 

µ = 0 X 10-6 kg/s -m. 

kf 0.11 kcal/h mºC 

Pr 0.695 

m = 0.16 kg/h 

Cp 3.42 kcal/kgºC 

, 
Si consideramos que el tubo por donde fluira el 

hidr6geno tiene un di&metro nominal de 1.27 cm. (1/2") 

tendremos los siguientes datos para este tipo de tuberfa. 

Di&met ro exterior 2.13 cm. 0.0213 m. 

Di&metro interior 1. 579 cm. 0.0157 m. 

Espesor de Pared 0.277 cm. = 0.0277 m. 

A rea de la secci6n l. 99 cm 2 l. 99 X 10- 4 2 m 

a). Cálculo de las velocidades 

"1 P V A 

" m 
P A 
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'/ = 10 000 m/h 

V = 2. 7 7 m/ s 

b). Número de Reynolds. 

Re ~ 
µ 

Re 2.77 ~0.0151) ~().08) 3346 X 10-6 

9 X 10-6 9 X 10-6 

Re 387 

e). Número de Nu~selt 

Nu 0.023 Re 0 · 08 Pr 113 Referencia (IV) 

Nu 0.023 (387)º· 8 (0.695) 113 

Nu 2.395 

d). Cálcul~ del coeficiente de transferencia de calor. 

Nu hf D 
kf 

h Nu kf 
D 

h 2.395 (0.11 ! 
0.0157 

h 16.78 Kcal 
h m ºC 
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3. Cálculo del coeficiente de transferencia de calor pa

ra la mezcla NH 3 - H, 

Si se considera que la cantidad de amoniaco nos 

representa solo el O. 7~ del total de la mezcla, para -

efectos del cálculo, solo se tomarán en cuenta las propi~ 

dades del amoniaco. 

DATOS DEL AMONIACO DATOS DEL HIDROGENO 

µ = 8.63 X 10-6 kg/m S µ = 9x10- 6 kg/ms 

Cp 0.5 kcal/kg ºC Cp 3.42 Kcal/kgºC 

Pm 17 Pm 28 

XNH 3 o. 993 XH o. 007 

m 23 kg/h m 0.16 kg/h 

DATOS Y PROPIEDADES DEL AMONIACO 

T1 24ºC 

Cp 0.51 kcal/kgºC 

p 5.3 kg/m 3 

µ 9.94x10- 6 kg/m s 

kf 0.0253 Kc a 1 / h -mºC 

111 23 ·kg/h 

Como lo muestra la figura, la mezcla amoniaco -
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,, 
hidrógeno, fluira a través de la sección anular del cam--

biador por lo cual se considera el área formada entre el

tubo de 1.27 cm. y el de 2.54 cm. 

AMONIACO Hl~RORE~O 

HIDRORE'l" 

DIMENSIONES 

a) 

a = l. 57 cm. el 

b 2. 13 cm. e2 

c = 2.66 cm. f = c 

d 3.34 cm. f 

El área de la sección anular será. 

A Ac - Ab =· n(l.33) 2 + n(l.065) 2 

A 

V 

Cálculo de la velocidad. 

m 
P A 

o. 277 

o. 338 

- b/2 

0.265 

A B e o 

c2l 

f l 

c1 

cm. 

cm. 

cm. 
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V 23 2.272 X 10- 4 ~/h . 
5.3 (l. 91) X 10-4 • 

V 6.31 m/s 

b). Número de Reynolds 

Re ~ 
µ 

Re 6.31 (0.00265)53 8916 
9. 94 X 10-6 

Re 8916 

c). Número de Nusselt 

Nu 0.023 Re 0 · 8 Pr1/ 3 

Nu 0.023 (8916)º· 8 {0.00028) 113 0.023 (1446) (0.065) 

Nu 2.16 

d). Cálculo del coeficiente de transferencia de calor. 

h kf Nu 
D 

h 0.0253 ( 2. 16) 
0.01 

h 5.47 Kcal 
h m2 ºC 
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4. Cálculo de la temperatura del amoniaco al entrar al -

absorbedor. 

o= (m Cp 1H)NH3 = (m Cp tiT)NH 
3 

23 kg/h (0.5 kcal 

kg ºC 

(3.42~ 
kgºC 

9.3 

(T - 24) 

(35 - 18) 

11.5 T - 276 

T 24.BºC 

5. Cálculo de la carga de calor 

Q llJ Cp h T}H 

Q = 9.3 kcal/h 

0.16 kg/h 

6. - Cálculo del coeficiente total de transferencia de ca

lor. 

u 

u 

n 
¡; 

i = 1 
Ri 

l + _l_ + . __ l_ + 

kl hH hNH 
3 

K 71.5 Kcal/h mºc para tubería dP fe negro 



u 

u 

u 

0.00276 

71.15 

0.000038 

_1_= 
o. 24 

4. 16 

2lé 

1 

+ -~- + __ 1 _ + 0.00338 
16.78 5.47 71.5 

+ 0.06 + 0.18 + 0.0000472 

4.16 

Kcal 

h m2 ºC 

7. Cálculo del área y la longitud total 

Q 

AT 

tiTlog 

llTlog = 

AT 

AT 

. LT 

LT 

LT 

u At tiT log 

g 
u tiT log. 

(24.8 - 24¡ - p5 - 18) 

ln .JhL 
17 

5.3 

9.3 ..ld_ 
4.16(5.3) 22 

0.42 m2 

A 

rrD 

0.42 

1T (0,0266) 

5.025 m. 

0.8-17 

rn 0.047 

-16.2 

- 3.057 
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A 

Cp 

D 

e 
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N O M E N C L A ~ U R A 

DESCRIPCION 

A rea 

Calor específico 

Diámetro 

Espesor de Pared 

fr Fracción volumétrica 

hf Coeficiente de transferencia de 

calor por convección 

h En tal pia 

k Coeficiente de transferencia de 

L 

calor por convección. 

Longitud del intercambiador 

Flujo masico 

Nu Número de Nusselt 

Pm Peso molecular 

Pr Número de Prandt 

Presión Total 

Presión parcial 

Q Carga de calor 

Re Número de Reynolds 

U Coeficiente total de transfe-

rencia de calor 

V Velocidad promedio 

UNIDADES 

m2 

Kcal - kg-l 

m 

m 

Kcal - h-l _ m-2 - C- 1 

Kcal - kg-l 

m 

kg - s- 1 

kg - cm- 2 

kg - cm- 2 

kcal - t." 1 

kcal - h.¡_ m-2 -'C-1 

m . s- 1 
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SIMBOLO DESCRI PC 1 Qrl 

V Volumen 

Z Fracción Mol 

X Concentración 

p Densidad 

µ Viscosidad 

T Temperatura 

UN IDA DES 

kg - m- 3 

kg-m~ 1 -s- 1 

·e 

Los sub(ndices H (HidrÓqeno) y NH 3 (amoniaco) -

indicarán propiedades de cada uno de estos elementos. 
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C A P I T U L O VI 

OISEflO DEL ABSORBEOOR Y DEL CAMBIADOR 

DE CALOR LIQUIDO - LIQUIDO 

l. CONSIDERACIONES GENERALES. 

La absorción es el paso de una sustancia de una 

mezcla gaseosa a una solución lfquida. 

El equipo empleado para este fin se llama usual 

mente ABSORBEDOR. 

La absorción tiene en si, dos fines: primero.

recoger cantidades pequeñas de un componente valioso que -

no podría ser separado eficazmente por otro método, y se

gundo, eliminar cantidades pequeñas de sustancias perjudi 

ciales o por alguna otra razón inconvenientes de una co-

rriente de gases de chimenea. 

El absorbedor del presente equipo de aire acon-
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dicionado tiene las siguientes finalidades: 

1) Recoger el gas amoniaco que se ha evaporado 

precis~mente en el evaporador. 

2) Aumentar la concentración en amoniaco de la 

solución débil para formar nuevamente la so 

lución fuerte. 

3) Disipar el calor de absorción. 

Existen inóustrialmente tres tipos de absorbed~ 

res. Todos ellos se basan en procurar un mayor contacto

fntimo entre las fases gaseosa y líquida: 

l. Columnas de Platos. Constan de una serie -

de bandejas o platos que se acomodan unos encima de otros 

dentro de un casco. Cada plato contiene cierto número de 

campanas de burbujeo, según se ve en la figura l. El gas 

al pasar por las ranuras de la campana, se rompe en burb~ 

jas pequeñas, que dan nayor superficie de contacto. El -

líquido fluye a través del primer plato y cae al inmedia

to inferior, por el cual corre en dirección contraria pa

ra caer en el plato siguiente. 

La columna de absorción con platos. generalmen

te se prefiere en las grandes instalaciones. por razón de 

que la eficiencia de los platos es casi independiente del 
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diámetro de estos y aün es posible que aumente con el· ma~ 

yor diámetro. 

2. Columnas empacadas. Contiene cuerpos sóli

dos que tienen diversas formas, que se colocan al azar en 

la columna o se distribuyen de manera ordenada. Estos 

cuerpos Interceptan y retardan las corrientes del gas y -

del lfquido que pasan por la torre, dándoles un curso to~ 

tuoso a través del relleno. Asf se acrecenta la superfi

cie de contacto entre las corrientes y también aumenta la 

turbulencia de las corrientes parciales. 

El primer requisito de un buen empaque es que -

suministre gran superficie efectiva de contacto entre las 

fases gaseosa y líquida. Los demás requisitos del empa-

que de la columna son: que deje gran volumen libre, para 

que la caída de presión sea moderada, y que tenga poco p~ 

s6 por unidad de volumen, lo que es importante al calcu-

lar el cimiento de la torre y a veces también el espesor

de la pared de la columna quedebe resistir el empuje del

empaque. En algunos casos en que se regula la absorción

por medio de una reacción química en la fase líquida, es

conveniente el estancamiento de gran cantidad de liquido

en el empaque, pero en general conviene que la retención

sea pequeña, pués esto significa menor contrapresión. 
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Se han.propuesto multitud.de formas para el ma

terial de empaque, como puede verse en la fig. 2. 

fi~. 1, Colwnna de plllos con. cmn· 
p.1na únfra. 

·g ti) ~]lli] rn 
Q ~ J 

cm12 f[;:.;¡J) ~ ~ 
~~a,., w -~~ CTrJBl . 

<i(V;iM c§"'<'~;t>· . 
I r 

3. Tubería Corrugada en formas diferentes. Cu'!!, 

pliendo con el requisito de lograr una superficie grande-

dE co11tacto entre el gas y la ~;;,se 1 !auidíl, se hun ideado 

absorbedores que son simples bancos de tubos que tienen -
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deformaciones en su sección par~ provocar ci~rta turbule~ 

cia y un buen contacto entre fases. 

Tomando en cuenta que se ha pensado en un equi-. 

po lo más econ6mico posible, y que el proceso de absorción 

que es exotérmico, genera gran cantidad de calor y por -

tanto requiere de bastante superficie de disipación, se·

ha elegido el ültimo de los equipos. 

El absorbedor constará entonces de una serie de 

tubos con aletas (superficie extendida) unidos entre sí,

a manera de un banco de tubos. 

El absorbedor constará de dos partes: la prim! 

ra enfriada por aire, y la segunda, en un tubo concéntri

co, enfriada por agua. 

El motivo de este tipo de diseño es que se desea 

obtener una solución fuerte con una concentración de 0.6-

kg. SF/kg. sol. A la presión parcial de trabajo de 6.93-

Atm., se requiere de una tem~eratura de 35ºC. Debido a -

que el ambiente está a 35ºC (Prom.), sólo se podrá efec-

tuar la disipación térmica total mediante agua de enfria

miento. 



Sol 

Ac¡ua 

T1 

~\ 
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Esquema gráfico del absorbedor: 

Hz 

Gas !HJfl ___ ¡_ 

A B S O R R E n O R 

Fuerte2 - Sol Fuerte 

Cambiador 

Agua 

Tz FIG. 2-A 

Se ha pensado que, siendo la temperatura prome

dio del ambiente 35ºC. con la sección aletada del absorb~ 

dor se logrará una temperatura aproximada de 3BºC, y para 

lograr el abatimiento a 35ºC es conveniente la segunda --

secci6n, es decir, un tubo concéntrico por el cual circu-

lan a contracorriente Solución Fuerte de un lado, y agua-

por el otro. 

Las partes a trabajar dentro del Absorbedor son: 

1) Solución Débil. Compuesta de un 45.6~ de -

NH 3 y un 54.4 de H2o-

Sus características son: Líquido: 

Sol 
Debil 
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concentración X 

presión a la salida del

generador............... P 

Temperatura ......•. :.... T 

flujo de masa ..........• ~ 

0.456 kg. NH 3/kg. de sol. 

195.8 Psla = 13.3 Atm. 

45°C = 113ºF 

63.89 kg/h 140.558 lb/h 

2) Solución Fuerte. Formada de un 60% dé NH 3-

y de un 40: de H2o. 

Sus caracterfsticas son: líquido: 

Concent~aci6n •...•...... X 0.6 kg. NH 3/kg de sol. 

presión .....•••...•....• p 102 Psia=6.93 ATM. 

Temperatura ..•••..•...•. T 35ºC = 95ºF 

f1 ujo de masa ..•........ m 86.89 kg/h = 191.158 lb/h 

3) Gas Amoniaco Sobrecalentado. Procedente -

del evaporador. Se trata de un gas sobrec!!_ 

lentado cuyas caracterfsticas son: 

presión ...•. · ......•..•.. 

Temperatura ..........••. 

f1 ujo de masa .•..... , ... 

p 

T . 
m 

102 Psla = 6.93 Atm 

25ºC = 77ºF 

23 kg/h 54.45 lb/h 

4) Gas Hidrógeno. Este gas est~rá presente -

. dentro del absorbedor. ya que el objetivo es mantener la

presión parcial del NH 3 en su nivel bajo, tal y como se -

ha expl !cado en capítulos anteriores. 
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El funcionamiento del absorbedor será el siguiel}_ 

te: 

Por la parte superior se introduce la solución-
. . 

débil de amoniaco. Por gravedad irá descendiendo esta s~ 

lución mientras que por la parte inferior, como se indica 

en la Fig. (3), se lleva el gas sobrecalentado provenien-

te del evaporador, para que siga un recorrido contrario -

al de la solución débil, es decir que se eleva, y de esta 

forma en contracorriente y a través de toda la tubería la 

solución débil se va enriq.ueciendo ,con amoniaco. 

Sol 
Debil -

So 1 Fuerte 

o 

o 

" • • ºo 
• o 
o o 

J. 

FIG. 
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Entonces el descenso de la so~u~lón dlbil es -

realmente la formación de una solución fuerte que a tra-

vls de su recorrido por el absorbedor, ha ~do adquiriendo 

o absorbiendo amoniaco hasta cambiar su concentraci6n, de 

un 45.6% a un 60%. 

Por el mismo sitio por el cual se alimenta el -

gas amoniaco, cae la solución fuerte ya formada. 

Durante todo el proceso de absorción se genera

gran cantidad de calor, mismo que se trata de retirar por 

convección libre a través del tubo aletada. 

Para ·e1 diseño del absorbedor debe pensarse en

tonces en 4 caracterfsticas escenciales: 

1). Una buena forma de desalojar el calor generado dura~ 

te la absorción. 

2). Un buen disefto de tubos que permita el flujo por gr~ 

vedad de la solución débil y de la solución fuerte. 

3). Procurar que el diseño cumpla con el cometido de lo

grar el mayor contacto posible entre las superficies 

del liquido y del gas amoniaco. 

4). Garantizar el regreso del Hidrógeno hacia el evapor~ 

dor evitando, mediante un sello liquido, su paso ha

cia el generador. 



2. DISEÑO DEL ABSORBEDOR 

Cálculo de la Carga de Calor total en el absor-

bedor. 

Se iniciará el diseño teórico del absorbedor -

con el cálculo de la carga de calor que hay que disipar.

Como se mencionó anteriormente, la absorción de gas amo-

niaco por la solución débil, para formar la solución fuer. 

te, genera gran cantidad de calor. El valor de ese calor 

se encontrará mediante las entalpias de cada uno de los -

componentes que funcionan en el absorbedor. Este valor -

de entalpia multiplicado por el flujo de masa nos propor

ciona la cantidad de calor de dicho componente. De ésta

manera se puede hacer un balance de calor que resolverá -

cuál es la cantidad de calor que se disipa durante la ab

sorción. 

El siguiente paso será el éalculo de la carga -

de calor en el tubo aletada y la carga de calor en el tu

bo concéntrico, para que en base a estos valores, los coe 

ficientes de transferencia de calor y el incremento de -

temperaturas se obtenga el área de disipación de calor, -

tanto en el tubo con aletas como en el tubo concéntrico -

que emplea agua. Un~ V"Z caculado este valor sólo nos res

tará decidir Pl diseño mecánico dPl absorbedor. 



Por tanto, procederemos al c&lculo de la carga

total del absorbedor: 

a) Entalpia de la Solución Débil: 

Para: X = 0.456, P = 195.8 Psia 

De la Fig. VI.l Ref. (1) 

T = 80ºC 

13.3 ATM. 

sería la temperatura de equilibrio, pero como la solución 

débil se hace pasar por un cambiador de calor que abate -

su temperatura hasta T = 45ºC = 113ºF el valor de la en 

talpia es por lo tanto: 

X 0.456 45ºC 

hsd 27.5 kcal/kg. 49.5 BTU/lb 

p 13.3 atm 

Para obtener la carga de calor total de la solu 

ción débil sustituimos valores en: 

Q
5

d 140.558 lb/h x 49.5 BTU/lb 

6~57.6 BTU/h 
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b) Ental~ia de l~ solución fuerte: 

Para X 

T 

o. 6. 

35ºC 

P = 102 Psia = 6.93 Atm y 

95ºF 

Se toman 35ºC como la temperatura de salida -

de la solución fuerte,ya que se considerará enfrfamfento

hacia el ambiente. Este punto se discutirá más adelante. 

De la misma Fiq. VI. l 

X = 0.6 35°C 

hsf =.31.25 kcal/kg 56.25 BTU/lb 

P 6.93 Atm 

Y como en el caso anterior la entalpia total de 

la solución fuerte es: 

Qsf 191.158 lb/h X 56.25 BTU/lb 

Qsf 10 752.637 BTU/h 

e) Calor del NH 3 Sobrecalentado 

Al absorbedor entran gas de NH 3 sobrecalentado 

junto con H2 Durante la absorción el c¡as NH 3 es absor. 

bido por la solución débil, generándose calor. El hidró

geno queda libre y regresa hacia el evaporador. Para es-



-:sor---+-·--..:::~. 

~-:--~t-:---t--+--1r----:+-~.l---1200 

~¡--,~~-~o;;-,~~--10.~,~~~·-.J1 . 0200 
r.qtlH/t'.q so1. 
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te caso se considerará ünicamente el calor del HH 3 sobre

calentado por ser muy superior en valor ·al del Hidrógeno

que es despreciable. 

Para: T = 25ºC = 77ºF y PNH = 102 Psia = 6.93 Atm 
3 

De tablas de NH 3 sobrecalentado Ref. (1) 

h = 704.4 BTU/lb 

y tomo en casos anteriores: 

QNH 54.45 lb/h X 704.4 BTU/lb 
3 

QNH 38 354.58 BTU/h 
3 

C~n estos datos se procede al balance de calor

para obtener el calor que se genera durante el proceso de 

absorción y que va a determinar el diseño del absorbedor. 

Balance de calor 

de donde: 

Sustituyendo valores: 

6 957.621 + 38 354.58 - 10 752.63 (BTU/h ) 
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Calor generado en el absorbedor 34 559.564 BTU/h 

QA 8705.1798 Kcal/h 

Con el balance de calor anterior se determinó -

la carna de calor total que se libera durante la absorción 

del gas amoniaco. Sin embargo, para el diseño de los'ca~ 

biadores de calor de tubo aletado y tubo concéntrico es -

necesaria la carga de calor que se libera en cada uno de

estos cambiadores. 

Oe esta manera, el siguiente paso será la obte~ 

ción, a travez de los datos conocidos, de las cargas de -

calor de ambas secciones. 

Ayudados de los esquemas gráficos de cada cam-

biador se pueden plantear cada uno de los elementos, co-

nocidos o no que intervienen durante la absorción, así, -

en la sección de tubo aletadas tenemos las siguientes en 

tradas y salidas 

ENTRA SOL 

p 13 ATM 

T 45ºC 

X 0.456 
mSD 

hSD 

DEB!L SALE SOL FUERTE 

T 38"C 

D = 6.93 ATM 

m 



Se 1 ibera una 

Car9a de Calor 

F !G. 3 - S 

[11tra Gas tvnonl aco 
( Caracterl st icas) 

T ' 25 C 
P • 6.93 ATM 

¡t,:.ti, 

h'iH
3 

-.. 

ABSOP.BEOnR. 

PRIMERA SECC!Otl 

TUBO llLET 1100 

' Sale Sol Fuerte 

( Caracteris tí ca s) 

T • 3SºC 
P • 6.93 ATM 

hf¡, xf 1 , msf 1 

Entra So 1 Debil 

(Caracteri st icas) 

P • 11 ATM · 

T • 45 'C 

X • 0.456 

mo,d 

hsd 

Sñle rtas A!·ioniatfl 

( C~racterí ~ti Cíl') 

lf1;rn 
3 

h'.11! J 

T ·· 38 C 



Entra Sol Fuerte Amoniaco 

ABSORBEOOR SE~PNDA SECCiílN 
TUBO CONCENTRICO ENFRIADO POR AriUA 

,-, .. :· 

msf 
l 

Entra Aqua· 

, T l • 25 ºC • 77 f 

:=? 
• 

Sale Agua 

2=-~--7 
I 

Fir.. 3 - A 

N .. ,, 
••Ir~ '>lile 

Sol í11 .. rt.P 

Fina 1. 

T = 35 C 
P = 6.'13 /\TM 

X = 0.6 



T 

p 

htiH 3 

1hNH 3 

lJ7 

EllTRA GAS NH 3 SALE SOL FUERTE 

25°C T 38ºC 

6.93 ATM P 6.93 ATM 

704.4 ~ 
lb 

i!JNH 3 

23 kq/h 

De donde obtendremos QA 
1 

En la sección de tubos concéntricos las entra~-

das y salidas son: 

ENTRA SALE 

AGUA Tl 25' e AGUA T2 

{ 111SF 1 { 
T 35ºC 

SF 1 hSF l SF p 6.93 ATM 

XSF 1 X 0.6 

j mNH 3 
hNH 3 

NH 3 T 38ºC 

l p 6.93 ATM 

-··;'•;.-·-
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En seguida aplicaremos un balance de masa to

tal a nuestros sistemas por lo tanto: 

~e estos sistemas se conocen: 

1hSD También se conocen 1 a T y 1 a P a la-

hSD T sal ida del tubo aletado, con 1 o cua 1 
p 

XSD y en tablas se ti ene: 

XSF = o. 57 hSF 1 35 Kcal/kg. 
ibNH 3 

1 
T 

63 BTU/lb 
hNH 3 

p ; 

hNHJ(l) = 550.2 BTU/1 b 

ibSF Por consiguiente se desconocen: 
hSF T 

p 
111SF 1 y ibNH 3 ( l) XSF 

Para llevar a cabo el diseño es necesario cono

cer las incógnitas y tener los elementos de diseño de am

bas secciones. 

Procederemos a hacer los ~a_lances de masa-· enec 

gia: 

Balances en el cambiador aletada: 

Balance de masa total: 

----- (!) 
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Bal anee de masa de NH 3 

lhSO • XSO + mNH 3 = riJSF l • XSF 1 + mNH 3(l) ---- (2) 

Se tienen por lo tanto 2 ecuaciones con dos in-

cógnitas (lhSF 1 y thllH 3 (1)) 

Resolviendo el sistema por el método de sustit~ 

ci6n: 

(3) 

sustituyendo (3) en (2): 

Aplicando los valores conocidos. 

63.89 X 0.456 + 23 - 0.57 (63.89 + 23) 
1 - 0.57 

6.06 kg/h 

Por tanto 

6.06 kg/h 13.31.lb/h 

·80.84 kq/h 177.84 lb/r 
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ya que: rñSF 1 
63.89 + 23· - ~.06"~ ab.84 kg/h 

Una vez conocidas todas las masas, composiciones 

y entalpías de todas las corrientes, es posible llevar a -

cabo, balances de calor en cada sección del absor~edor pa

ra asf saber, la carga térmica a disipar en cada sección -

y estar en condiciones de llevar a cabo los diseños. Por -

consiguiente: 

Balance de Calor en el tubo Aletada: 

Donde: 

QA 1 Calor a disipar en el tubo aletada. 

Balance de calor en el tubo enfriado por agua: 

lhSF¡. hSF¡ + mNH3(1)' hNH3(1) = mSF· hSF + QA(2) -- (5) 

donde: 

QA( 2) = Calor a disipar con agua. 

Entonc~s si despejamos QA(l) de la ecuación 

{4) y sustituimos valores obtenemos: 

140.55 lb/h 

- 177.84 lb/h 

49.5 BTU/lb + 54.45 lb/h 704.4 BTU/lb 

63 BTU/lb - 13.31 lb/~ · 550.2 BTU/lb 
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69.57.62 + 38354.58 - 11204 .. 42 - 7323.16 

26 748.61 BTU/h 

Haremos lo mismo en la ecuación (5) en la cual

se despejará el valor de QA( 2 ) 

177. 84 lb/h • 63 BTU/lb + 13.31 lb/h • 550.2 BTU/lb 

- 191.15 lb/h 56.25 BTU/lb 

11204.42 BTU/h + 7323.16 BTU/h - 10752.63 BTU/lb 

QA( 2 ) = 7774. '149 BTll/h 

Como verificación sumaremos OA(l) Y QA(2) 

26 748.61 BTU/h .+ 7774.94 BTU/h 34 559. 56 BTU/h 

En la siguiente sección se centrarán los cálcu

los al diseño del equipo por tanto tenemos que para el t!!_ 

bo aletado corresponde lo siguiente: 



CALCULO DEL COEFICIENTE DE TRANSFERENCIA DE CALOR U 

Coeficiente de transferencia de calor por con--

vección (inteiior) h1 

El siguiente paso es el cálculo de la superfi-

cie requerida para que el absorbedor retire la cantidad -

de calor QA que se calculó en la sección anterior. 

Para encontrar el valor de este coeficiente se-

seguirá la teoría de convección para un fluido dentro de

un cilindro hueco. 

Se determinará el Número o Módulo de Reynolds -

para saber si el fluido interior es turbulento o laminar. 

Como por una misma sección del tubo puede estar fluyendo

solución débil o solución fuerte, se efectuará el cálculo 

para cada paso, habiendo de decidir para el número de Re~ 

nolds mayor. En ambos casos se supondrá una geometría --

del tubo de: 

Tubo 3/4 0 Nominal 0.824 pulg. = 0.0687 pies 

Cédula 40 1.05 pulq. = 0.0875 pies 

Ahora bien, se sabe que: 

Re G D Ref. (t) 
µ 
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Para la solución dlbil y la .solución fuerte se

está trabajando con mezclás, por tanto el valor de u te~ 

drá que ser calculado de diferente forma, y para ello se

empleará las siguientes f6rmulas. Ref. (1) 

Dlbi 1: 

1/3 
µ IT!ezcla 

XllH 3 

XH O 
2 

n = 

K"llH 
1/3 

XH O 
1/3 

. 3 µ NH 3 + 2 µ H20 

n"IH 
3 

"mezcla 

ºN O 2 

"mezcla 

concentración 
Peso Molecular 

Fracción mol de NH 3 

Fracción mol de H20 

Obtenci6n de la viscosidad u para la Solución -

ºNH 3 
X o .456 0.0268 

Peso Mol. 17 

ºH O X 0.544 0.03fl2 -------·-- ----
2 Peso Mol. 18 

"sct D. 026R + 0.0302 = 0.057 

XNH 
n~H 

O.f1268 3 !1. 4 7 3 ----··----- - --- -- --·~ 

n mezcla 0.0$7 



Para: T 

244 

"mezcla 

45 + 273 = 31Bºk 

0.0302 
0.057 

0.52 

µ NH 3 10.8667 X 10- 6 kg/m S Ref. ,, 
7.280 X 10- 6 lb/pie s 0.018 cp 

para: T 45ºC 113° F 

µ H20 5,96 X 10·4 kg/m s 

3.99 X 10-4 lb/pie s = 0.55 cp 

y con estos valores finalrnente se obtiene: 
1/3 1/3 

µsd = 0.47 (7.280 X 10- 6 ) 

1/3 
+ 0.52 (3.993 X 10-4 ) 

1/3 

µsd 0.0091 + 0~038 

\ 1/ 3 

0.048 por tanto: 

(3) 
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l. 111 x 1 o-4 1 b /pi e s 

Obtención de la viscosidad para la solución fuerte. 

nH O 
2 

nsf 

nsf 

XNH 
3 

XH O 
2 

Para: T 

X o. fi 
17 

0.03 
Peso Molecular 

X -º.,_!_ 0.02 
Peso Molecular 18 

nNH + 
3 

nH O 
2 0.03 + 0.02 

0.057 

n ~rn 
--º-'-9...L 3 o .61 

nmezcla 0.057 

nH20 _Jl_,_QL 0.38 
nmezcla o. 057 

38 + 273 = 3llºK 

10. 53 X 10- 6 kg/m S Ref. (3) 

7.05 X 10- 6 lb/pie S 
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Para: T 38°C 100.4ºF 

µH.20 7.23 X 10- 4 kg/m s 

µH 20 = 4.84 X 10-4 lb/pie s 

y finalmente: 

1/ 3 '1!3 1/3 

11 sf 0.6139 ( 7. o·ss + o. 386 (4.84 X 10-4 ) 

1/3 

l!sf o. 0421142 Por tanto: 

µsf 7.46 X 10-S 1 b/p i e s 

Ya contando con estos datos, se puede pasar al

cálculo de los Números de Reynolds. Para la solución dé-

bil: 

Re G o G 
_m_·_ 

µ A 

r2 
-¡ D~ 

A rea A = TC 
l 

4 

A rea 3.1416 (0.824) 2 
0.533 pulg. 2 

4 

Gsd 
0.039 lb/ s 
o. 533 pulg 2 

G
5
d Rapidez de masa o rapidez de flujo de la sol~ 

ción débil por unidad de área. 
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G
5

d '0.07317 lb/pulg. 2 s 

guientes: 

Y por tanto los números de Reynolds son los si-

Para la Soluci6n Débil: 

0.073 

(-1-) 
12 

lb/pulg 2 s X 0.824 pul9. 

1.11 X 10-4 lb/pulg. S 

Resd 6512.1 

Este valor se encuentra comprendido en el domi

nio de los flujos de régimen de transición. 

Para la Solución Fuerte: 

0.099 . lb/s pulg. 2 x 0.824 pulg. 

( _l -) 7 . 4 6 X 10- 5 1 b / p U 1 g . S 

12 

puesto que para este caso el valor de Gsf resultó ser: 

0.053 lb/s 

0.533 pulq 2 

O,OQ9 lb/s 



Finalmente, el Reynol~s. de :la solució~ fuerte -

es: 

Reif 13 180.05 

cae den-

tro de los flujos con régimen Turbulento. De esta forma. 

casi resulti obiia la decisión del N0mer6 de Reynolds a -

emplear. Por tanto, y puesto que se carecen de fuentes -

para el cálculo más exacto de esta dimensión, será el Ret 

nolds de la Solución Fuerte el que se emplee para prose-

guir con el diie~o. 

Una vez tomada esta decisión, el siguiente paso 

es encontrar el Coeficiente de Transferencia de Calor. -

que se ha llamado h1 : 

Se usará la siguiente Correlación, tomada de la 

Referencia (3). 

Nu 

donde: Nu 

Di 

K. 

Pr 

0.023 Re 0 · 8 Prn 

NGmero o Modulo de Nusselt. 

Diámetro Interior 

Conductividad Térmica del líquido 

Número o Módulo de ~rantl. 

n =Constante que adopta los siguientes valores: 
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n = 0.4 Para calentamiento 

n = 0.3 Para enfriamiento 

Para este caso en particular, la f6rmula resulta: 

Nu ~ 0.023 Re 0 · 8 

Para la obtenci6n del valor de Pr de la· mezcla se procede 

de la siguiente manera: 

PrNH + X"H O PrH O 
3 2 2 

según la Referencia (2) 

Como se obtuvo anteriormente para la solución -

Fuerte: 

0.6139 

0.386 

Para: T 38ºC = 38 + 273 311 o k 

0.886 Ref. ( 3) 

Para: T 45ºC = 113ºF 



Sustituyendo valores: 

Prsf 0.613g (0.886) + 0.386 (3.92) 

Con este dato se puede calcular el Número de Nu 

sselt: 

Nu 0.023 (13 180.0S)O.B x (2.05 )0.3 

Nu 135 .05 

Entonces si de la ecuación: 

Nu 
K 

Despejamos: he h1 

hl 
Nu K 

Di 

El valor de k (conductividad térmica del liqui

do) es un valor representativo de una mezcla y entonces -

tendrá que ser calcul~do mediante la siguiente fórmula. -

Re f. ( 2) 
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Donde: H = Fracción Molar 

Para el caso de la ·Solución Fuerte, donde: 

X 60% tenemos: 

w l 
WNH 

3 0.6139 

w2 WH O 
2 0.386 

Para T 38ºC 3llºK Ref. (3) 

k1 = KNH 3 = 0.0255 Watts/m ºC 

Para: T 45ºC 113ºF 

0.6391 w/m ºC 

Sustituyendo valores: 

K
5

f 0.0255 (0.6139) + 0.6391 (0.386) 

- 0.72 (0,6391 - 0.0255) (0.6139 X 0.386) 

0.157647 w/m ºC o bien: 

o. 09 BTU/h pie ºF 

Con este dato se puede calcular el coeficiente-

dP transferencia de calor por convecriftn· h 1 
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135.056 0.09112 BTU/h pi e º F 
0.06B67 pies 

179. 21 BTU/h pie 2 ºF 

Cálculo del Coeficiente de Transferencia de C~ 

lar por Convección (exterior) h2 

Una vez que se ha obtenido el Coeficiente de -

Transferencia de calor h1 , se pasa al cálculo del co~ 

ficiente de transferencia exterior h2 , para lo cual -

se cuenta con los siguientes datos: 

1111//~11 //// // l 
1 

1 

.1111111111¡1/111ti111 

· FIG. 4 

. Too 

Tf 45ºC 113° F 

hl 179.21 BTU/h pie 2 ºF 

Too 35°C 95°F 

de la Refere!!_ 

cia (3) el valor de k (Con-

ductividad Térmica) para --
hierro al 0.5% de Carbono: 

K 31. 22 BTU/h pie 

K 54 watts/m ºC 

Con estos valores y con los datos inicialmente 

conocidos se aplicará el método de iteraciones para ha-

llar un valor de h2. Se presentan a continuación las -

ºF 
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dos últimas iteraciones: 

Para un valor de la Temperatura de la pared -

del tubo que se supondrá: 

T1 = 44.92765 ºC 112.869 ºF 

Se calcula el calor por unidad de longitud 

r¡/l = h 1 1T Di (Tf - Ti) Ref. ( 4) 

Sustituyendo Valores: 

q/l 179.21 1T 
o. 824 ( 113 - 112.869 

12 

q/l 5.034 BTU/h pie 

?.-,, 1( ( T l - T 2) 2 K 6 T q/l 'IT Ref. (4) 

Ln í Ln ~ 
r. Di 1 

de donde: q/L Ln l 
D. 

óT 1 ---------
2 1T K 
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y sustituyendo valores: 

5.034 Ln l. 05 
tH 0.824 

2(3.1416) (31. 228 l 

l>T 0.01241 ºF 

y co.mo 

l>T Tl - T2 

es decir: 

T2 = T1 - H 

Sustituyendo valores: 

112.869 0.01241 

T2 = 112.86 ºF 44.924 •e 

La f6rmula de convección libre en la superfi-

cie que emplearemos en el cálculo es la siguiente: 

l. 32 

En este caso: 

y dando valores: 

H 1/4 
(-) 

ºº 
Ref. ( 3) 
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44.924 - 35 
1/4 ·, 

w/m 2 ºC 
h2 l. 32 ) 

(J. 026 

h2 = 5.797 Watts/ni2 ºC o bien: 

h2. = l. 022 BTU/h pie 2 ºF 

Para saber si es valedera la suposición que 

hizo para 1 a temperatura T1 y por tanto, el valor de 

que se obtuvo a través 

salida de q/l con el 

Sustituyendo valores: 

q/l = 1.022 

q/l 5.021 

de 

h2 

ella, se calculará el valor 

obtenido, por tanto: 

~ (112.86 
12 

BTU/h 

- 95) 

La coincidencia de e~tos valores puede ser 

se 

h2 

de 

aceptable, sin embarqo, se hará una segunda iteración p~ 

ra lograr una mayor exactitud: 

Segunda Iteración: 

Si suponemos ahora el valor de 1.1 tP.mper<1tura-

de la pared como: 
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44.927 ºC 112.87 ºF 

y entonces el calor por unidad de longitud será: 

Dando valores a esta expresión: 

q/L 179.21 11 
0.824 

12 
(113 - 112.87 

q/L = 5.018 8TU/h pie 

Para ci 1 indro~: 

ºº q/L ln Di ll T = 
2 TT K 

5 .018 Ln l. 05 
0.824 ll T 

2 TT • 31.228 

LIT 0.0061 

y entonces: 

T2 T¡ - t. T = 112.87 

T2 112.869 ºF 

T T 
h2 l. 32 (-2--_"') 

ºº 

- 0.0061 

44. 92 

1/4 

ºC 



44.927 - 35 1/4 
h2 l. 32 

0.026 

h2 l. 02 2 7 BTU/h pie 2 ºF o también: 

h2 = 5.797 W/m 2 ºC 

y por tanto para verificar: 

q/L h2 ;¡ Do (T 2 - T~) 

q/L l. 02 27 7l --1..:..Q.L ( 112. 86 - 95) 
12 

q/L 5.023 BTU/h pie 

Que ahora resulta ser más aproximada. 

Cálculo del valor U 

De la fórmula fundamental de los cambiadores de 

ca 1 or: fl U A t. T 

donde: Q Cantidad de calor para Transferir. 

U Coeficiente de Transferencia de calor. 

t.T Diferencia de Temperaturas Medias 

A Area de Transferencia de Calor. 

El coeficiente de transferencia deCalor U, de-
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pende de los valores de los coeficientes de transferen-

cia de calor por convecci6n obtenidos anteriormente. La 

fórmul~ que relaciona estos valores es la siguiente: 

u 

que resulta: 

u 179.21 1.0227 

179.21 + 1.0227 

u 1.0169 BTU/h pie 2 ºF 

Realmente es un valor de transferencia muy pe

queño. Esto va a traer consigo que el área de transfe-

rencia de calor resulte muy grande. 

En la f6rmula fundamental del cambiador de ca-

lor, falta determinar un valor muy importante, y es el -

de la óT, que también va a limitar el área de transfe

rencia. Este valor se tomará implícito en el cálculo de 

la superficie aletada, de la siguiente manera: 

111. Determinación de la Cantidad de Tubo Ale 

tado. 

Se efectuará un c~lculo para tubo aletado con-

las siguientes especificaciones: 
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Z 5 cm. 

t mm. 

D 

259 

1 ·. 
r 

FIG. 5 

_e_= 1.33 cm. 
2 

De esta forma, y siguiendo la secuencia matemá 

ti ca adecuada. Referencia ( 3) 

Le z + t 

2 

L 5 + o .1 
c 2 

_J_ 
T 



Le 5.05 cm~ 

r2:c rl + Le Sustituyendo: 

rzc l. 33 + 5.05 

r2c 6.08 cm. 

/ 
rzc = 6.083 4. 562 
rl l. 33 

Am t (r2c - rl) = 0.1 (6.08 - l. 33 

Am 0.475 cm2 = 4.75 X 10- 5 m2 



3/2 h2 1/2 
(--) 

K Am 

por tanto: 

261, 

3/2' 
(0.0505) 

1/2' 

5.797 W/m 2 ºC 1
112 

54 _w_ x 4. 75 x 10- 5 m2 

m ºC 

112 h2 
Le (--) 0.5395 

k Arn 

Gráficamente en la Fig. VI.6 Ref. (3) y entrando-

cnn los siguientes datos: 

~ 4.56 
rl 

3/2 h 1/2 
Le (--2-) 0.53 

k Am 

'\f Eficiencia de la Aleta 

nr 67% 

Calor real que disipa
la aleta. 

Calor que di5iparía si 
toda la aleta estuviera 
a la temperatura del t!:!_ 
blJ. 

Si se supone que la superficie exterior de la-

aleta está a una misma temperatura, se calcula entonces-

el flujo de calor que se disipa mediante: Referencia (3 ) 

Sustituyendo valores: 
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GRAFICA DE EFICIENCIA PARA 
ALETAS RECTANGULARES Y ALETAS 
TRIANGULARES 

eo,1---~µ.;~--1~~-

~sor--~--t~-~--t~~,-l-~~-4~'----l 
~ 

I
L + ! 

.. -¡.~- • 
.... - ! i .. 

ºo::--~-o~.~s~~~,.o~~-",.s=--~-2~.o~~__J2.s 
l/IZ(¡\/AA.,l'I> 

FIG. VI .6 

trlan1uln 
ncua¡ull.r 

iriaa.1ul1.r 
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qmax 

qmax 

qmax = 

tanto: 

qreal 

qreal 

qreal 
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2 rr ( ( 6. 08 X 

5. 797 (44.92 

1.27 watts 

4.34 BTU/h 

"t x qmax 

0.67 X 4.34 

2.91 BTU/h 

10-2)2 -

- 35) 

(l. 33 X 10-2)2 ) 

Este calor es el que se disipa en realidad en

cada aleta, y por tanto como se obtuvo anteriormente: 

q/L 

q/aleta 

5.023 

2.91 

BTU/h. pie 

BTU/h /aleta 

y 

Suponiendo que para un pie de longitud de tubo 

horizontal, se instalan aletas con una separación de 3mm. 

y con un espesor de e = l mm. entonces: 

pie 0.305 m. 305 mm. 

separación • espesor + 1 = 4 mm. 
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Por tanto: 76.25 aletas por pie de tubo 

Cantidad de tubo libre 305 - 76 (lmm.) 229 mm. 

que significan: _ll_L 0.75 pies 
305 

y entonces ql (_g_) X L 5.023 X 0.75 
L 

ql 3.77 BTU/h 

q2 qa 1 eta X No. de al etas • 2. 91 X 76 

q2 221.40 BTU/h 

El calor total disipado en un pie de tubería es: 

3.77 + 221.40 

225.17 BTU/h 

El valor de qtotal = 225.17 BTU/h es la-

cantidad de calor que se puede disipar en un pie de tub~ 

ría según las especificaciones anteriores. 

De la Expresión: 

Q A U 6·T en donde: 



Z.65 

Q QA(l) 26784.615 8TU/h 

u = 1.0169 BTU/h pie2 ºF 

tiT = ( 113 - 95} - ( 104 - 95) 

Ln 113 - 95 
104 - 95 

llT 18 - 9 

2.3 log ___!_!!_ 9SºF 
9 

llT 12.876ºF 

A --º-= 26784.61 8TU/h 
U!::. T l. 0169 BTU/h pie 2°F 

A 2045.62 pie 2 

A 190.044 m2 

Tenemos entonces que: 

A disipaci6n = 2045.63 pie2 190.044 

además: A cada Al eta 0.012 m2 

llJ'·F 

MEDIO AMBIENTE 
FIG. 6 

X 12.87 ºF 

2 m 

Si en proporci6n se instalan 7883 aletas el -

área efectiva de transferencia de calor seria para una -

aleta: 

2 X 0.012 = 0.024 m2 

y de todas las aletas: 

104°F 

95°1 
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7883 X 0.024 189. 192 m2 

, De los cálculos anteriores de tubo aletada sa-

bemos que hay 76.25 aletas por pie de tubo, entonces -

..1.§..!U._ aletas 
76.25 aletas/pie 

103.3B pies de tubería ale
tada. 

El área que ocupan 103.3836 pies de tuberfa -

es l03.3B X De = 103.38 X 0.08 pies. 

Area de Tubería sin aletas 'J,04 pie 2 0.84 m2 

Sumando las áreas 

Area de Aletas + Area de Tubería ~ 

189.192 m2 + 0.84 m2 = 190.032 m2 

El siguiente paso será el diseño del cambiador 

de calor concéntrico en el cual se reducirá la temperat~ 

ra de la solución fuerte hasta 35ºC empleando para ello 

agua que tendrá una temperatura de entrada de 25ºC y de-

salida de 26.6ºC. 



267 

Cambiador de Calor de Tubo concéntrico que em

plea agua para enfriamiento, flujo a contracorriente. 

El calor que se va a disipar y por tanto el ca 

lor que va a ganar el agua es: 

Por tanto: 

de donde: 

rhH O 
2 

QH O 2 

111 H O 2 

rflH O 
2 

2596.84 

7774.94 BTU/h 

lhH O 2 
Cp ll T 

QH O 2 

Cp ll T 

7774.94 BTU/h 
0.998 BTU/lbm ºF (80 - 77) 

1 b/h 0.72 1 b/ s 

que es el flujo de agua en el cambiador de calor. 

CALCULO DE LA RESISTENCIA TERMICA 

he Resitencia Térmica por CO!!_ 

vección en el agua 

h3 Resistencia Térmica por --
he 

conducción en la tubería. 

h2 Resistencia Térmica PO r --
convección en la solución-

FTG. 9 fuerte. 
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·Cálculo de he 

Re 
_.@_ 

µ 

µH
2

0 180º F 578 X 10-6 lb 

pie s 

G _ji__ y A 11 Di 2 

A 4 

Se selecciona tubo de acero de ~NOM ·= 1 1/2 pulg 

Ced. # 40 cuyas dimensiones son: 

A 

Di 

De 

1.61 pulg. 

1.9 pulg. 

0.134 

0.158 

Entonces el área es: 

3.1416 (0.134 

4 
0.014 

pies 

pies 

. 2 pies 

G m 
A 

0.72 l b/s 

pies 2 51.02 lb/pie 2 s 
0.014 

Entonces el No. de Reynol ds es: 

GD 51.02 lb/pie 2 s X 0, l3l, pies 

µ 578 X 10- 6 lb/pie, S 

Re 11842. 88 

Aplicando la Correlación: 
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0.023 R 0.8 Prº 
e 

donde n para enfriamiento es: n 0.3 

T 80ºF 
5.89 sustituyendo: 

Nu = 0.023 (11 842.88) º· 8 (5.89)o. 3 

1 O!J. Nu 

log. Nu 

1 og. Nu 

109. Nu 

Nu 

Nu 

Nu 

en donde: 

Resolviendo por logaritmos: 

log. 0.023 + 0.8 log. (11842.88) + 0.3 log. 

(5.89) 

l. 638 + 0.8(3.073 

l. 63 + 2.45 

l. 051 

ari,;ilog. l. 051 

112.6 

Entonces con este dato:· 

he 

) + 0.3 

+ 0.23 

~
Di 

(O. 77 

80ºF 0.353 BTU/h pie 'F 

112 .6 X o. 353 8TU/h ~·~~-

0.134 pie. 
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he = 296.25 BTU/h pie 2 ºF 

CALCULO DE LA RESISTENCIA TERMICA 

Por conducción h3 

De la expresión 

2 1T k 

1 

80ºF en la cual Kacero 26 BTU/h 

Sustituyendo: 

2 11 (26) BTU/h pie ºF 

o. 19 pies 2.3 log. 
2 

163.36 BTU/h pie 

(0.098 2.3 log. 

hcond 163.36 
0.227 log. (1.15) 

pie ºF 

o. 19 
2 

0.17 
2 

ºF 
0.09 
0.086 

11824.631 BTU/h pie 2 ºF 

pies 
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Entonces: 

Q A U ó Tw de donde: 

A ::;: . "" º Sustituyendo 
U ó Tw 

A 7774. 94 
--Jl4.642 

BTU/h 
BTU/h pie¿ ºF x 19.6512ºF 

A 4. 18 pie 2 

Ac i l indro 01 De x A 

11 De 

L 
4. 18 8.40 pies 2.56 m 

3.1416 X 0.158 
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N O M E N C L A T U R A 

SIMBOLO DESCR I PC ION UNIDADES 

X Concentración kg kg -1 
!lH3 sol 

p Presión ATM 

Pi Presión para lb pulg- 2 

llH 3 

H20 

SF 

So 

Ti Temperatura ºF 

NH 3 ºC 

H20 ºK 

f - Flujo 

infinito, ambiente 

SF 

SO 

rh F1 ujo Másico kg h -1 

lb h -1 

lb s -1 
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SIMBOLO DESCRIPCION UNIDADES 

hi Entalpia de Kcal kg-lM 

BTU 1 b - l 
M 

NH 3 

H20 

SD 

SF 

Qi Carga de Ca 1 or BTU h -1 

para Kcal h -1 
qi 

N~3 

H20 

SF 

So 
A 

Di Diámetro Interior pul g. 
pies 

De 
Di .1met ro Exterior pu 1 g. 

Do 
pies 

Ui NH 3 Amoniaco 

H20 Agua 

SD Sol. Débi 1 

SF Sol. Fuerte 

mezcla mezcla 
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DESCRIPCION 

Fracción Mol. para·. 

{ NH 3 Amoniaco 

H2 0 Agua 

Viscosidad para 

{ 
NH 3 Amoniaco 

H2 0 Agua 

So Sol. Oébil 

SF Sol Fuerte 

f 
l 

No. de Reynolds 

A rea 

Rapidez de masa o rapidez 
de Flujo por Unidad de -
Area para: 

Sol Débi 1 

Sol Fuerte 

Número Modulo de Nussel t 

Conductividad Térmica 

so Sol Débi 1 

~F Sol Fuerte 

NH 3 Amoniaco 

H20 Agua 

UNIDADES 

lb pie-l -1 

kg m -l s - l 

pie2 

pulg 2 

cm 2 

m2 

lb pulg- 2 s - 2 

Watts m-l ºC-l 

BiU h -l pfe-l ºF-l 
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SIMBOLO DESCRIPCION 

Pr Número o Módulo de Prantl 

Wi Fracción Molar 

amoniaco 

Agua 

Coeficiente de Transferen-

cia de Calor por Convec--

ción dentro del Tubo. 

L Longitud de Tubo 

Radio Interior 

Radio Exterior 

UNIDAD 

BTU h -l pie- 2°F-l 

Watts m- 2 ºC 

pies 
pul g. 

m. 
cm. 

Pul g. 

cm. 

Pul g. 

cm. 

h2 Coeficiente de Transferen- BTU h -l pie- 2 ºF-l 

cia de Calor por Convec-- Watts m- 2 ºC-l 

ción exterior 

u Coeficiente Total de Tra ns BTU h -1 . -2 pie ºF-1 

ferencia de Calor \olat ts -2 ºC-1 m 

z Radio Primario de Aleta cm. 

t Espesor de Aleta mm. 
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DESCRIPCION 

Eficiencia de Aleta 

Flujo de Calor que disi

pa una Al eta 

Flujo de Calor real que 

disipa una Aleta 

Coeficiente de Resisten-

cia Térmica por Convec-

ción en el agua. 

Coeficiente de Resisten-

cia Térmica por Convec-

ción en Tuberfa Tubo Co!!.. 

centrico. 

UNIDADES 

Watts 

BTU h -l 

BTU h -l 

BTU h -l pie- 2 ºF-l 

Watts m-2 •c- 1 

BTU h -l pie- 2 ºF-l 

Watts m- 2 •c- 1 

Coeficiente de Resistencia BTU h -l pie- 2 ºF- 1 

Térmica por Conducción en Watts m- 2 •c-1 

Tubo Concéntrico. 

Incremento de Temperatu

ra Logaritmico. 

longitud de Tubo Concén

trico. 

ºC 

pies 

m. 
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3. DISEÑO DEL CAMBIADOR DE CALOR LIQUIDO - LIQUIDO. 

La posición del cambiador de calor respecto a

los demás componentes del aparato se observa en la Fig.

Ut~. 

Esta, es una parte subsidiaria del aparato de

Refrigeración que tiene como función principal enfriar -

la solución débil caliente que emerge del generador para 

acercarse a la temperatura del absorbedor, y al mismo -

tiempo para calentar a la solución fuerte desde la temp~ 

ratura del absorbedor hasta aproximarla a la del genera

dor, así, el cambiador reduce el incremento de temperat~ 

ra que el generador debe hacer para lograr los SOºC y -

disminuye la cantidad de calor o disipar en el absorbe-

dar, elevando la eficiencia del proceso (Ver cálculo del 

COP). El cambiador de calor se selecciono del tipo de -

tu~os concéntricos y se adapta bien a las condiciones -

específicas del aparato. La solución débil caliente que 

sale del generador debe circular por la sección anular -

entre el tubo exterior y el tubo interior con el objeto

de disipar la mayor cantidad posible de calor, hacia el

aire ambiente dei exterior y hacia la solución fuerte -

fría que circulará en el tubo interior. 

Para il~strar un poco más al cambiador de ca--



FIG. Vll, l DIAGRAMA DE FLU.JO 

SEi.LO LIQUIDO · 
N H1 (LIQUIDO) 

NH1(VAPO~) NH1+Hf Q1 Nll~ CONDENSADOR lVAPO lVAPORl ' 

Nl\+Hi QR' t 
lVApOR) \1 RECTIFIC.ADOR 

Al.MACEN DE 
1 HIDROGENO 

NH1+H1 (VAPOR) 

Nli:iHl,0 · ... (VAPOR) HcO (LIQUIDO) 
Hz CALIENTE 

SOLUCION DESIL SOLUCION DEBIL 
(CALIENTE) (PARCIALMENTE ASSORBEDOR ENFRIADA) 

GEN!::RADOR INTERCAMBIADOR 
DE CALOR 

EVAPORADOR 

N 

Hz FRIA. 
O> 
.... 

INTERCAMBIADOR 
DE CALOR 
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lor se hará uso de la siguiente figura, presentando las -

condiciones a que está sujeto, como son temperaturas, fl~ 

jos masicos, etc. 

SolUcion debil caliente 

' T Eso = 80 ºC 

= 63. 9 Kg/h ·w 

FIGURA ce 1. 

CAMBIADOR DE CALOR LIOUIDO -LIOUIDC 

Solucion fuerte 
fria 

m. = 86.89 Kg/h 

Solucion debil 
fria 

T =37.7 ºC 

CORTE ww· 
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II. DIAGRAMA DE BLOQUES DEL DISEílO. 

a 

b 

- LA 8ASE DEL CALCULO: 
~T EN EL EXTREMO FRIO 

- CALOR QUE PIERDE LA S~ 

LUCION DEBIL CALIENTE. 

- CALCULO DEL COEFICIENTE DE CON-
c VECCION DE CALOR "he" EN LA SEf. 

d 

e 

CION ANULAR DE LAS TUBERIAS. 

- CALOR POR UNIDAD DE LO~ 

GITUD QUE FLUYE HACIA -
EL EXTERIOR (_g_) 

L e 

CALCULO DE LA TEMPERATURA DE S~ 

LIDA DE LA SOLUCION FUERTE T 
DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

5
sf 

- CALCULO DEL COEFICIENTE DE CA--
f LOR POR CONVECCION "hi" DENTRO

DEL TUBO INTERIOR. 

- CALOR POR. UNIDAD DE LOlllfl TUO QUE 
g FLUYE HACIA LA SOLUCIOtl FUEHTE -

DEL TUBO INTERIOR. 
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- CANTIDAD DE CALOR TOTAL QUE DI
SIPA PARA EL AIRE AMBIENTE EXT~ 

RIOR Y PARA LA SOLUCION FUERTE
DEL INTERIOR. 

- REPETICION DE TODOS LOS CALCULOS 
A PARTIR DEL INCISO "e)." PARA -
EL CALCULO DE LA TEMPERATURA -
T USANDO LOS NUEVOS VALORES 5 sf, DE FLUJO DE CALOR qi y qe 
SIGUIENDO LA MISMA SECUENCIA HA~ 
TA ENCONTRAR UN NUEVO VALOR PARA 
(q/L)i, Y CALGULO DE TEMP. MEO. 
LOGARITMICA "llTm ". 

~ RESUMEN DE LOS VALORES CALCULADOS 
j PARA LAS VARIABLES QUE INTERVIE-

NEN EN EL CAMBIADOR DE CALOR. 

k 

- CALCULO DEL AREA NECESARIA PARA -
DISIPAR El CALOR HACIA El INTERIOR 
Y LA LONGITUD QUE DEBE TENER EL -
CAMBIADOR DE CALOR. 
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- COMPROBACION DE LA LONGITUD HE
CESARIA DEL CAMBIADOR DE CALOR
y DE LOS FLUJOS DE CALOR POR -
UNIDAD DE LONGITUD HACIA EL EX
TERIOR Y HACIA EL INTERIOR. 

' 
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111. PROCESO DEL CALCULO 

a). BASE DEL CALCULO. El cálculo del cambia--

dor de calor está basado en el incremento de Temperatura-

llT, que se desea tener entre la temperatura T 
Esf 

soluci6n fuerte al entrar el cambiador de ca-

de 1 a-

lor, y la temperatura Ts de la solución débil al sa--
sd 

lir del cambiador de calor (ver fig. CCl). En este caso 

la diferencia deseada entre ambas temperaturas es llT = 5ºF 

(2.77 ºC). Dependiendo de este incremento, se podrá cal 

cular la temperatura T de la solución débil al sal ir 
ssd 

del cambiador de calor, la cantidad de calor qsd que --

pierde la soluci6n débil al pasar de la temperatura T 
Esd 

y la temperatura de la solución fuerte, 

~sf como todas las caractertsticas especfficas del cambi~ 

do~ de calor de tubos concéntricos. Por lo anterior, se-

observa que la base de todos los cálculos depende del 

llTcc que el diseñador debe fijar precisamente en esa par 

te del cambiador de calor. 

b). CALOR QUE PIERDE LA SOLUCION DEBIL CALIEN-

TE. Para calcular ésta cantidad de calor es necesario co 

nacer los siguientes variables: msd, cp. e, ATsd. De es 

tas variables solawente es conocida ~sd. 
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Para conocer el 6Tsd se procede ~na vez que ~e 

ha fijado el incremento de temperatura. óTcc en extremo

del cambiador de calor, calculando primeramente el valor-

de la temperatura de la soluci6n débil a la salida del --

cambiador en la forma siguiente: T TE + óT c' do~ 
ssd sf c 

se conoce y la fija el diseñador. Una --

vez calculada la temperatura de la solución débil: óTsd : 

, fonde T s sd es conocida. 

Para conocer el calor especffico de la solución 

débil Cpd es necesario conocer las·concentraciones y -

los calores especfficos del amoniaco y del agua en la so-

1 ución débil: La con--

centraci6n de la soluci6n débil se conoce (Ver tabla No. 

3 Cap. II. 1) 

De aqul que sean conocidos los valores de XNH -
3 

0.456 => 
XNH 

3 0.456 

XH O O. 544 
2 

Los valores de CpNH y CpH 0 se calculan con 
3 2 

la temperatura media de la solución d~bll, que es: 

Tsd med. 
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calculada esta temperatura y entrando a tablas, se obten

drán los valores de CpNH Y CpH 0 3 2 

Üna vez conocidos los datos anteriores se apli

cará la ·siguiente ponderaci6n para conocer el calor espe

cífic.o de 1 a sol uci6n débil: 

Con el valor de esta variable será posible con~ 

cer la cantidad de calor que pierde la solución débil: 

c). CALCULO DEL COEFICIENTE DE CDNVECCIDN DE -

CA~OR "he1 • EN LA SECCION ANULAR DE LAS .TUBERIAS. Para

lograr el objetivo de este inciso fue primeramente neces~ 

rio conocer los diámetros de las tuberias que formarán al 

cambiador, de calor concéntrico. La selección de las tu-

berías se fundó en el tipo de flujo que deben tener las -

soluciones débil y fueite dentro, de las tuberías, que en 

este caso debe ser flujo turbulento, esto es determinado 

por un valor deseado del número de Reynolds. 
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Después de haber hecho varios cálculos con dif~ 

rentes combinaciones de diámetros para los tubos interior 

y ~xterior del cambiador, se llegó a la conclusión de que 

las tuberías adecuadas son las siguientes: 

l DIAMETRO 
TUBO INTERIOR - NOMINAL 4 CEDULA 40 

l OIAMETRO 
TUBO EXTERIOR - NOMINAL 2 CEDULA 40 

di = 0.0092456 m (.364 in) 

de= 0.013716 m (.540 in) 

Di = 0.0157988 m (.622 in) 

De= 0.021336 m (.840 in) 

Para estas tuberías, se calculó el número de --

ReYnolds dentro de la sección anular. Para esto es nece-

sario conocer los siguientes valores: Deq' G y µsd· 

Estos valores, se determinan con las siguientes 

correlaciones: 

G 

o~ - de 2 
1 

Di 
Donde Df y de son conocidas. 

Donde A 

msd es conocida (ver t~ 

bla No. 3, en X= 0.6 

Cap. I !. l) 
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µsd se obiiene con Tsd med. y tablas. 

Re 

Sustituyendo valores: 

Deg G 

f'-Sd. 

Para conocer al nümero de Nusselt "Nu" primera

mente es necesario conocer al Nümero de Prandt. "Pr": 

Con 
p 

Tsd med. y con tablas se conocen los va-

lores de 

se conoce 

Pr 

rNH 
3 

Pr. 

XNH 

se conocen: 

y 

3 
PrNH 

3 

Nu = 0.023 Re 

Finalmente: 

Donde Nu y D 

Con la siguiente ponderaci6n -

+ XH O PrH O X~rn 3 y XH O 
2 2 2 

0.8 Prl/3 

he ~~~ 
ºeq 

son conocidos y: eq 
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Eri donde XNH º y x11 0 son cono·:. idos, KNIÍ · y 
3 2 3 

KH 20 se obtienen con T
5

d med. y con tablas. 

d). CALOR POR UNIDAD DE LONGITUD QUE FLUYE HA-

CIA EL EXTERIOR "(_L)e" 
L 

Para hacer más objetiva la secuencia de este -

cálculo, haremos uso de la siguiente figura: 

' FIGURA C C. 2 

PARA!1ETROS PARA EL CAMBIADOR DE CALOR 
Se conoce el coeficiente de transferencia de 

calor por cor•vección "he"; el siguiente u,1so será conocer 

el flujn df' calor que sale hacia el exter101· ''-) ' ,. o 
l ,. 
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mo se muestra en la figura, esto se logra efectuando va-

rias iteraciones en la forma siguiente: 

Tomando en cuenta que "he" es muy alto en comp! 

raci6n con "h•" que es muy pequefio (casi aislado), se S! 

pondrá una temperatura "Ti" muy cercana a "Tsdm" para -

comenzar nuestra primera iteraci6n, asf se calculará el -

flujo de calor hacia el exterior por medio de la siguien

te expresión: 

q 

(__g_) 
L e 

Despejando: 

"A" 

Todos sus componentes son conocidos. 

Una vez conocido el resultado "A" de la expre-

si6n anterior se podrá calcular el "AT" existente entre -

las temperaturas T1 y 1 2 (ver fig. CC2); aplicando la

expresi6n para conocer el flujo de calor a traves de la -

pared de un tubo; 

q _0___ 

Ln -~ 
__ _!ll_ 

2 11 Kl 

Despejando: 
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<+>e Ln -8+-
2 iT K 

; (~-) 
L e 

fue .cal cu lado 

De, Di y K. son datos -
conocidos. 

Con el valor de este incremento podemos cono-

cer la temperatura T2 de la figura CC2.: 

nT 

A continuación se calcula el valor del .coefi--

ciente de transferencia de calor "h•" con la siguiente -

correlación: Ref. (2) 

l>T 1/4 
hm = 0.27 (--) 

De 
De - Es conocido 

T2 - Es calculado 

Tm - Es conocido. 

Conociendo el valor de "h•" se podrá calcular -

nuevamente la cantidad de flujo de calor hacia el exterior 

(_g_) y que tendrá un resultado "B" que debe coincidir 
L e 

con el valor del resultado "A" anterior; en caso contra-

rio, se supondrá un nuevo valor para la temperatura T1,

de tal forma que los valores de los resultados "A" y "B"-
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.se acerquen, hasta hacerlos coin~idir. Se harán tantas -

iteraciones como valores diferentes se le asignen ~- T 1; -

El resultado "B" del flujo de calor hacia el exterior se

obtiene de la siguiente forma: 

q h·. A ti T = hm ..,. De L ( T 
2 

- Too) 

n hoo De (T 2 - Too) -- "B" 

Cuando los resultados "A" v "B" coinciden quie-

re decir que el valor supuesto de T1 y los valores calcu

lados de T2 y h00 son-correctos. 

e). CALCULO DE LA TEMPERATURA DE SALIDA DE LA

SOLUCION FUERTE "Tssf" DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

Para iniciar este cálculo, primeramente se sup~ 

ne el flujo de calor que irá hacia la solución fuerte del 

interio~ Como los coeficientes de transferencia de Galor-

he y hi son relativamente muy altos comparados con el coe 

ficiente de transferencia de calor por convección al am--

biente hoo, lógicamente el flujo de calor hacia el interior 

será casi total, por lo tanto se supondrá una cantidad -

muy cercana al calor que pierde la solución débil calien-

te: 

11,500 _i!!l_l_ 
h 
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Una vez que se ha supuesto· "q 1" •"·s·e podrá cono

cer el incremento de temperatura "llT" con la sigu'iente e~ 

presión: 

lT ................. 7 .3.1. 

donde qi - se supone, msf - se conoce 

Cpsf - se cálcula de la siguiente forma: 

Para conocer el valor del Cpsf se supone un V! 

lor para la l\T de la expresión anterior, con esta suposL 

ci6n se calcula el valor de 

llT Es supuesto 
Es conocido 

En seguida se calcula la temperatura media de -

la solución fuerte 

Con el valor de esta temperatura y con tablas -

se conocen los valores de CpNH 
3 

y CpH 0 y con la si--
2 

guiente correlación se calcula el Cpsf : 
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Cpsf = XNH 
3 

CpNH + 
3 

XH O 
2 

CpH O 
2 "C" 

donde: CpNH y CpH O son calculados 3 2 

XNH y XH O son con oc id.os: xf 
3 2 

Sustituyendo el resultado "C" en la Ec. 7.3.1. 

se conocerá un valor más aproximado del AT. Con este nu~ 

vo valor.de aT se recalculan los siguientes variables: 

Ts , Tsfm, Cpsf y AT. Esto se vuelve a repetir ha~ 
sf 

ta que el valor calculado de Cp
5

f sea igual a su valor-

calculado anterior, con lo cual garantizamos que el incr~ 

mento de temperatura AT es el correcto, y una vez conocí 

do este valor se podrá calcular el valor 

Como ahora ya se conoce Ts 
sf 

, se PQ. 

drá conocer la verdadera temperatura media de la solución 

fuerte: 

2 

A esta temperatura se le llama Tf en la fig. -

CC2. 
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f). CLACULO DEL COEFICIENTE DE CALOR POR CON-

VECCION "hi" DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

Con los valores calculados de los parámetros an 

teriores se podrán conocer las siguientes variables: 

Re, Pr. Nu, K
5

f y la '1 hi 11
• 

Para obtener el "Re", es necesario conocer los-

valores de las siguientes componentes: di, G y µsf" 

di se conoce 

G se calcula de la siguiente manera: 

G 
illsf Se calculó en tablas 

básicas. Cap. Il.1 

A di se conoce 

se calcula: 

Con la temperatura T sfm y en tablas se cono--

cen los val ores de µNH
3 

y µH
2
0 . también es necesario 

conocer los parámetros XAM y XAG por medio de las si-

guientes correlaciones. 

r¡NH
3 

XNH 
XAM Donde 3 

r¡NH 
11 NH t r¡"2º 

3 Peso Atom de 1 NH3 3 
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Peso Atomico del H2o 

Sustituyendo estos valores en la siquiente co--

1/3 
µNH 

3 

Con este último valor calculado se podrá cono-

cer el Re de la solución fuerte: 

Re ~ 

µ Sf 

El número de Prandt. "Pr" se obtiene con la si 

guiente ponderación: 

Ref. (2)" 

En donde XNH y XH O 
3 2 

se conocen por la con--

centración de 

Los nGmeros de Prandt se conocen con la trmp¿ra 

tura media T~f med. y con tablas: Pr,a
13 

y Pr1120 
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Ahora: 

Nu 0.023 Re 0 · 8 Pr 113 
P.~f. (2) 

Enseguida calcularemos el valor .de la conducti-

vidad tfirmica "Ksr" de la solución fuerte; que es necesa

rio para conocer hi: 

valores de 

dos de 

Con Tsf med. y con tablas Ref.(2) obtenemos los -

y KH 0 , además con los valores conoci-
2 

y con la siguiente correlación se o~ 

tendrá el valor de "K
5
r" : 

Finalmente se podrá calcular el valor de "hi": 

hi Nu Ks f 

di 
Ref. (2) 

g). CALOR POR UNIDAD DE LONGITUD QUE FLUYE HA

CIA LA SOLUCION FUERTE DEL TUBO INTERIOR (-e-Ji 

Para conocer este flujo de calor, se siguP. el -

mismo p~~cedimiento del inciso "d" para calrular el flujo 

de calor que se di stpa al exterior (~-) , por iteracio-
L ,, 

ne~: 
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Suponiendo un valor a la tempera tura "TA " (ver 

figura. CC2): 

(__q_)i he ;; de (T
5

dmed. - TA) -- "E" 
L 

todos los componentes se conocen. 

Conocido el resultado "E" anterior, se puede --

calcular el incremento de temperatura óT entre TA y T8 : 

Todos los variables -
óT conocen: 

Con esto el valor de la temperatura TB seco-

nacerá: 

Como la temperatura Tf se conoce al igual que 

el coeficiente de transferencia de calor por convección -

hi~ se podrá calcular el flujo de calor por unidad de -

longitud hacia el interior: 

(__q_) 
L i 

11 F11 

Si el resultado "F" de la expresión anterior 

·es igual al resultado "E" querrá decir el valor supuesto 

de la t~mperatura. "TA. es correcto y todos los valores 

calculados tambi~n. En caso contrario se supondrá un --
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nuevo valor de la temperatura "TA" y asf sucesivamente -

hasta hacer coincidir los resultados "E" y "F", haciendo

tantas iteraciones como valores supuestos se :1e dan a 

ur Aº· 

Con el valor del flujo de calor (_...!!·-). se conQ_ 
L 1 

cen todos los valores de los parámetros que se presenta--

ron en la fig. CC2, que recordaremos nuevamente: 

T co Tf NOTA. Estos valores aún no-

h"' hi pueden considerarse -
T2 TB 

como valores reales,-

K 
TA 

ya que surgieron a 

Tl partir de un valor S!!_ 

(_g_) 
puesto de la cantidad he L e 

Tsdmed. 
de calor qi que f1 !! 

(_g_)i 
L ye hacia el interior. 

h). CANTIDAD DE CALOR TOTAL QUE SE DISIPA PARA 

EL AIRE AMBIENTE EXTERIOR "qe" Y PARA LA SOLUCION FUER-

TE DEL TUBO INTERIOR "q¡"· 

Conocidos los flujos de calor por unidad de lo~ 

gi tud que van hacia el interior y hacia el exterior del -

cambiador de calor , se calculará el-

porcentaje hacia el interior y al exterior: 
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(_g_) + (-9....). 
L e L l 

(-9....) + (-9....)1 
L e L 

La cantidad de calor total que pierde la solu--

c16n débil "qsd" , al pasar por el cambiador-

de calor, ya es conocida, y conociendo los porcentajes an 

teriores, se podrá calcular la cantidad total de calor 

que se disipa para el aire ambiente exterior y para la s~ 

lucidn fuerte del interior: 

i). REPETICION DE LOS CALCULOSA PARTIR DEL I~ 

CISO ne) ... PARA EL CALCULO DE LA TEMPERATURA T s • 
sf 

ÚSANDO LOS NUEVOS VALORES DEL FLUJO DE CALOR qi y·qe,-

SIGUIENDO LA MISMA SECUENCIA HASTA ENCONTRAR UN NUEVO VA-

LOR PARA (-9....). 
L i 

DESPUES DE CONOCER EL NUEVO VALOR DE-

SE CALCULA LA TEMPERATURA MEDIA LOGARITMICA "~~.TM ... 

En la forma que se menciona, estos cálculos se-

repiten exactamente en igual forma, aquí ya no repetire-

mos toda la secuencia completa, solamente se ordenar8n 

las variables en la forma en que se van calculando: 
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qi Conocido, calculado. en el inciso ante--

rior. Y que en el primer cálculo fue S!!_ 

puesto. 

1H 

ssf 

l\Tm 

Tsfmed.= Tf 

di 

G 

usf 

Re 

Pr 

Nu 

Ksf 

hi 

( _g___) • 
L l 

NOTA: Los valores calculados para 

estos parámetros se podrán

considerar fieles para con

tinuar con el diseño del --

cambiador de calor. 

k), RESUMEN DE LOS VALORES CALCULADOS PARA LAS 

VARIABLES QUE INTERVIENEN EN EL CAMBIADOR DE CALOR. 

En este resumen usaremos nuevamente la fig. CC2 

y los valores de los parámetros que se presentan serán -

los calculados en el inciso d. , d)., e i). 



3.04 

F' G U R A CC2. 

VALORES DEL VALORES DEL 
INC 1 SO c l. y d). INCISO i). 

Tsdm Td Tsfm Tf 

he hi 

Tl TA 

K K 

T2 TB 

h"' 
(....!L). 

T"' L 1 

(_g_) 
L e 

l). CALCULO DEL AREA NECESARIA "Ac" PARA DI

SIPAR EL CALOR HACIA EL INTERIOR Y LA LONGITUD "Le" QUE 

DEBE TENER EL CAMBIADOR DE CALOR. 

En el inciso anterior k). se tiene el resulmen 

de todos los parámetros totalmente calculados mediante -

los cual es se podrá obtener el área necesaria "Ac" del -

cambiador: 

Ui Ai ,n despejando; 

Ai _ _'.l_j__ __ 
Ec K l 

Uí i\T 
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Oonde H Td - Tf 

qi Es conocida 

y Ui 'Se calcula de 1 a siguiente forma: 

ui = Donde 
_i_+ A¡ l n de/di + ~ 1 

hi 2 Tf k l -c Ae he 

Ai = Tf di le 

Ae Tf de le 

Sustituyendo las áreas Ai y Ae: 

ui 
1 

di l n de/di _jj__ _1_ + + 
hi 2 K de he 

Conocidos estos valores se sustituyen en la Ec. 

K 1 anterior y se obtiene el valor del área "A." = "A u -
1 e 

posteriormente se calcula la longitud "Le" aue debe te--

ner el cambiador de calor por medio de la siguiente expr~ 

si ón: 

Ai 11 di le Despejando: 

A 
Le 
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Esta misma longitud se obtiene con los datos -

del flujo de calor qe hacia el exterior. 

m). COMPROBACION DE LA LONGITUD NECESARIA 

"Le" DEL CAMBIADOR DE CALOR Y DE LOS FLUJOS DE CALOR POR 

UNIDAD DE LONGITUD HACIA EL EXTERIOR (_g_) Y HACIA EL
L e 

INTERIOR (_g_)i 
L 

Esta comprobaci6n se efectúa multiplicando cada 

uno de estos flujos de calor por la longitud "Le" calcu

lada en el inciso anterior, la suma de ambas multiplica-

ciones será el calor total "qsd" que pierde la soluci6n -

débil al pasar por el cambiador de calor: 

X L + ( __q_) X L 
e L e e 
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, DI.AGRAMA. DE FLUJO DEL 
CAMBIADOR DE CALOR DE 
TUBOS CONCENTRICOS -

"ABSORBEOOR - GENERADOR" 

Esd 80ºC (176ºF) 

63.89 2JL 
h 

(140.73 __lE_) débil, 
h 

TE = 35ºC (95ºF) 
sf 

191. 4 --1.!?_) 
h 

Tssf=64.7°·1L1----------.., Jh 5 f = 86.89 __!5_L 

~-E:====:::!===============~:;::====-==~h 
'-----------. ~T = SºF (2.7777ºC) 

T lOOºF (37.77°C) 5 sd 

a). BASE DEL CALCULO: óT EN EL EXTREMO FRIO. 

AT = SºC 

b). CALOR QUE PIERDE LA SOLUCION DEBIL CALIENTE. 

Si óT SºF entre Tfl y Tc 2 tendremos que 

Tc 2 lOOºF (37.77ºC) 

qsd rh sd Cpsd óTsd rflsd 140.75 .J.L 
h 

,\T = Tc 1 Tc 2 176-100 - 76ºF 

Cpsd l. 11 BT 11 
L n - . F 

,. 



q5d = 140. 75 -1!!._ X 1.111 _fil]_ X 76ºF 
h 1 b ºF 

Osd = 111884 .JWL 
h 

T sd + T sd 

Tsdmod. =. 
E s = 138ºF 

2 

T sdmed .= 58.B88ºC 

TABLAS SOLUCION OEBIL 

CpNH = 1. 246 _llliJ_ XNH = 0.456 
3 lb ºF 3 

CpH O = 0.998 
2 XH20 = 0.544 

Cpsd = XNH CpriH + XH o CpH o 3 3 2 2 

CPsd= l.lll ~ Lb-ºF 

g 
3 

kg sol. f 

kg H20 

kg • sol • f 

msd = 140.73 _b_ 
h 

lT = 5°F (2.777 ºC 

T 5 = TE + llT 
sd sf 

T sd= lOOºF 

11884 BTU -¡¡ 
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T U B E R 1 A U S A D A 

D1 0.364 pul. 
0tubi nt. 1 /4 11 Cd. 40 

De 0.540 pul. 

Di = 0.622 pul. 
0tube n.= V2" Cd. 40 

De 0.840 pul. 

El valor de los dia netros correspondientes al tubo interior, 

v a 1 tubo e ><ter i o r e s e 1 no ni na 1 , 1 os va 1 ores re a 1 es de 1 os 

diarretros correspondientes a cada tubo se indican en la~ 

col u nna del 1 ado derecho. 



e). CALCULO DEL·COEFICIEHT~ DE CDNVECCION DE CALOR "he" 

EN LA PARTE ANULAl DE-LAS TUBERIAS. 

T = 176ºF 
o = 0.622 in. -Esd 
i 

De = 0.840 in. T = · 5sd 
. lOOºF 

. 1 

2 2 T + T 
11(01 -·De ) 

~sd = 140.73 ..lE.... 
· F.sd 5sd 

A = T 5dmed. = 
4 h 2 

A = 0.000519 ft2 T sdmed .= 13BºF 

1 1 
! 

~ 
G = --2L o/ -de

2 TABLAS 

SOLUC. DEB. PESO ATOM. NH3 = 17 

XNH
3 

= 0.456 PESO ATOM. H20 = 18 

XH O = O. 544 
2 

XNH XH O 
2 

Deq = n = . 3 
A º1 14NH3 

= 0.1756 Cp. NH nH O=-----
3 P.ATOM.NH3 

2 P.ATOM.H20 
lb G = 270.B JIH O = 0.479 C.P. = 0.0268 = 0.0302 

h . ft2 ºea= 0.0127 ft 2 

l 
' nNH 11H20 

XAM = 3 XAG = . -
r¡NH + nH O nll20 + ·1:;H3 

3 2 

XAM= 0.47 XAG= 0.53 
1 f 

w ,_. 
o 



e 

~e = 4,584.4 

y 
¡ 

1 

' ilu5d = 0.023 
\ : llu5ct = 26.7672 

l 

T5dmed. = 138ºFl 
1 

SOLUC. DEBIL 

PrNH
3 

= 1.98 XNH
3 = 0.456 

PrH
2

0 = 3.01 XH O = 0.544 
2 

1 1 
L 

Pr sd = XNH 
3 

Pr NH + XH O Pr H O 
3 2 2 

Prso= 2.5739 

Re0•8 Pr 113 

4 

2 
1/3 1/3 1/3 

0.678 

11
5d= 0.311 Cp. 

= (O. 7542 _J:L_ )( 1.12~) 
h -ft m-h 

1 
i w 

SOLUC. OEBIL ..... ..... 

~H3 = .265 XNH = 
3 0.456 

KH O = 2 • 378 XH O - 2 -0.544 

1 l 
l 

Ksd = XNH ~ll + XH O KH O -0.72 1 Deq = O.fl127ó~!\ tt 1 3 3 2 2 

( kH20 -KNH3) X!'IH3 XH O 
2 1 Nu K 

= o. 3073396 BTU/h -ft -ºF 
hesd = -u--- eq. 

l IHU 
he5ct= 644.43 h-:1'-t2·-~·-¡ 



d) Calor¡ por unida? de lo!]·gltud aue flu.ve hacia el el<terior (~/L)e 

· T + T 276 
. Si Td=T5drred.-Esd Ssd. =-2-= 138 ºF .•. Td =. 138 ºF 

2 

TI= 137.87 ºF -~--ITJ 
Td = I38ºF 

he = 644.43 --'B::..:Tc;;U __ 
h ft2 ºF · 

llT = T d -T 5 med I 

AT= O.I20 ºF 

Di = DIAM. INT'. TUBO EXT. 

Di = 0.622 
12 pi e 

L =LONG. DEL TUBO,EXT. 

A = rr Di L 

12 
De = 0.84 in. 

D1 = 0.622 in. 

K = CONDUCTIV, TERM. DEL 
MAT. DE LOS TUBOS. 

(-L) = he rr D1 t.T 

L e ...,. 12 

( a/L) = 12.645 BTU .. "A" 
e h ft 

K = 31.228 BTU 

D 
Ln _e = 0.30046 

Di 

tiT = (q/L)e Ln De/Di 
2 :¡ K 

T O. O 193 ºF 

h ftºF 

TI = I37.87 ºF 

...... ...... 
N 



T2 = 137.B6ºF 

T"' = 95ºF 

tiT = T 2 -Tm 

= 42.B6ºF 

L = Long. del Tubo Ext. 

A = 11 De L 

(a/Lle= 12.65 

T00 = Temp. de Dis. Ext. 
= 95ºF 

De = ºi~4 
= 0.07 ft 

t.T = T2 -T"' 

= 42.B6ºF 

T2•T1-ti.T 

= 137.B6ºF 

o 
0 = E Tubo Ext. 
e 12 

= ~= 0.07 

= 0.075 ft 

ha>= 0.27 (~) 
e 

o = 1.343 BTU Ref. ( 1) 

BTU + "B" 
h -ft 

h ft2 ºF 

le será 
el de los resultados 

w 
.... w 



e). CÁLCULO DE LA TEMPERATURA DE SALIDA ~E LA SOLUCION FUERTE 
DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

1 . BTU ·I qi = 11,500 ~ 1 -lb ·I ~sf -191.4 -¡¡:-16T= SOºFI f\;t =. 9s~FI 
·i 1 

1 
T = TE + tiT 5sf sf T sf med = 

= 145ºF = 

SOLUCION FUERTE 

·:. 

T sf + T sf 
E s 

2 

120ºF 

XNH3 = 0.6. CpNH3 
= 1.219 BTU --lb -ºF 

XH20 = 0.4 CpH20 = 0.997 " 
1 1 

i 

Cpsf = XNH CpNH + XH O CpH O 
3 3 2 2 

Cpsf = 1.13 BTU 
. lb -ºF 

-1 

3 



qi 
.• llT=----1 

ñtsf Cpsf 

= 53.171ºF 

T5 = TE + llT 
sf ,sf 

= 148.17ºF 

SUPUESTO 

PUNTO N24 qi = 11,500 

T + T' 
E&f ·· ssf 

.2 
CpNH

3 = 1.2214 BTU 
.,__....,...-1 lb -ºF 

SOL. FUERTE 

XNH3 
= 0.6 

XH20 = 0.4 

~sf = 191.4 .1.2_ 
h 

Cpsfl= XNH CpNH + XH O CpH O 
3 3 2 2 

BTU -----J..---o----; Cpsf = 1.13 
Lb -ºF 

w 
..... 
"' 
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Cp sf 1 

15------fT Esf 95 ºF 

Tssf = T Esf + T 

T ssf = 147 .87 ºF 

Tsfmed TEsf + Tssf / 2 

T med 121.4 ºF 

CpNH l. 22 BTU / lbº F 
3 

CpH O 0.99 BTU I lbº F 
2 

5 

XNH =.0.6 
3 

XH O 2 = 0.4 

soluci6n 
fuerte 

( 
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"Sf = 11500 BTU/h 

95 ºF AT 

A T = 53. 1 º F 

T S s f T Es f + 4 T 

Tssf 148.lºF 

Tssf 64 •e 

Final nente, se observa QUe las te nperaturas nedias 

aritneticas de la solucion ·fuerte, son 1 ¡.\Jales, por 

1 o tanto se to na es te ult i rro resultado corro la te rr

pera tura de salida de la soluc1on fuerte. 



T 

T 
sfmed 

f). CALCULO DEL COEFICIENTE DE CALOR POR CONVECCION "ht" 
DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

= 148ºFI 

~ 
5
sf 

' 
f 

t -· 

TE + T SOL. FUERTE 
= sf 5sf 

XNH3 = 0.6 2 Peso Atom. NH3 = 17 

T d red= 121.5ºF XH,O = 0.4 Peso Atom. H2o = 18 

j t XNH nNH 
µNH3 = 0.451 Lb nNH3 = 3 XAM = 3 

ft -h P. Atom. NH3 nNH3 + 

µH20 = l. 342 " = o. 0352941 = 0.614 

XH O -nH O 
nH20 = 2 XAG = 

2 
nH O + 

P. Atom. H20 2 

= 0.022 XAG = 0.386 
1 

l 
-¿; > 

nH O 2 

nNH 
3 

w 
..... CD 



1 

! 

1/3 1/3 1/3 

µsd = XAM µNH
3 

+ XAG µH
2
0 

= 0.89676 

Lb 11
5d = 0.721 

ft -h 

Re = di G 
µsd 

Re = ll, 143.68 

t 

'" 0.023 Reo.a Prl/3 

.J = 54.87 
-

l 
cb 

di = Tubo Int. 

di = _Q. 364 ft 
12 

PrNH 
3 

PrH O 
2 

= 1.99 

= 3.59 

1. 

1 
_ Lb .f m5f -191.40 -h-I 

' 

SOL. FUERTE 

XNH = 0.6 3 

XH O 2 = 0.4 

! 
• Prsf = XNH 

3 
PrNH + XH O 

3 2 
PrH O 

2 di = Tubo Int. 

di = 0.364 ft 
Pr~f = 2.63 

12 

t 

l 
A = _n_E_~--

4 

A= 0.000722 ft2 

t 
111

sf G = --
A 



7 

Nu Ksf 
hi = 

di 

hi = 537.94 BTU 
h tt2 ºF 

SOLUC. FUERTE 

XNH = 0.6 
3 

XH O = 0.4 
2 

K.. · BTU 
""NH

3 = 0.2753 --=:...:.-=---
h ft ºF 

i)i2o = o.3725 
h ft ºF 

BTU 

BTU 

h ft ºF 

w 
N 
o 



g). CALOR POR UNIDAD DE LONGITUD QUE FLUYE HACIA LA SOLUCION 
FUERTE DEL TUBO INTERIOR .(q/L)i. 

TA= 132.427ºF 13BºF 

AT = T d • TA 5 
med 

= 5.573ªF 
he = 644.43 BTU 

ft2 ªF • h 

. ·. <+>1 = he 11 de A.T 

BTU 
11Eu 

h • ft 

de Tubo Int. 

de=~ ft 

de " 0.54 in . 
di = 0.364 in. 

Ln .-!!!L.= 0.39 
di 

AT = (q/L)i Ln de/di 
2 11 k 

1.02 ºF 

L = Long. del Tubo Int. 

K = Conductividad del ma· 
terial. 

K= 31.22 BTU 
h ft ªF 

w 
N 
... 



di Tubo Int. . . 
L = Long. del tubo 

di = 0.36~ ft. Interior 
12 

L 
" . .L 

1 
A = TT di L 1 

Puesto que los resultados "A" y "B" 
son aproximados, los·valo-

res impuestos y calculados son co-

rrectos: 

q/L = 507. 77 BTU 
h -ft. 

HACIA EL INTERIOR 

y q/L = 12.652 BTU 
h -ft 

HACIA EL EXTERIOR. 

T8 = TA -t.T _ 

.. l31.4064ªF 
¡, 

hi = 537.94 BTU 
h -ft2°F 

J 

! 
{q/L)i = hi 11' di AT 

(o/l)¡ = 507.83 
h 

-Tf = T5f . = 121.5ºF 
med. 

= 121.5ºF 

' 
L 

óT=T8-Tf 

= 9.906 ºF 

l 

"F" 
BTU 

-ft 

w 
N 
N 



Sacando· los ~orcentajP.s: 

507. 77 xi 
507. 77 0.975 

12.65 520.42 

520.42 12. 65 
xe o. 024 

520.42 

Si el calor total que sede el flutdo débil caliente es: 

qtot. " 11,884 

qi = 11,884 X 0.975 • 11,595.22 

qe = 11,884 X 0.024 288.78 ....ll\!.... 
h 

Recalculando Tf2 para q 11,595.22 -ªI.lL 
h 

Comenzaremos nuevamente a partir del punto No. 4 en q' se supuso a 

qi = 11,500 para obtener una nueva Tf2 y recalcular hasta h;· 

w 
N 
w 



h) CANTIDAD DE CALOR TOTAL QUE SE DISIPA PARA EL AIRE AMBIENTE 
EXTtRIOR "qe" Y PARA LA SOLUCION FUERTE DEL TUBO INTER~OR •q1". 

(:.S.,_) i = 507.75 BTU 
L . . h . -ft 

(...!L) . = .·12. 65 BTU 
'L e h -ft 

1 

·l ! 
% xqi = {g/Ll i % xqe = (g/L)e 

( q/L) i + (q/L)e (q/L)e + (q/L)¡ 

% Xai = 0.975 % X = 0.024 ae 

j qsd = ll ,BB4 _BTU 
il 

.l 

' 
Q¡ = qsd X % xqi .. qe = Qsd X % xqe 

ª1 = 11,595.22 .J!1!L ªe = 288.78 _ll!!_ 
h h 

' 

w 

"' ... 
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i). REPETICION DE LOS CALCULOSA PARTIR DEL INCISO "e)". 

PARA EL CALCULO DE LA TEMPERATURA USANDO LOS-

NUEVOS VALORES DEL FLUJO DE CALOR qi y qe, SIGUIE~ 

DO LA MISMA SECUENCIA HASTA ENCONTRAR UN NUEVO VALOR 

PARA ( __9.._) i. 
L 



··-----:...-~ . 

e'). CALCULO OE DENTRO DEL TUBO INTERIOR Y DE LA TEMPERATURA 

MEDIA LOGARITMICA "6Tm". 

w 1H 53. SºF 95ºF 

T 
5 sf 

T 
Esf 

+l!.T 

148.SºF 
w 
N 

"' 
T + T 

T 
Esf 5 sf 

5 f med 2 

T sfmed 121.75ºF 

CpNH 1.2276 BTU XNH 
kg NH 3 0.6 3 

Lb - ° F 3 kg sol. f. 

CpH O BTU XH O 
kg H20 

0.9972 0.4 2 Lb - º F 2 kg sol. f. 

8 



BTU Cpsf = 1.131 
Lb - ° F 

•• LIT 

Ts 5 f = 148.52 ºF 

2 

Tsfmed 121. 76 ºF 

''A" 

95ºF 

9 

191.4 ...lL 
h 

11,595 -~llL 

Esta primera suposición de 
LIT = 53.SºF dio muy cerc~ 

na, y nuevamente calcular~ 
mos otro LIT hasta que re-
sulte igu'al. w 

N _, 



CpNH l. 22 BTU 
3 Lb - ºF 

CpH.O 0.99 BTU 

2 Lb - ºF 

Cpsf XNH CpNH + XH O CpH O 
3 3 2 2 (;J 

CPsf l. 13 BTU 
NO 

Lb - ºF 

N 

w 
co 

1\ T 
qi 

111 sf Cpsf 
"B" 

53.52 ºF 



~ 
T = T + AT T = 35ºC (95° F) T = 80ºC ( 176°F) T = lOO"F (37. 77"C) 5 sf ~Esf .Esf· ·-·- - Esd 5sd 

= 148.52 ºF 

l -

. 
(T T ) ( T ssd TE ) Esd - 5 sf - -

ATm = sf 

T T 
Esd - 5 sf Ln = 

T T 
5 sd - Esf 

Tm = 13.18 ºF e 1. 32 ºC) 



T 

f'). CALCULO OEL COEFICIENTE DE CALOR POR CONVECCION (hi} 

DENTRO DEL TUBO INTERIOR. 

T = 95ºF 
Esf 

T5 = 148.52 ºF 
Sf 

TE + T 
sf 5sf 

sfmed 2 

Tsfmed = 121.76 ºF 

~ NH3 = 0.45 Lb 

h - ft 

Lb 

h - ft 

11 

(Calculado 
anteriormente) 

XAM = 0.614 

XAG = 0.386 

... 
w 
o 



= 0.7197 Lb 

h - .ft 

Nu 

Re 11,163.81 

di = 0.364 in. G = 264,876.83 Lb 

h - n 2 

d G 
Re = _i_ = 11,163.81 

µsf 

T 
sfmed 

121. 76ºF 

PrNH 
3 l. 99 

PrH O 
2 

3.58 _____ ..,. 
0.023 

54.91 

R 0.8 
e 

Prl/3 

w 
w ..... 

Prsf = XNH3 PrNH3 + ~izD PrH20 

Prsf = 2.62 



t------i Tsfmed• 121.76. ºF 

0.2793 BTU 
h - ft - º F 

0.37253 BTU 
h - ft - ° F 

Ksf XNH KNH + XH O KH O + 
3 3 2 2 w 

w 
N 0.72 (XH O - KNH ) XNH XH O 2 3 3 2 

Ksf = 0.3 BTU 
h - ft - ºF 

d; ¡! del Tubo lnt. Usado 
13 

di 0.364 in. 

h; 
Nu Kf 

544.06 BTU 
di h ft 2 ºF 



Q 

g'). CALOR POR UNIDAD DE LONGITUD QUE FLUYE HACIA LA 

SOLUCION FUERTE DEL TUBO INTERIOR (q/L)i. 

TA = 132..47 ºF \d = 138ºF de = .54 in. 
med 

¡ 1 

CIT = Tsd - TA 
med. 

he = 644.43 BTU 
T = 5. 52 ºF ft2 - ºF ~ h 

i • 
l 

~ 

... (-t-)1 = he ir de CIT de = 0.54 1n. 

(o/L}i . = 503.16 BTU 11E1 u di = 0.364 in. 
•I h - ft 

~ 
Ln .J:!L = 0.391 

di 

t 
! 

llT = (g/L)i Ln (de/di) 
2 11 k 

= 1.01 ·r 

L = Long. del Tubo 
Interior. 

1 A = 11 de L 1 

i 

1 K5 d = 31.22 -·-- BTU --·-
h ft - "F 

~ 

H;J 

1 

w. 
w 
w 



di = 0.364 in. 

__ , 

A = TI di L 

SUPONER 

OTRO VALOR NO 
DE L/\ TEMP. i-----

T A 

L = Long. del Tubo 

Interior 
· ·Ta= 131.46 ºF 

hi = 544.067 ·sru· 
.h - ft

2 - ºF 

(q/L}i = hi TI di óT 

'}e-------1 (a I L) f= 503 .13' 

(+>1 ~. 503.15 BTU 

h ft 

T = 121.76lºF 
sdmed. 

1\T = TB - Tf 

=9.704 ºF 

BTU 

h ft 

11F111 



; ). RESUMEN DE LOS VALORES CALCULADOS PARA LAS VARIABLES 

QUE INTERVIENEN EN EL CAMBIADOR DE CALOR. 

T 
sdmed 13BºF 

1 he 644.43 BTU 

1 h - ftz ºF 

Tl 137.87 ºF 

' K = 31. 22 BTU 
h - ft - ºF w 

w 
U'I 

T2 137 .B6ºF 

hm l. 34 BTU 
h - ftz - ºF Tcm 

"1 Tm 95'!F 

{q/L)e 12.652 BTU 
h - ft 

TA 132.47 ºF 

TB 131.40 ºF 



hi 544. 07 BTU Tubo Int. di 
ftª 

0.364 in. 
h - - ºF 1 Nom. ce4. 40 

T 121. 76ºF 4 de 0.540 in. 
5 f med 

31. 22 BTU 

h - ft - ºF 
Tubo Ext. Di _Q_,_E.L ft 

T"' 95° F 
1 

12 

~ Nom. Ced. 40 

(q/L)i 503. 15 BTU De _q_:.M.Q_ ft 
h ft 

12 

qi 11,595 _..!WL w 

h 
w 

"" 

qe 288 .JillL 
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k). CALCULO DEL AREA HECESARIA "Ac" PARA DISIPAR EL CALOR HACIA EL 

INTERIOR, Y LA LONGITUD. 

A¡ = di Le ui = 1l 

_l_ + 
Ae = de Le h. 1l 

1 

' 

l 
= 1 = 

_l_+ di Ln de/di + .J!L _l_ 
hi 24 k de he 

l 

Ai = 1l di Le 

Le = ~ 
1l di 

Le = 23.04 ft 
Le = 7.03 m. 

ul u 
, e QUE DEBE TENER EL CAMBIADOR DE CALOR. 

1 di = 
Ai Ln de/di + _hl_ _1_ 

2 k L Ae he de = 1l e 
• 

Td = T 
sdmed; 

325.129 BTU 

hr - ft2 - ºF 

AT = Td - Tf 1 qi = 
1 

11,595 

= 16.24ºF 

Ai = 
qi 

U; AT 

Ai = 2.19 ft2 

0.364 in. 

0.540 ; n. 

.. 
Tf = 

Tsfmed. I 

~TU 1 

w 
w .... 



l). COMPROBACION DE LA LONGITUD NECESARIA "L " DEL CAMBIADOR . e 
DE CALOR Y DE LOS fLUJO~ DE cAL6R.POR UNIDAD DE LONGITUD 

HACIA .EL EXTERIOR (q/L)e Y HACIA EL INTERIOR {q/L)i : 

(_9__) = 12. 65 BTU L. = 23.04 ft (_9__). = 503 .15 BTU 
L e h ft e L , h - ft 

l l L 

qe = (_9__) Le qi = ( _9__) i Le L e L 

Qe = 291. 506 _!W!_ 
ºi = 11,594.58 _!W!_ 

h h 

' 1 
qsd = qe + qi = 11,886.1 BTU 

1 h 

qsd = 11,884 --ª!!!__ L.e. q. d. 
h 
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V. ESPECIFICACIONES DEL CAMBIADOR. DE CALOR. 

- Diámetro de Tuberfas Concéntricas: 

DIAM. NOMINAL 1 di 0.364 in. -r 
TUBO INTERIOR: 

CEDULA 40 de o. 540 in. 

DIAM. NOMINAL _1_ Di o. 622 In. 
TUBO EXTERIOR: 2 

CE DULA 40 De 0.840 1 n. 

- Material de las tuberfas: Acero al 0.51 de Carborio. 

- Presi6n a que trabaja el cambiador: 13.32 ATM. 

- Flujo masico de la solución débil: 63.89 _l9._ 

Flujo masico de solucl6n fuerte: 

h 

86. 89 _l9._ 
h 

- Temperatura de entrada soluci6n débil caliente: BOºC 

- Temperatura de salida solución débil enfriada: 37.77ºC 

- Temperatura de entrada soluci6n fuerte fría: 35ºC 

- 6T entre soluci6n fuerte entrante y solución débil sa-

liendo: 2.77 ºC 

- Temperatura de salida de la solución fuerte: 64.73 ºC 

- Temperatura media logaritmica: 7.32 ºC 

- Calor total que pierde la soluci6n débil cílliente:3,482W 

- Calor que se disipa al aire ambiente exterior: R4.61 W. 

- Calor quP gana la solución fuerte del tLbO interior: --

3,397.4 ~J. 
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.- Area total necesaria para disipar el calor c¡i: 0.2:14 m2 

- Longitud total necesa~ia del cámbJador de ~alor: i.03 m. 



!1'• 

lli = Ac: 

CpH O 
2 

CpNH 
3 

De 

- 3,¡ l 

N _O .l'.1 E:N C_ L _A T_ U R A. 

Area necesaria en el cambiador de calor. 

Calor espec'ific'o del agua,_ 

Calor espe~ffico del amoniaco 

Calor específico de la solución débil 

Calor específico de la solución fuerte. 

Diámetro exterior del tubo exterior. 

Diámetro equivalente de la sección anular en -

los tubos concéntricos. 

de Diámetro exterior del tubo interior. 

Di Diámetro interior del tubo exterior. 

di Diámetro interior del tubo interior. 

llTcc Incremento de temperatura en la entrada de la

soluci6n fuerte y salida de la débil en el co~ 

densador. 

llTsd Incremento de temperatura de la solución débil 

de la entrada a la salida. 

G Velocidad masica. 

he Coeficiente de convección de calor en la sec--

ción anular de las tuberías concéntricas. 

hi Coeficiente de convección de calor en el inte-

rior del tubo interior concéntrico. 
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h 03 Coeficiente de convecci6n de calor natural en

el exterior de 1 os tubos. 

Ksd Conductividad térmica de la solución débil. 

K 

Le 

111sd 

111 sf 

Conductividad térmica 'de la 

Longitud necesaria que debe 

de calor. 

Flujo másico de la solución 

Flujo m~sico de la solución 

tuberfa. 

tener el cambiador 

débil. 

fuerte. 

Nu Número de Nusselt. 

Pr Número de Prandt. 

qe Calor que fluye hacia el exterior del cambia-

dor de calor. 

qi Calor que fluye hacia el interior del cambia-

dor de calor. 

Calor que pierde la solución débil caliente. 

Calor por unidad de longitud que fluye hacia 

el exterior. 

Calor por unidad de longitud que fluye hacia -

el interior. 

Re No. de Reynolds. 

T1 Temperatura interior dela pared del tubo exte

rior. 

T2 Temperatura exterior de la pared del tubo exte 

ri o r. 
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TA Temperatura en el exterior de la pared del tu

bo interior. 

T 8 Temperatura en el interior de la pared del tu

bo interior. 

T " Temperatura media de la solución débil. 
sdm 

T " Temperatura media de la solución fuerte. 
sfm 

Temperatura de entrada de la solución débil. 

Temperatura de entrada de la solución fuerte. 

Tssd Temperatura de salida de la solución débil. 

Temperatura de salida de la solución fuerte. 

Temperatura de diseño en el exterior. 

Ui Coeficiente total de transferencia de calor. 

Viscosidad dinámica de la solución débil en --

Xd Concentración de amoniaco en la solución débil. 

XH 20 Concentración de agua en una solución. 

XNH 3 Concentración de amoniaco en una solución. 

Xqe Porcentaje de la cantidad de calor que fluye -

hacia el exterior. 

Xqi Porcentaje de la cantidad de calor que fluye -

hacia el interior. 
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·CA.PITULO VII 

~E~ULTAOOS GENERALES 

En este Cap•tulo se presenta un Diagrama de Flu

jo (Fig. VII1.l) e¿ donde se numeraron todos los puntos -

más importantes· del equipo, as• como un resumen de las prQ_ 

piedades y caracter•stlcas en cada punto del sistemi dise

ñado en este seminario. 

\ 



FtG. Vlll.I DIAGRAMA DE FLUJO 

NHa 
(VAPOR) 

CONDENSADOR 

ar.\¡ . 
. i REr.TIFICADOR 

!1 
" 

~11.+11,0 
(VAPIJR) , llzO (LIQUIDO) 

, 
/~G GEt,•:Oflt.DOR 

9 

INTERCM.~BIAOOR 
CE CALOR 

ALMACEN DE 
HIOROGENO 

SCiLUCION OEBll. 
(PARCIALMENTE 

ENFRIADA) 

8' 

NH,tH~ 
(VAPOnl 

7 

ABSORBEDOR 

He O 

8 

·ª' 

Hz FRIA 

SOLUCION FUERTC 



J47 

RESULTADOS GENERALES 

PTO. l. VAPOR AMONIACO AGUA 

TNH 
3 BOºC 

PNH 
3 13.0 kg - . -2 

cm 

KgNH 
3 0.975 

kg sol . fuerte 

111 NH = 23 kg - h-l 3 

QG = 10663 Kcal - h-1 

ht1H3 = 66. 7 Kcal K -1 - q 

PTO. 2. VAPOR AMONIACO 

Trrn 
3 65ºC 

PNH 14.0 kg -2 - cm 3 
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KgNH 
3 0.99 

kg. so 1 , fuerte 

t11NH 
3 23 kg - h- 1 

QR 200 Kcal - f,-1 

h 58 Kcal - Kg-1 

PTO. 3. AMONIACO LIQUIDO 

TNH 
3 31ºC 

PNH 
3 14 kg - cm -2 

tllNH 
3 23 kg - h -1 

h 78 Kcal - Kg-1 

Oc = 6892.5 Kcal - h-1 

PTO. 4. VAPOR AMONIACO - HIDROGENO 

TNH 
3 24ºC 

PNH 
3 7.28 kg cm-2 

PH 6.72 kg - cm- 2 

111 NH 3 23 k9 - h -1 
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mH '0. 
2 "º'~ 16. kg _, h ,.1. 

QE 6450.9 kcal - h-1 

h 264.5 Kcal - Kg -1 

PTO. 5, HIDROGENO FRIO 

TH lBºC 

PH 6 kg - cm -2 

lhH o. 16 kg - h-1 

QI 0.3 Kcal - h-1 

PTO. 6. AMONIACO - HIOROGENO 

24.BºC 

PNH - H 2 13 kg -2 
3 cm 

mNH 
3 23 kg h-1 

h + 704.4 Kcal K -1 - g 

PTO. 6'. HIDROGENO CALIENTE 

TH 35ºC 

PH 6 kg cm -2 

mH o. 16 kg - h -1 
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PTO. 7. SOLUCION DEB IL PARCIALMENTE EHFRIADA 

Xrrn 
3 45.6 % 

XH O 
2 

54.4 % 

Psol d. 13 kg cm -2 

Tsol d. 35ºC 

lflsol d. 64 kg - h-1 

QAT = 19 160 Kcal - h-1 

h = 28 Kcal - Kg 

PTO. 8. SOLUC ION FUERTE 

XNH 
3 60 % 

XH 
2 

40 % 

Psol F 7 kg - h-1 

Tsol F 3 8ºC 

lflsol F 
80. 9 kg - h-l 

h 31. 2 5 Kcal - Kq-1 
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PTO. 8'. SOLUCION FUERTE FRIA 

T 35ºC 

p 7 kg/cm2 

111s f 87 kg/h 

h 29 kcal/kg 

PTO. 9. SOLUC!ON DEBIL CALIENTE 

T 80ºC 

m = 64 kg/h 

X 0.456 kgNH 
3 

/kg sol. 

p 13 kg/cm2 

h 27.5 kcal/kg 

PTO. 10. SOLUC!ON FUERTE 

T 64ºC 

p 13 kg/cm2 

X 0.6 kgNH /kg sol. 
3 

111 87 kg/h 



S IMBOLO · 

h 

L 

111 

p 

Q 

T 

X 

NH 3 

G 

R 

e 
H 

NH 3-H 2 

A 

Sol-d 

Sol -f 
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N O M E N C L A T U R ~ 

ENTALPIA 

Longitud 

Flujo Másico 

Presión 

Carga de Cal o r 

Temperatura 

Concentraci6n 

S U B I N D I C E S 

Amoniaco 

Generador - Colector 

Rectificador 

Condensador 

Hidrógeno 

Evaporador 

lntercambiador de Calor 

Meicla Amoniaco - Hidr6geno 

Absorbedor 

Solución débi 1 

Sol !Je i ón fuerte 

UNIDADES 

Kcal - Kq-l 

m 

kg - 1;·1 

kg - m- 2 

BTU - 1;·l 

ºC 
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i' ' ~ . 1.: 

j,l CA~Pi!T,ULO VIII· 

' . ; « ~ t • ; ¡ . ' : ; ' . 
CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

CONCLUSIONES 

··Las .l imitaeiones que se tuvieron en lo referen

te a condiciones ambientales, básicamente en cuanto a la

alta temperatura ambiental, ocasionaron que las áreas de

transferencia en el Condensador y el Absorbedor fueran --

muy· grandes. 

Además de que las relativamente altas temperat~ 

ras en estos equipos hacen que el COP del sistema sea re 

ducido. 

Ya que.uno de los objetivos del diseño del sis

tema era el de utilizar el colector simultaneamente cumo

Generador, la presión de operación en el colector fue ele 

vada. 

Por otro lado el tener el conjunto colector - -

Generador no permite el almacenamiento de fluido a alta -
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·temperatura como sería el caso de Generador y Colector -

Separados. 

RECOMENDACIONES 

Con objeto de optimizár el funcionamiento y la

Geometría del Sistema diseñado en este seminario, podrían 

seguirse las siguientes alternativas. 

Utilizar agua recirculada a través de una torre 

de enfriamiento para el enfriamiento del condensador y el 

absorbedor. 

Efectuar la generaci6n del vapor dé amoniaco -

utilizando un equipo específico diseñado como generado~,

calentado mediante un fluido secundario procedente del c~ 

lector solar. 
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