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RESUMEN

En esta tésis se realizd el andlisis y optimizacion de un sistema de refrigeracion que se encuentra
actualmente instalado en una planta procesadora de alimentos y que maneja dos temperaruras
de conservacion y una de congelacion con ¢l mismo sisterna, Dicho sistema trabaja con dos etapas
de compresion de Amoniaco; pero actualmente no se encuentra operando, ya que al hacerlo causa
dafio a los compresores de la primera etapa y como consecuencia no se pueden mantener las
condiciones de temperatura requeridas.

Al inicio de este trabajo se presenta una introduccién sobre los principios de refrigeracion bdsica
a partir del ciclo de Carnot, después se enuncian las modificaciones que se le hacen para poder
tener sistemas de presiones maitiples de succion y se describen los accesorios y dispositivos que
intervienen.

Con los pardmetros de operacion requeridos se calcula la capacidad de los equipos dptimos con
los que se¢ obtiene la maxima bondad del sistema.

Enseguida se calculan, partiendo de los equipos instalados, los pardmetros resultantes al operarlos
con su miixima capacidad y se encuentra el motivo por el que no puede operar el sistema ; pero
asumiendo que no hubiese dafio alguno, se ealcula la bondad del sistema con el equipo instalado
en operacion.

Por ultimo, se comparan los resultados del equipo instalado con los del equipo 6ptimo, resuitando
ldgicamente, mejor este ultimo. Se describen las modificaciones y recomendaciones que se deben
hacer al equipo instalado para que se asemeje al optimo y alcanzar asi el mayor rendimiento
posible junto con las condiciones de temperatura que exigen los productos a refrigerar.
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CAPITULO 1
INTRODUCCION

CONCEPTOS E HISTORIA

Desde los inicios de la existencia del hombre se ha tratado de aprovechar al maximo los
diversos alimentos obtenidos en la caza, pesca y la recoleccion; ya que tfranscurrido cierto
tiempo se presentaba la descomposicion de los mismos.

Con el transcurrir del tiempo el hombre descubrié empiricamente que la temperatura era el
parametro principal que determinaba ¢l tiempo de duracion de los alimentos para pasar a su
descomposicion.

Después de este descubrimiento busco la manera de disminuir la temperatura y asi alargar
la vida duradera de sus alimentos. Una de las primeras alternativas fue utilizar el hiclo
producido por la naturaleza en los lagos y rios congelados.

Posteriormente ¢l hombre investigd ¢ inventd métodos més practicos para disminuir a

temperatura ¥ surgieron enire otros los siguientes :
a) Refrigeracién por Absorcic’m - (agua - amoniaco), (agua - bromuro de Litio)-
b) Refrigeracion por Compresion de Vapor.
c) Refrigeracion por Chorro de Vapor de Agua,
d) Refrigeracion por Ciclo de Aire.
¢) Otros

Refrigeracidn por absorcién

E! francés Ferdinand Carré invento el sistema de refrigeracion por absorcion que patent6 en
los Estados Unidos en 1860.

Probablemente, 1a primera vez que se us6 este sistema en los Estados Unidos fue por los
Estados Confederados durante la guerra de Secesion, cuando el suministro de hielo natural
fue cortado por ¢l Norte.

El sistema de refrigeracion por absorcion funciona por calor, y usa un refrigerante que s

alternativamente absorbido y liberado por el absorbente.



Una caracteristica del sistema de absorcidn es que se requiere muy poco trabajo mecanico
para hacer funcionar la unidad. En vez de la gran cantidad de energia mecdnica consumida
por el compresor de un sistema  de compresor de vapor, solo una pequefia cantidad de
trabajo mecanico se gasta en la bomba. El costo principal de funcionamiento es el costo de
fa energia térmica consumida en el generador.

Un diagrama de flujo de un ciclo de absorcion tipo se muestra a continuacién en la FIG.I1

Refrigeracidn por compresidn de vapor

Actualmente y debido a su nobleza y a su ficil mangjo, el mas utilizado doméstica,
comercial e industrialmente es la refrigeracion por compresion de vapor, ¢l cual serd objeto
de todos los analisis subsecuentes de esta tesis.

Refrigeracidn por chorro de vapor de agua

Las unidades de refrigeracion por chorro de vapor de agua empezaron a usarse con
frecuencia hacia el afio 1930 para acondicionamiento de aire de grandes edificios. Sin
embargo, en esta aplicacion los chorros de vapor de agua han sido sustituidos generalmente
por sistemas que utilizan compresores centrifugos, En la actualidad la unidad de chorro de
vapor estd volviendo a adquirir importancia, especialmente para usos industriales tales
como el enfriamiento de agua a temperaturas moderadas para la industria. En algunos casos
poco frecuentes, tales como el preenfriamiento en vacio de vegetales y de jugos de frutas
concentrados, los chorros de vapor compiten vigorosamente con los sistemas de compresor
mecanico.

El costo de funcionamiento de una unidad de refiigeracion por chorro de vapor es bajo
cuando hay disponible vapor a bajo precio. Los costos de mantenimiento son casi nulos
puesto que las tnicas partes moviles son las bombas. Si es necesario, las unidades pueden
instalarse en el exterior, y su disposicion flexible permitc que quepan aiin en habitaciones
estrechas,

Un inconveniente es que las unidades de chorro de vapor pueden usarse solamente para
temperaturas de refrigeracion no inferior a 0°C. La cantidad de calor que debe extraerse del
condensador de una unidad de chorro de vapor, por Toneclada de Reﬁ‘igcrixcién,. es’
aproximadamente el doble de la que debe extraerse en el ciclo de compresion de vapor.
Las unidades de chorro de vapor encuentran su mavor aplicacion en las plantas industriales
donde se dispone de vapor barato y donde el mantenimiento de una torre de enfriamiento
con capacidad suficiente para poder enfriar las grandes cantidades de agua de refrigerabiéh
que necesita el condensador es poco costoso.
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FIG. .1 DIAGRAMA DE FLUJO DE UN CICLO DE ABSORCION TIPO.



Las industrias tales como las plantas quimicas necesitan frecuentemente refrigerar a
temperaturas moderadas, y suelen usar chorros de vapor con este objeto. En tamafios
superiores a unas 75 T.R., el costo inicial de las unidades de chorro de vapor compite con
el de las miquinas de compresion de vapor.

En la FIG. 1.2 se muestra un diagrama de flujo de un sistema de refrigeracidn por chorro de

vapor de agua.

Refrigeracidn por ciclo de aire

La unidad de refrigeracion por ciclo de aire utiliza aire como refrigerante, El aire es
sucesivamente comprimido, enfriado en un intercambiador de calor, y expandido en una
turbina hasta la baja temperatura a [a que es capaz de realizar el enfriamiento.

Especialmente en [a Gltima década, el ciclo de aire ha encontrado aceptacion comercial, Por
muchos conceptos, ¢l aparato de ciclo de aire s ideal para ser usado en los aviones, porque
es e poco peso y requicre menos espacio cue ¢l ciclo de compresion de vapor,

En ¢l avion Lockheed Constellation, por ejemplo, un sistema de compresion de vapor de
capacidad de enfriamiento adecuada pesaria 265 Kg, mientras que ¢l sistema de ciclo de
aire que proporciona la misma refrigeracion pesa solamente 115 Kg. En otro avion de
transporte, un sistema de compresion de vapor accionado-eléctricamente pesa 332 Kg,
incluyendo el alternador, mientras que el sistema de ciclo de aire de igual capacidad, para ¢l
mismo avion, pesa solamente 150 Kg.

Una desventaja del ciclo de aire es que tiene menor rendimiento que el ciclo de compresion .

de vapor,
La FIG. 1.3 muestra un sistema simple de refrigeracion por ciclo de aire.

Cabe aclarar que cada una de estas formas de disminuir la temperatura fueron inventadas o
descubiertas en diferentes periodos de tiempo, ya que €l hombre en su afin de mejorar los
procesos ya descubiertos ha invertido tiempo y dinero en lograr la mejora de los mismos,
Ademis, cada método de refrigeracion es especifico para algunas aplicaciones en particular,
dependiendo de los pardmetros, tales como, capacidad, costos de instalacién; operacion,
mantenimiento, inversion inicial, costo del personal directamente involucrado con -la
conservacion y operacion del equipo.

Después del descubrimiento v mejoras de estos diversos procesos de refrigeracion, las
investigaciones realizadas en ofras ramas de )a ciencia permitieron la aplicacion de la
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refrigeracion como subproceso intermedio de los procesos principales para la obtencion de
productos que a su vez permitieron mejoras y beneficios a la humanidad.

Algunas de las aplicaciones de la refrigeracion en la industria quimica y los procesos
industriales son los siguientes

+ Separacion de gases

+ Condensacion de gases

+ Desecado del aire

+ Precipitacion de un soluto desde una solucion

+ Almacenamiento a baja presion en estado liquido
+ Proceso de enfriamiento

+ Disipacion de calor de reaccion

+ Recuperacion de disolventes

+ Control de fermentacion, y

+ Enfriamiento para la conservacion, entre otros.

CONCEPTOS DE REFRIGERACION

La refrigeracion consiste en obtener temperaturas menores a la ambiente en un fluido; el
cual puede ser aire, agua o algin otro fluido que intervenga en alglin proceso. La
refrigeracion por compresion de vapor se realiza mediante la remocion de calor de un foco
frio (calor absorbido) a un foco caliente (calor cedido) que tenga la temperatura menor a la
del refrigerante; este principie de funcionamiento se muestra en la FIG. 1.4 que representa
el ciclo de refrigeracion de Camot,

El ciclo de refrigeracion de Camot es un ciclo ideal que nos ofrece la maxima bondad del
sistema, pero que en la realidad sufre algunos cambios, los cuales se describirin
posteriormente.

El porque de todo el ciclo de refrigeracion por compresion de vapor se ve reflejado en el
calor absorbido del foco frio, .

Para poder entender como se realiza esta transferencia de calor nos apoyaremos en dos
conceptos que son los principios de funcionamiento de este ciclo.
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a) Calor Sensible.- cs la energia en transferencia que puede reflejarse en el incremento o
decremento de la temperatura del objeto ( fluido o sdlido ) que esta siendo afectado por
una fuente calorifica. Esto sc entenderd mejor con el siguiente ejemplo :

Considérese un recipiente abierto que contiene cierta cantidad de agua y es sometido
solamente a la presion atmosférica. Suponiendo que dicho fluido sc encuentra a la
temperatura ambiente, s¢ le aplica una fuente de calor que la incrementard; siendo esta
cuantificada por un termémetro sumergido en ¢l mismo, como se muestra en la FIG. L5

Con ¢! transcurrir del tiempo y manteniendo constante el suministro de calor se observard
que la lectura del termometro aumenta. A este calor suministrado ( Qs ) que de alguna
manera se puede "sentir” o percibir mediante el cambio de la temperatura se le llama "calor
sensible”.

b) Calor Latente.- es la energia calorifica que no nos brinda un parametro medible y que
se ve reflejado en ¢l cambio de fase del fluido, esto es, el calor que utiliza el fluido para
cambiar de fase,

Continuando con el ejemplo de la FIG. 1.5, en donde se sigue cediendo calor al agua,
llegard un momento en ¢l que la temperatura no varie, pero el nivel del agua comcnugré‘ a
descender debido a Ia evaporacion de la misma. A este calor que utilizé ¢l agua para
cambiar de fase s¢ le conoce como calor latente. Con estos conceptos ya explicados
podemos decir que el refrigerante absorbe calor de un foco frio para poder cambiar de fase
y por consiguiente el medio al ceder este calor se enfria.

El principal cambio en el ciclo Camnot de la FIG. L4 con la realidad, consiste en cambiar la
turbina por una vdivula de expansion, ya que el trabajo que se obtiene en la turbina es
despreciable debido a que el cambio de presiones no es grande.

CICLO DE COMPRESION DE VAPOR

El ciclo estandard de compresion de vapor mostrado en la FIG. 1.6 contiene cuatro
elementos principales que son :

a) Compresor.
b) Condensador,
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¢) Elemento de medicion.
d) Evaporador.

A continuacion se describirin breve y someramente la funcion de cada componente
principal del ciclo :

a) Compresor.- Es el corazon del sistema, ya que es el encargado de recircular el fluido
refrigerante mediante una diferencial de presiones dada por la presion de
succion y la de descarga del mismo; la primera es la encargada de
comandar la temperatura en el evaporador ya que al mantener cierta
presion en el mismo mediante tablas de comportamiento de los diversos
refrigerantes se puede determinar la temperatura de evaporacion del
mismo.

b) Condensador.- Como su nombre lo indica es el equipo que se encarga de condensar’
0 licuar ¢l vapor de refrigerante proveniente del compresor. Para lo cual -
cede calor al medio ( calor latente ) y comienza su condensacion
tedricamente a presion contante ( isobdricamente ).

c) Elemento de Medicion.- Es el dispositivo que se encarga de dosificar la cantidad de
refrigerante necesaria al evaporador para poder abatir 1a carga témica del
cuarto a refrigerar, y ademas separa la presion de alta de l1a de baja
( descarga de succion ).

d) Evaporador.- Es cl equipo en donde el refrigerante hierve y cambia de fase para lo
cuél absorbe calor del medio ( calor latente ), y enfiia por consiguiente a
este. Aqui es donde se encuentra toda 1a razon do ser del ciclo.

Si enumeramos los diversos estados del refrigerante al paso de los equipos componentes
obtendremos el diagrama de la FIG. 1.7

Para poder estudiar ¢l comportamiento del refrigerante y cuantificar las capacidades del los
equipos es necesario representar el ciclo en diagramas de Mollier. En la FIG. 1.8a s¢
representa un diagrama T-s y en la FIG. 1.8b un diagrama P-h.
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FIG 1.8a DIAGRAMA T-s DE UN CICLO IDEAL DE REFRIGERACION.
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FIG. .8b DIAGRAMA P-h DE UN CICLO IDEAL DE REFRIGERACION.
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FIG. .9a DIAGRAMA T-s DE UN CICLO IDEAL DE REFRIGERACION
C- N EXPANSION ISOENTALPICA
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FIG. 1.9b DIAGRAMA P-h DE UN CICLO IDEAL CON EXPANSION ISOENTALPICA.



CICLO REAL DE REFRIGERACION

Estos diagramas son ideales y en ellos no se ha tomado en cuenta la modificacion del ciclo
de Camot que se menciond en las paginas anteriores, la cual consistio en sustituir la turbina
por una valvula de expansion ya que ¢l trabajo obtenido es despreciable. Representando
dicha modificacion los diagramas quedarian como los mostrados en las FIG. 1.9a y FIG.
L.9b. Considerando ¢l descenso de presion en el elemento de medicion como isoentalpico,

La ofra y ultima modificacion de los diagramas de Mollier se lleva a cabo en la compresion
del refrigerante que se encuentra en el proceso de 1 a 2, el cual se presenta dentro de la
region de las mezclas, indicando que existe liquido y vapor a la entrada del compresor.
Como los liquidos no son compresibles, se ocasionarian dafios considerables en dicho
cquipo. Por lo que es indispensable que en la succion del compresor el refrigerante se
encuentre como vapor saturado. Esta modificacion implica que al ser comprimido el
refrigerante isoentropicamente, el estado dos se¢ encontrard en Ia region de vapor
sobrecalentado y por consiguientc serd una carga mayor a vencer por parte del
condensador como se muestra en la FIG. .10a y FIG. 1.10b.

La zona sombreada indica el sobrecalentamiento que sufre el refrigerante y la carga a
vencer por parte del condensador para obtener liquido saturado en ¢l estado 3. En virtud de
que un diagrama P - h empleado en refrigeracion nos arroja mayor informacion sobre e}
comportamiento del refrigerante que un T - 5, seré el que utilizaremos en adelante.

BONDAD Y PROCESOS DEIL CICLO DE REFRIGERACION
Los procesos del ciclo son los siguientes ;

1 a 2 Compresion Isoentropica Irreversible.
2 a 3 Condensacion Isobarica.

3 a 4 Expansion Isoentalpica Irreversible,
4 a 1 Evaporacion Isobérica,

La zona que s¢ encuentra comprendida dentro del ciclo, o sea, el rea encerrada por los

procesos, representa el trabajo neto ( Wy ) del ciclo; y el drea bajo ¢l proceso de 4.2 1
representa el efecto refrigerante ( ER ) que es ¢l porque de todo el ciclo.

I8
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FIG. 1.10b DIAGRAMA P-h DE UN CICLO REAL DE REFRIGERACION
CON EXPANSION ISOENTALPICA.
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FIG. 1.11 REPRESENTACION GRAFICA DEL TRABAJO NETO Y EL EFECTO
‘REFRIGERANTE EN EL DIAGRAMA P-h.



Dichas areas se encuentran representadas en la FIG. L11.

Para poder evaluar €} grado de bondad en un sistema de refrigeracion no se utiliza la
eficiencia ( 1 ), debido a que en termodindmica ésta se define como la salida entre la
entrada, lo cual daria lugar a confusiones, porque en refrigeracion la salida se presenta en el
proceso 2 a 3 que no es generalmente aprovechable.

En virtud de esto, se utiliza un indice de funcionamiento que tiene la misma mision que la
eficiencia, y se denomina coeficiente de funcionamiento,

Cocf. de funcionamiento = Cf = Refngeracion atil / Trabajo Neto = ER / Wy

...................................

El trabajo de compresion, como ya se menciond, esta representado por el proceso de 1 a 2,
y es igual a la variacion de la entalpia en dicho proceso ( h) - hy).

Esta relacion s¢ dedujo de la ecuacion de la energia en flujo permanente, considerando que
las variaciones de energia cinética y potencial son despreciables.

Despejando :

...................................

Si esto lo llevamos al diagrama P - h se puede abservar que la diferencia de entalpias es
negativa, lo que significa que el trabajo se realiza contra ¢l sistema, por lo tanto,
utilizaremos la ecnacion siguiente :
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Sin dejar de considerar que el trabajo se realiza contra el sistema. El efecto refrigerante (
ER ) es el calor puesto en juego durante el proceso de 4 a 1, es decir,

ER=hy-hy o (L.f)
Sustituyendo (l.e)y(1.f)en(l.a)
Cf=ER/\VNz(lll'hd)/(h2'hl) ................................... (1g)

Paralelamente se tiene un proceso que no ha sido analizado atin :

El calor cedido que se lleva a cabo en la condensacion y se realiza en el proceso de 2 a 3,

su valor es ;

............................

hy-q = hy+ Weu..ooos(W0)

q=hy-hy (L)
El proceso de expansion isoentilpica comprendido entre los estados 3 y 4 no es
cuantificable, ya que el nivel energético en ambos es el mismo.

Con estos pardmetros se puede realizar un anlisis de cada sistema de refrigeracion que
cumpla con los diagramas de las Figuras FIG. 1.4 y FIG. L7.

REFRIGERANTES

Como se vio paginas alras, se necesita un fluido que sea capaz de absorber y ceder calor
continuamente sin perder sus propiedades para que el ciclo de refrigeracion pueda opérar.
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Este fluido debe de contar con algunas propiedades fisicas, pero principalmente la de tener
una temperatura de ebullicion baja a no tan bajas presiones. También debe tener un alto
poder de absorcion de calor, esto es, que la region de las mezelas en un diagrama P - h, no

sea muy angosta, sino que por ¢l contrario, que sea lo mas ancha posible.

Existen muchos fluidos que cumplen con estas propiedades, pero algunos son venenosos,
flamables, etc., los cuales, por estas Ultimas caracteristicas, no son empleados.

Los refrigerantes méas empleados en Ia refrigeracion doméstica, comercial ¢ industrial son

las siguientes :

R - 12.- Freon o Genetron 12

R - 22.- Freon o Genetron 22

R - 502 .- Freon o Genetron 502

R - 717 .- Amoniaco anhidrido grado de retrigeracion

De estos. los tres primeros pertenccen al grupo de Jos hidrocarburos halogenados, los
cuales contienen desde uno hasta los dos halogenos : cloro y fltior. Actualmente, este tipo
de refrigerantes tiende a desaparccer. va que destruyen la capa de ozono de la atmésfera.

El cuarto refrigerante tiene muy buenas propiedades térmicas, pero es toxico y puede
causar la muerte si es inhalado en grandes cantidades, pero su costo en comparacion con
los hidrocarburos halogenados es 10 veces menor,

S8i sc¢ toman las medidas de seguridad convenientes, sucle dar excelentes resultados;

generalmente es utilizado en grandes complejos de refrigeracion.

REFRIGERANTES MAS EMPLEADOS
Los refrigerantes pueden clasificarse de acuerdo a su utilizacion de la siguiente manera :

R-12
- Sistemas domésticos ( refrigeradores )
- Pequefios sistemas como vitrinas
- Céamaras pequefias de conservacion y congelacion.



R-22
- Sistemas de aire acondicionado
- Camaras de refrigeracion
- Sistemas comerciales ¢ industriales

R-502
- Sistemas industriates

- Sistemas comerciales

R-717
- Sistemas industriales,

Caracteristicas Fisicas

Los refrigerantes hidrocarburos halogenados no son toxicos, son incoloros € inodoros, por

lo que pueden utilizarse en lugares cerrados donde existan cantidades considerables “de

personas, Se utilizan en sistemas de aire acondicionado, sistemas comerciales y domésticos,

Sus propiedades térmicas son excelentes, teniendo comportamientos y rangos de operacion
diferentes; por ejemplo, con el R-12 se pueden alcanzar bajas temperaturas, pero a muy

bajas presiones. lo que implica comptesores de mayor desplazamiento o gasto volumétrico

debido al incremento del volumen especifico del refn'gcrante, esto es, los compresores que

operan con R-12 tienden a ser de mayores dimensiones, mientras que con el R-22 las

mismas temperaturas se pueden alcanzan con presiones mayores, utilizando menor gasto
volumétrico pero mayor consumo de potencia que con el R-12, debido a la alta relacion de

compresion a mancjar. Estos compresores no son tan grandes como los de R-12. pero s

mas robustos.

E! R-717, mejor conocido como amoniaco, cuenta con excelentes propiedades térmicas,
pero tiene un alto nivel de tOxicidad, un olor irritante y asfixiante, e inlmlado"en' grandes
cantidades puede producir la muerte. En virtud de dichas propiedades solo se ufiliza en
sisternas industriales que cuenten con excelentes medidas de seguridad.



Por otro lado, las propiedades de este refrigerante son excelentes, ya que ademds de tener
una excelente capacidad de absorcion puede operarse con diversas etapas de compresion de
vapor del mismo, obteniendo asi temperaturas muy bajas.

Por ser corrosivo, los materiales de los equipos v tuberias deben ser diferentes a los
utilizados con los refrigerantes clorofluorocarbonados; mientras que en estos {Wltimos se
emplea ¢l cobre con cédula para refrigeracion en ¢l R - 717 se utiliza acero al carbon en
diferentes cédulas, dependiendo de la presion a la que operan.



CAPITULO 11

SISTEMAS DE PRESIONES MULTIPLES DE SUCCION

CONCEPTOS Y CLASIFICACION

Los sistemas de presiones miltiples de succion como su nombre lo indica, manejan varias
presiones en [a succion, lo que sugiere que cuenta con varios evaporadores trabajando a
diferentes temperaturas. Ademds, como informacion adicional, un sistema de este tipo para
poder obtener estas presiones diversas, necesita de otro o mis compresores en serie para
mantener temperaturas diferentes. Cuando un sistema cuenta con dos compresores en seric
se le denomina de doble etapa de compresion de vapor y es capaz de alcanzar temperaturas
cercanas a ~60° C; y cerca de - 100 °C con un sistema de tres etapas de compresion.

Estas temperaturas también se pueden obtener con sistemas en cascada, pero finicamente
mantendrian una sola presion de operacion; lo cual es una gran desventaja  ante los
sistemas de presiones miltiples de succidn que pueden mantener dos o mds temperaturas
con el mismo sistema, ademas de contar con reducciones de consumo de energia

considerables que optimizan al ciclo.

El ciclo béasico que se vio ¢n la introduccion ¢s un ciclo simple ya que tnicamente trabaja

con una sola presién en la succion.
Para visualizar mejor la aplicacion de estos sistemas, se clasifica a continuacién la

refrigeracion de acuerdo a su utilizacion:

« Doméstica
Refrigeracion de ciclo simple
o Comercial
REFRIGERACION - Ciclo simple
¢ Industrial

- Presiones milltiples de succion

Generalmente estos sislemas de presiones miltiples se trabajan con amoniaco (R-717)
debido a su bajo costo y grandes volimenes a manejar por un sistema de este tipo, aunque
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esto depende de la capacidad total de] sistemas. Es importante mencionar que debido a sus
caracteristicas ( toxicidad, irritabilidad, etc.), el R - 717 no debe utilizarse en sistemas
domésticos y comerciales por cuestiones de seguridad,

Un sistema de presiones multiples puede encontrarse, por ejemplo, en una lecheria donde
un evaporador funciona a - 35 °C para endurecer ¢l helado, mientras que otro evaporador
trabaja a 1 °C para enfriar la leche.

MODIFICACIONES REALIZADAS AL SISTEMA DE REFRIGERACION
SIMPLE PARA ECONOMIZAR ENERGIA Y MANEJAR PRESIONES
MULTIPLES DE SUCCION

Existen dos mejoras principales que se realizan al sistema simple de refrigeracion y que
generalmente llevan los sistemas de presiones multiples de succion, los cuales son :

a ) Deposito separador de vapor, y
b ) enfriador de vapor.

Separador de vapor

Se obtiene un ahorro de la potencia necesaria en la refrigeracion si ¢l vapor saturado que se
produce al expandir el liquido refrigerante sc separa y se comprime antes de la expansion
completa. Cuando un liquido saturado se expande a través de una vilvula de expansion, el
porcentaje de vapor aumenta progresivamente.

El proceso de expansion segin se muestra en el diagrama Presion - entalpia de la FIG.IL1,
se realiza de 1 a 2. El punto representativo del estado en el proceso de expansion va hacia
una region de mayor porcentaje de vapor.

El punto 2, final de la expansion, podria alcanzarse interrumpiendo la expansion ¢n 3y
separando las fases de liquido y vapor, que son 4 y 6, respectivamente. La expansion
podria entonces continuar, expandiéndose el liquido en el estado 4 y el vapor en ¢l estado 6
hasta la presion final llegando a 5 y 7, respectivamente. La combinacion de mfn’gerantc en
los estados 5y 7 nos da el punto 2.

Si observamos la expansién de 6 a 7 veremos que es antiecondmica, En primer lugar el
fluido en el estado 7 no puede refrigerar, y en segundo lugar, habri que gastar trabajo para
comprimir al vapor y llevarlo a 1a presion que tenia en 6. jPor qué no realizar una parte de
la expansion separando el liquido del vapor, continuando la expansion del liquido y
comprimiendo el vapor sin permitirle una expansion adicional ?

8



67

h

FIG. 1.1 DIAGRAMA P-h QUE MUESTRA EL PROCESO DE EXPANSION 3-2
QUEES SUSTITUIDO POR LA COMBINACION DEL 4-5Y 6 -



La instalacion para lograr esta separacion se llama " depdsito separador " y se muestra en la
FIG.IL.2.

La expansion de 1 a 3 se realiza a través de una valvula de flotador, La vilvula tiene,
ademas, la mision de mantener un nivel constante en el depdsito separador. Para comprimir
el vapor 6 hay que utilizar un compresor con la presion de admision de 6; es decir, que se
necesitan dos compresores en el sistema .

El depdsito separador debe separar el liquido refrigerante del vapor.

La separacion ocurre cuando la velocidad ascendente del vapor es lo suficientemente baja
para que las particulas del liquido caigan dentro del depdsito. Normalmente, una velocidad
de vapor menor de 60 m/min facilitara la separacion. Esta velocidad se encuentra
dividiendo el caudal en volumen de vapor por la superficie del liquido.

Enfriador de vapor

El enfriamicnto de vapor entre dos ctapas de compresion reduce ¢l trabajo de compresion
por kilogramo de vapor. Por ejemplo, una compresion de aire en dos etapas, un
enfriamiento de 2 a 4 en el diagrama Presion - desplazamiento de la FIG. IL3 economiza
trabajo. Si los procesos son reversibles, el ahorro de trabajo esta representado por el drea
rayada en esa figura,

La FIG. II.4 muestra como se representa el enfriamiento del vapor en el diagrama P - h de
un refrigerante. Los procesos 1-2-3 y 4-5, se realizan siguiendo lineas de entropia constante
( procesos isoentropicos ), pero la linea 2-3 es mas tendida que la 4-5. Por consiguiente,
entre las dos mismas presiones, en el proceso 4-5 existe un incremento menor de entalpia,
lo que expresa que se requiere menos trabajo que en 2-3.

Entre las dos presiones dadas, el trabajo de compresion es proporcional al volumen
especifico del gas que entra. Como ¢! volumen especifico en 2 es mayor que en 4 ( ver
FIG.IL4 ), resulta que ¢! trabajo necesario para comprimir desde 2 hasta 3 es mayor que
para comprimir desde 4 hasta 5.

El enfriamiento de vapor en un sistema de refrigeracion puede realizarse con un
intercambiador de calor enfriado por agua o por ¢l mismo refrigerante liquido. Estos dos
métodos se ilustran en las FIG, I.5a y FIG. IL 5b. El enfriador de vapor por agua puede dar
buen resultado en una compresion del aire en dos etapas, pero si se trata de la cpmpr’ésiéng
del vapor de un refrigerante, en general, el agua no enfria suficientemente. El método
mostrado en la FIG. IL.5b usa el liquido refrigerante procedente del condensador para
producir el enfriamiento del vapor.
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FIG. I..4 DIAGRAMA P-h DE ENFRIAMIENTO INTERMEDIO DE UN
REFRIGERANTE EN UNA COMPRESION DE DOS ETAPAS.
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El gas a Ia salida del compresor de baja. burbujea a wravés del liquido en el enfriador de
vapor. El refrigerante abandona el enfriador de vapor en el estado 4, es decir, en ¢l estado
de vapor saturado.

ARREGLOS DIVERSOS

No existe un sistema de refrigeracion fijo o convencional a seguir (salvo el sistema simple),
ya que se pueden hacer varios arreglos dependiendo de las caracteristicas y necesidades del
lugar donde va a ser instalado un sistema de presiones multiples de succion, esto es, este
tipo de sistemas puede ser de diferentes formas y tener diferentes combinaciones de los
elementos que o componen.

En seguida se muestran algunos de estos arreglos con su respectivo diagrama P-h para que
se aprecie Ia diversidad de estos sistemas.

a) En las FIG. Il.6a y FIG. IL6b se pueden apreciar un diagrama de flujo y su
correspondiente diagrama P - h de un sistema de dos evaporadores y un
compresor, respectivamente.

b) Dos compresores y un evaporador son ilustrados en el diagrama de flujo de la
FIG. I.7a y su respectivo diagrama P - h en la FIG, II.7b.

¢)En la FIG. IL8a s¢ muestra un diagrama de flujo de un ameglo de dos
compresores y dos evaporadores, y en la FIG. ILb su comrespondiente diagrama
P-h

A los arreglos mostrados en las figuras I1.7a, IL.7b, I1.8a y IL8b se les conoce como
sistemas de doble etapa de compresién de vapor y tienen la finalidad de obtenér'bajas
temperaturas de la forma mas cficiente  posible y con el menor consumo de energia
posible. |

La eficiencia se ve aumentada al incrementarse el efecto refrigerante ( ER ), tal y como se
muestra en el proceso de 8 a 1'y disminucion del trabajo de compresion hasta Ia presiéﬁ de
condensacion mediante un enfriamiento intennedio,

Existen otros arreglos para estos sisternas que no se veran por no ser la esencia de esta tesis.
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FIG. 1..6b DIAGRAMA P-h CORRESPONDIENTE A LA FIG. Ii.6a
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FIG. I.7b DIAGRAMA P-h CORRESPONDIENTE A LA FIG. I.7a



iy

CONDENSADOR

5
EVAPORADOR
4 L
L -
3 6
- 1
COMPRESOR
DR
( S 1 {>|<l-
]
6
RN E—— Y ?
TANQUE
ENFRIADOR DE
VAPOR Y
7 SEPARADOR
COMPRESOR EVAPORADOR -
BAJA

8

FIG. I1.8a DIAGHAMA DE FLUJO DE UN CICLO DE REFRIGERACION

CON

- S COMPRES - RES Y DOS EVAPORADORES.



tr

h
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El tema fundamental de esta tesis es precisamente el andlisis de un sistema de presiones
multiples de succion, con doble etapa de compresion de vapor y de liquido recirculado,
instalado actualmente en una planta que funciona con R-717.

A este sistema en adelante le llamaremos:

Sistema de refrigeracion instalado de tipo liquido recirculado con doble ctapa de
compresion de vapor de Amoniaco y presiones multiples de succion.

Dicho sistema fue disefiado para operar con dos presiones diferentes de succion, pero no
opera de esta manera por desconocimiento del sistema; en varias ocasiones han tratado de
ponerlo a funcionar pero después de cierto tiempo ( algunas minutos ), regresa el liquido
det interenfriador al compresor de 1a primera etapa de compresion, ocasionando un golpe
de liquido y el estancamicnto de este equipo. Ademds, se desconoce la capacidad del
equipo y del sistema en general debido a que fue instalado hace varios afios por Japoneses;
no contindose actualmente con los diagramas de la instalacion original, ni la memoria de
calculo que nos indique dicha capacidad. Por otra parte el sistema con el paso de los afios
ha sufrido modificaciones no planeadas ni calculadas debido al crecimiento de la Planta y a
la modificacion de los procesos.

Este tipo de sistemas ademas de las caracteristicas sefialadas renglones arriba puede operar
con expansion directa o de liquido recirculado.
El primero consiste en solamente suministrar la cantidad de refrigerante suficiente al
evaporador para que realice la absorcion de calor de la cimara y se evapore en su totalidad,
evitando asi que el compresor succione liquido.

El sistema instalado funciona bajo el principio de recirculacion del liquido, el cual se
estudiard en seguida,
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SISTEMA DE RECIRCULACION DE LIQUIDO

Los evaporadores son alimentados con liquido refrigerante en mayor cantidad de la que
pueden evaporar debido a la carga térmica; provocando alta velocidad del liquido
refrigerante dentro de los evaporadores y mejorando por consiguiente su coeficiente de
transmision de calor y a su vez obteniendo un arrastre continuo del posible aceite que
pudiera existir.

El principio de operacion de este tipo de sistema implica la insercién de algunos equipos
auxiliares para su correcta operacion y que no s¢ han descrito anteriormente.

Este sistema estd basado en la alimentacion de liquido refrigerante a los evaporadores a una
presion y temperatura constante mediante un recipiente de presién controlada .

En la FIG. IL9 se muestra una instalacion de un sistema tipo de liquido recirculado, que
aunque no cuenta con presiones multiples de succion nos ilustra el principio de operacion
del mismo con la insercion del acumulador de succion, que actia como separador de vapor
ampliando asi, en combinacién con la trampa recirculadora y el recipiente de presion
constante, al Efecto Refrigerante. Estos dispositivos y otros serdn descritos en los temas
siguientes.

VALVULAS REGULADORAS DE PRESION

Debido a que se requieren diferentes temperaturas en los diversos evaporadores se utilizan
valvulas reguladoras o reductoras de presion a la salida de los mismos, éstas tienen la
funcion de mantener cierta presion constante dentro del evaporador y por consiguiente
cierta temperatura, Esta valvula se representa en la FIG. I1.10 y realiza su funcion mediante
mecanismos de resortes, fuelles y diafragmas que se calibran a la presion deseada y que
autométicamente mantienen a la misma,

En virtud de que los evaporadores, por la baja temperatura y 1a humedad, se saturan de
hielo, evitando asi el flujo de aire o del fluido a enfriar a través del mismo, es necesario
descongelarlos por algin medio. Generalmente, se realiza esta operacion con agua o con el
mismo refrigerante a alta presion y temperatura proveniente de la descarga de los
COmpresores.

En el segundo caso se utilizan vilvulas reductoras de presion especiales para los diversos
arreglos del instalador, las cuales se muestran en las figuras FIG. IL.11ay FIG. IL11b y alas
que s¢ han integrado en el cuerpo las vélvulas solenoides, y la vilwula piloto para
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*IG. II.11a MODELOS DIVERSOS DE VALVULAS REGULADORAS DE
PRESION CON SOLENOIDE INTEGRADA.

VALVULA SOLENOTDE  AdA5

Vdlvula go enoide piloto Vdlvual so noids pilc
14 ?
s U0 ] \
&0 ~
A e
CUANDO LA VALVULA SOLENOIDE SE ENERGIZA, CUANDO LA VALVULA SOLENOIDE SE DESENERGIZA,
LA VALVULA PRINCIPAL REGULA. LA VALVULA PRINCIPAL CIERRA.
Vdlvula solenoide piloto Vélvula solenoide'pilo

VALVULA SOLENOIDE A4RB

2
2
r/ .
CUANDO LA VALVULA SOLENOIDE SE ENERGIZA, CUANDO LA VALVULA SOLENOIDE SE DESENERGIZA,
LA VALVULA PRINCIPAL ABRE. LA VALVULA PRINCIPAL REGULA
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proporcionar doble regulacion. Este tipo de valvulas esta sustituyendo a la de la FIG.I1.10

pero el servicio y regulacion son los mismos.

RECIPIENTE DE PRESION CONSTANTE O CONTROLADA

Si observamos la FIG. I1.9 y en especial al recipiente de presion constante, podemos decir
que es el encargado de distribuir el refrigerante liquido a los diversos evaporadores.
Ademids de esta funcion, el recipiente mezcla los liquidos provenientes de los
condensadores ( liquido saturado ) y del acumulador de succién ( liquido subenfriado
bombeado por la trampa recirculadora de liquido ), para obtener un liquido de mejores
propiedades que aumentara el ya mencionado Efecto Refrigerante.

Se l¢ denomina de presion constante o controlada porque por medio de la vilvulas
reguladoras de presion, instaladas en paralelo entre si, mantiene una presion capaz de hacer
llegar el refrigerante al evaporador mis alejado, y libera el exceso de esta hacia el

acumulador de succion.

RECIPIENTE ACUMULADOR DE SUCCION

Otro de los equipos que se tiene que utilizar es el acumulador de succion, ya que es el
encargado de separar el vapor de refrigerante, que es tomado por los comprcsorcs, del
liquido subenfriado proveniente de los evaporadores, tal y como se vio anteriormente, para
ser recirculado nuevamente hacia ellos y de esta forma ampliar el efecto refrigerante, En
conclusion, Ia operacion conjunta de estos cuatro equipos y las dos vilvulas de refencion
nos proporcionan €l incremento del Efecto Refrigerante del sistema.

TRAMPA RECIRCULADORA DE LIQUIDO

Un equipo que se aprecia en la Fig. I 9 y del que no se ha hablado, es la "trampa de
recirculadora de liquido” que es la encargada de recircular el liquido saturado no
evaporado, a la presion del acumulador de succién, hacia el recipiente de presion
controlada, donde se convierte en liquido subenfriado por ¢l cambio de presion, y de ahi
volver nuevamente a los evaporadores.
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Un detalle de la trampa de liquido y sus accesorios es mostrada en Ia Figura I1.12 para su
andlisis,

La trampa de liquido consta de un recipiente horizontal que se encuentra a una altura
menor que el acumulador de succion, ¢l cual drena por densidad al liquido refrigerante
(liquido saturado), que no sc¢ evaporé en los evaporadores y retoma a la sala de maquinas;
siendo esto posible debido a que la presion en la trampa y en el acumulador es la misma, ya
que la vahvula de tres vias esta comunicando la parte superior de la trampa con la parte
superior del acumulador por medio de Ia linea igualadora y mantiene cerrada la linea de
vapor a alta presion hacia la trampa.

Después de que la trampa llega a cierto nivel de liquido se acciona un control de nivel

( switch flotador ), el cual manda una sefial eléctrica y energiza la vitvula solenoide, que
pertenece a la vatvula de tres vias, la cual permite el paso de vapor a alta presion y cambia
la posicion de la valvula de tres vias, que ahora cerrard la linea igualadora y abriré la
comunicacion del vapor a alta presion con la trampa del liquido, elevando asi la presion en
la misma y desplazando el liquido por la vélvula check que comunica con el recipiente de
presion constante, mientras que la otra vAlvula check se mantiene cerrada por el cambio del
sentido del flujo.

Cuando ha transcurrido cierto tiempo, la bobina de 1a vilvula de tres vias es desenergizada,
cambiando nuevamente su posicion a la original y que consiste en cerrar el paso de vapor a
alta presion y permitir la comunicacion con la linca igualadora por la cual se retorna la
presion sobrante de la trampa hacia el acumulador de succion. Al igualarse la presion en
ambos recipientes el liquido nuevamente fluird por la vilvula de retencion hacia la irampa y
la misma presion del recipiente de presion controlada hace que 1a vélvula check de salida
hacia el mismo permanezca cerrada, volviendo nuevamente a sus condiciones iniciales.

RECIPIENTE PILOTO

El recipiente Piloto que comunica a los condensadores con ¢l recipiente de presion
controlada tiene la funcion de solo permitir la entrada de liquido al mismo. FIG. I1.13

Como se observa en la FIG, 11,13, el recipiente piloto es el cncargédo de acumular liquido
hasta un nivel determinado mediante una valvula flotadora que tiene ese mismo nivel de

acuerdo al principio de vasos comunicantes. Al subir el nivel de liquido en el recipiente, el

51



[49

DE LOS
CONDENSADORES

RECIPIENTE DE
PR?ION CTE.

VALVULA
FL_Q_)TADORA

| _

e /]

MIRILLA {i]<:
CONTROL DE
ALTA PRESION
AL RECIPIENTE
DE PRESION
CONSTANTE

FIG. 11.13 ESQUEMA DEL RECIPIENTE PILOTO Y SUS ACCESORIOS.



flotador sube permitiendo el paso del liquido al pilotaje de una vilvula de retencion que
abre y da paso libre al refrigerante hacia el tanque de presion controlada.

Cuando la cantidad de liquido acumulada en el recipiente piloto es insuficiente, el pilotaje
por consiguiente es nulo, permaneciendo entonces la vilvula de retencién cerrada y sin
alimentacion de liquido proveniente de los condensadores hacia el recipiente de presion
controlada, Este dispositivo tiene la finalidad de evitar la entrada de vapor a alta presion al
recipiente de presion controlada, lo que causaria una elevacion de presiones en general en
todo el sistema sin poder alcanzar las temperaturas que se requieren .

VENTAJAS DEL SISTEMA DE LIQUIDO RECIRCULADO

Este sistema cuenta con varias ventajas, tales como, ¢l aprovechamiento de todo el
refrigerante a manejar, csto es, tomando un enfoque tedrico, ya que realmente existen
entrampamientos de liquido en algunos recipientes debido a que las tomas en las mismas no
son colocadas a la altura correcta del recipiente; en caso de colocarse demasiado bajas se
corre el riesgo de arrastrar aceites, oxidos y cualquier suciedad que se pueda presentar.

Debido al inundamiento de los evaporadores se incrementa la velocidad y arrastra el
posible aceite proveniente de los compresores hacia los recipientes acumuladores de
succion, en donde por medio de alguna trampa se puede drenar dicho aceite.

La ventaja primordial es ¢l incremento del Efecto Refrigerante debido a la recirculacion de
liquido saturado que al pasar a la presion del recipiente de presion constante se convierte en
liquido subenfriado.

Para poder entender mejor esta ultima ventaja se presenta FIG. 114,

Como se puede apreciar en la figura I1.14, particularmente en el proceso de 3 a 4
(expansion), al llegar al punto 4 se considera que todo el refrigerante se evapora hasta el
estado 1, ocurriendo en este proceso el efecto refrigerante de todo el ciclo,

Si la cantidad de refrigerante es mayor, se tendrd un evaporador inundado, en el que solo
una parte de lquido cumplird con su funcién primordial ( evaporacién ), y el resto
permanecera en su fase liquida; si ésta cantidad de liquido a baja presion y por consiguiente
a baja temperatura, es separada y retonada al lado de aita presion ( antes de la vilvula de
expansion ),sin ningln medio mecanico para incrementarle la presion, el estado 3 de
refrigerante ya no sera liquido saturado sino subenfriado, debido a que en este punto se
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FIG. 1l.14 DIAGRAMA P-h DE UN CICLO SIMPLE DE REFRIGERACION.



mezelan tanto liquido saturado que proviene de los condensadores, como liquido
subenfriado proveniente de los evaporadores por medio de las trampas recirculadoras de
liquido, realizando en esta mezcla un equilibrio térmico y energético,

Dependiendo de la cantidad de liquido que predomine serd ¢] desplazamiento de este punto
hacia la zona de liquido subenfriado tal y como s¢ representa en la FIG, IL15 por medio del
punio 3.

Continuando con la secuencia del ciclo y a partir del punto 3° se realiza una expansion
isoentdlpica hasta la presion del evaporador, provocando a su vez un desplazamiento del
punto 4 al 4° hacia la linea de liquido saturado incrementando asi la distancia del proceso
de 4’ a 1" (evaporacion) ¢ implicitamente ¢l efecto refrigerante,

55



a¢

a 4 4 1

l———EFECTO REFRIGERANTE——

h

FIG. I1.15 DIAGRAMA P-h EN DONDE SE MUESTRA EL INCREMENTO DEL
EFECTO REFRIGERANTE DEBIDO A LA RECIRCULACION DE LIQUIDO.



CAPITULO I

CARACTERISTICAS DEL SISTEMA DE DOBLE ETAPA DE
COMPRESION DE VAPOR INSTALADO

CARACTERISTICAS GENERALES

Como el encabezado de este capitulo lo indica, se analizard un sistema de doble etapa de
compresion de vapor que opera con R- 717 ( Amoniaco ), y que ademas funciona como
un sistema de liquido recirculado, para aumentar su eficiencia, maneja dos presiones
diferentes de succion, las cuales estan destinadas a mantener los pardmetros correctos en
camaras de congelacion y conservacion.

Este sistema actualmente se encuentra funcionando sélo con una etapa de compresion,
debido a fallas mecanicas en los compresores de 1a primera etapa de compresion. Su
disefio es Japones y data de aproximadamente 20 afios. Debido a 1a antigiiedad del sistema
y al crecimiento de Ia planta, no se cuenta con los planos, diagramas, ni memoria de célculo
que nos indiquen la capacidad de dicho sistema.

Este analisis tiene por objeto determinar la capacidad total y bondad del sistema, asi como
las anomalias y correcciones que se deben de hacer al mismo para mejorar su eficiencia.

Actualmente e] sistema alimenta a 5 camaras de congelacion y 7 de conservacion; en las
cuales existen diversos tipos de evaporadores que varian en capacidades y en la forma de
realizar su deshicle.

En las cdmaras de congelacion ¢l producto ya entra congelado por lo que la temperatura a
abatir es pequefia notdndose esto en el tamafio del equipo y de las camaras. Si se hace un
juicio prematuro, podria pensarse que el tamafio de estos es inadecuado para la cantidad de
producto a almacenar. '

Enlatabla HLA, se muestra la cantidad de cdmaras, ¢l tipo de refrigeracion, el rango de
temperaturas y el niimero de evaporadores en cada una de cllas para una mejor

comprension del andlisis,
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Ne DE LA TIPD OE LA RANGO DE TEMPERA-| HWUMERD DE
CAMARA CAMAPA, TURAS A MANTENER |EvAPORADCRES
2 CONGELACIOHN -19eC A -21°C =
3 CONGELACION -18°C A -21°°C S
4YE |CONSERVACION O°C A +3 ¢ 4
6 PROCESCO (CONGELACION) [+102C A +12° 3
BA COHNGELACION -18eC A -20°C i
BB CONSERYACION -1 °C A 0 °C 3
BC CONSERVACION r 2 A+ 4 °C i
7 CONGELACION 18 2T A -20°C 4
8 CONG ELACION -18 e A -20°C 5
9 CONSERVACZION O 2 A +3 °C 2
10 CONSERVACIOHN O °C A +3 °C A
11 CONSERVACION +10 °C A +12°C 4

TABLA [HT.A

CARACTER!STICAS DE LAS CAMARAS DE REFRIGERACION INSTALADAS




En la FIG, HOI.] se muestra una vista superior dc la planta baja donde se encuentran
ubicadas las cimaras de refrigeracion, asi como la sala de maquinas; desde donde se
abastece el refrigerante a los varios evaporadores.

La planta consta de un primer nivel, el cual se muestra en la FIG, IL1A y en donde
existen tres camaras de refrigeracion.

En ambas figuras sc utilizan algunas abreviaturas que tienen el siguiente significado :

C.- Camara
N.- Nimero de cimara o condensador
CE.- Condensador Evaporativo

Ejemplos:
C - 8.- Camara nimero 8
CE2 .- Condensador Evaporativo nilmero 2

El objeto de presentar estas figuras es el poder tener una mayor vision de las distribucion
de las camaras asi como de sus dimensiones.

A pesar de que las FIG. L1 y FIG. IIL.1 A no se encuentran a escala, se puede apreciar la
distancia existente desde la sala de maquinas a las cAmaras de refrigeracion y tener una
mejor idea de las dimensiones de las mismas.

Las dimensiones de las camaras y la capacidad de los evaporadores en las mismas son-
parémetros fundamentales para la realizacion de calculos de cargas térmicas que, aunque
en esta tesis no se realizardn por considerar que los evaporadores instalados son los
adecuados para absorber ficilmente dicha carga; tienen una vital importancia para Tos
calculos posteriores de pardmetros y capacidades de - los cquipos. Por csta razon, los
mostramos en las figuras siguientes por cada cdmara. ( Verde la FIG.I.2 ala FIG.IIL.8 ).

Como se puede observar en las figuras anteriores, los modelos de los ,cvaporado_res
predominantes son los siguientes :

a) 1700 XRWA
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FIG. .1 VISTA SUPERIOR DE LA PLANTA [PLANTA BAJA, SIN ESCALA].
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FIG. lil.2 CAMARAS N.2 Y N.3 [ACOTACIONES EN m, SIN ESCALA]
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FIG. 1Il.6 CAMARA N.8 [ACOTACIONES EN m, SIN ESCALA].
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FIG. 1.8 CAMARA N.11 [ACOTACIONES EN m, SIN ESCALA].
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b) 1700 XRGA
¢) 1500 XRGA
d) YV302RG104A

Los cuales serdn descritos en los temas subsecuentes de este capitulo.

CARACTERISTICAS DE L.OS EVAPORADORES DE TECHO INSTALADOS

Todos los evaporadores instalados son de marca Recold y de diferentes capacidades.
En este tema en particular solamente se analizardn los incisos a, b y ¢, que son justamente

los evaporadores de techo.
En primer lugar analizaremos la nomenclatura de los equipos designada por ¢l fabricante, la

cual se muestra en la siguiente pagina.

Las caracteristicas de conmstrucidn para los modelos de los incisos a, b y ¢ son los

siguientes:

- La construccion del gabinete del cuerpo es de lamina galvanizada en los tres

evaporadores,

- Los evaporadores de descongelamiento por agua ( W ), cuentan con una charola de
distribucién para agua en la parte superior del serpentin de enfriamiento y una charola
de recoleccion de agua en la parte inferior para drenar el agua producto del
descongelamiento de la escarcha y del agua para descongelamiento; ambas son
fabricadas de acero esmaltado. Véase FIG. 1.9

Los evaporadores de descongelamiento por vapor de refrigerante a alta temperatura (G),
cuentan con un serpentin de acero al carbén ubicado en la parte inferior de fa charola de
desagiie, sicndo ambos de acero galvanizados. Dicho serpentin es ¢l encargado de recibir ¢l
vapor a alta presion proveniente de las descargas de los compresores con la finalidad de -
fundir el posible hielo formado en la charola, debido a bajas temperaturas y tagonanﬁci)tos'
para posteriormente conducirlo al serpentin de enfriamiento y deshacer la pOSibl: escarcha
depositada en los tubos aletados; fal y como se muestra en la FIG. II1. 10
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- En los tres tipos de evaporadores, sus serpentines de enfriamiento estan fabricados con
tubos de acero al carbon de 5/8" de didmetro y cuatro aletas por pulgada lineal; estos tienen
un distribuidor en Ia alimentacion de refrigerante para una mejor distribucion de este en su
interior.

El serpentin es galvanizado por inmersion en caliente después de su fabricacion.

- Estos modelos cuentan con tres ventiladores axiales de cuatro aspas y 16" de didmetro,
los cuales estin acoplados a motores de 0.5 HP, trifasicos a 220 V y 60 Hz Estos se
encuentran montados en una base de fierro estructural.

Estos ventiladores crean una conveccién forzada de aire que absorbe el calor de los
productos y lo cede al refrigerante por medio de los tubos aletados ademds de

homogeneizar la temperatura de la camara,

CARACTERISTICAS DEL EVAPORADOR DE PISO INSTALADO

Evaporador de piso modelo YV302RG104A. La nomenclatura de este tipo de
evaporadores se muestra en la pagina siguiente,

- Estas unidades cuentan con una estructura formada de dngulo tipo pesado,
debidamente reforzada, a la cual se la atornillan liminas galvanizadas que forman el
cuerpo y protegen al serpentin de enfriamiento alojado en su interior.,

- En su parte inferior, se encuentra la charola de desagile que esta fabricada de lamina,
de acero y lleva en la parte inferior al serpentin de entrada de vapor a alta temperatura,
siendo ambos sometidos a un galvanizado dcspucs de su fabricacion.

- El serpentin de enfriamiento est4 fabricado con tubos de acero al carbon de 5/8 " de
didmetroy cuatro aletas por pulgada lineal en diez hileras, llevando un distribuidor en la
alimentacion del refrigerante al serpentin, para una mayor distribucion de éste en su -

interior,

- Los ventiladores son de tipo centrifugo, estdtica y dindmicamente balanceados,
fabricados para trabajo pesado y van montados por medio de flechas y chumacera a'la
estructura de la unidad. Su traccion es realizada por un motor de 20 HP a 220V y 60 Hz.

73



bL

Ty e
TIPO

MODELO

[ VERTICAL ]

TAMANO DE LA

UNIDAD DE PISO

EXPANSION )
DIRECTA [ X]

RECIRCULACION

TIPO DE
~CIRCUITO

[R] Y,

G

10

4

A

L REFRIGERANTE :
A - AMONIACO

F .- FREON

ALETAS POR

PULGADA

NUMERO DE HILERAS

DESCONGELA-

MIENTG POR :
W - AGUA
G .- GAS

NOMENCLATURA DEL EVAPORADOR DE PISO MOD. YV302RG104A.



{2

T v 302
TIPO

MODELO
[ VERTICAL ]

TAMANO DE LA
UNIDAD DE PISO

EXPANSION
DIRECTAIX1 | mipoDE

RECIRCULACION( CIRCUITO

[R] )

10 4

A

l~FIEFRIGERANTE :
A .- AMONIACO
F .- FREON

ALETAS POR

PULGADA

NUMERO DE HILERAS

DESCONGELA-

MIENTO POR :
W - AGUA
G - GAS

NOMENCLATURA DEL EVAPORADOR DE PISO MOD. YV302RG104A.



CONDICIONES REALES DEL SISTEMA INSTALADO

Como se menciond anteriormente en la parte de caracteristicas del sistema, actualmente se
estd trabajando con una solo etapa de compresion de vapor; con la cual no se alcanzan a
cumplir las condiciones de operacion, ya que las camaras de congelacion actualmente
operan en un rango de -13 °C £ Tooppelacion 2 =15 ° C.

Como este sistema tiene aproximadamente un afio operando asi y debido al incremento de
Ia carga témica, que fue producto de poner a funcionar tres camaras de conservacion que
no operaron cuando el sistema si trabajaba con doble etapa de compresion, no se cuenta
con informacion confiable que nos indique si los parametros de operacién ( temperaturas,
presiones, etc.), se cumplian satisfactoriamente.

El diagrama de flujo correspondiente al sistema instalado se muestra en la FIG. .11,
donde se pueden apreciar los modelos y dimensiones de los diversos equipos que
intervienen.

Este sistema ha sufrido algunas modificaciones con respecto al disefio original, siendo la de
mayor relevancia el hecho de cambiar un compresor rotativo ﬁpo tornillo, modelo
N-200-SUG-MX, de la segunda etapa de compresion ( igual al-‘que aun se encuentra
instalado ¢n esa misma etapa ), por un compresor reciprocante tipo 8B..

Esta modificacion puede cambiar tanto las condiciones de operacion, como la capacidad y
eficiencia del sistema. |

En virtud del desconocimiento de capacidades, cocficientes de funcionamiento, gastos
masicos y volumétricos, y modificaciones en el sistema instalado, se realizan en un capitulo
posterior los calculos correspondientes para encontrar dichos parametros.

En los dos siguientes temas se mostrardn las caracteristicas de los equipos de la primera y
segunda ctapa de compresion solamente, ya que los recipientes que operan conjuntamente -
con estos, pueden ser observados en la FIG. I 11. '
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CARACTERISTICAS DE LOS COMPRESORES INSTALADOS EN LA
PRIMERA ETAPA DE COMPRESION

Observando la FIG. II.11 nos percatamos que en la primera etapa se cuenta con dos
compresores rotatorios de tipo paletas en paralelo. Estos equipos son de marca Fuller y
modelo A - 250. Las caracteristicas de los compresores de esta marca sc indican en la
TABLA IILB.

Este tipo de compresores tiene un cuerpo cilindrico dentro del cual s¢ encuentra un rotor
que gira excéntricamente al eje del cilindro. El rotor de estos compresores es fabricado en
acero forjado y tiene 8 ranuras longitudinales en donde se alojan alabes o paletas
deslizantes insertadas radialmente en el rotor, creando sectores scllados de capacidad
variable, y s¢ mantienen contra ¢l cilindro por la fuerza centrifuga cuando esta en
operacion. Estas paletas son fabricadas de asbestos laminados impregnados con resinas de
melamina,

El cuerpo cilindrico tiene una chaqueta de enfriamiento que es llenada con aceite de
refrigeracion y circulado continuamente hacia algin intercambiador de calor para ceder en
este el calor absorbido en el compresor, manteniéndolo a una temperatura adecuada de
funcionamiento.

Pueden ser equipados con un control descargador que reduce la cantidad de refrigerante
que entra al mismo. También con sus respectivos controles ¢léctricos para proteccidn del
mismo,

Estan disefiados para operar con bajas presiones y altos gastos volumétricos, por lo-que los
compresores booster rotatorios de paletas tienen una alta eficiencia. La ausencia de
valvulas, biclas, pistonces, etc., y un numero pequefio de partes en movimiento en este tipo
de compresores reduce ¢l mantenimiento y proporciona un disefio Sirnpliﬁcado de Ia
instalacion, lo que significa bajos costos en una refrigeracion eficiente.
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MODELO  R.P.M. Min. R.P.M. Mix. R.P.M. Noémin.  Desplazamiento

(m3/min)

aRP.M.

Nomin,
A- 11 1,000 1,750 1,750 1.47
A-12 1,000 1,750 1,750 2.04
A-13 1,000 1,750 1,750 2.4
A-15 1,000 1,750 1,160 23
A-16 1,000 1,750 1,160 2.52
A-24 1,000 1,500 1,160 3.37
A - 25 1,000 1,500 1,160 3.91
A - 30 725 1,450 1,160 4.67
A - 40 725 1,450 1,160 5.86
A - 50 725 1,450 1,160 6.94
A - 60 500 1,000 870 8.5
A-70 500 1,000 870 10.14
A - 80 500 1,000 870 12,06
A - 100 500 1,000 870 14,24
A - 120 400 800 690 18,07
A - 135 400 800 690 2039
A - 150 400 800 690 23.02
A - 175 325 650 575 26.54
A - 200 325 650 575 31.15
A - 250 325 650 575 41,63
A - 300 325 650 575 47.78
A - 350 325 650 575 52.4

TABLAIILB CARACTERISTICAS DE LOS COMPRESORES FULLER.

En este tipo de compresores no son necesarias valvulas de admision, y como el gas
admitido enira continuamente en el cbmpresor, la pulsacion del gas’ es minima. En su
fabricacion se necesita una gran precision, En la FIG. II. 12 se muestra el principio de
operacion de este tipo de compresores en un corte transversal,
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Los sectores sellados de capacidad vanable, prod%M por las” palefas deslizantes,
aumentan o disminuyen su volumen conforme las paletas siguen el contorno del cilindro de
compresion. Se logra que las paletas salgan de las ranuras por la fuerza centrifuga.

La admision estd colocada de manera que el refrigerante entre al cilindro cuando se va
incrementando la distancia entre ¢l rotor y la pared del cilindro. Cuando las paletas estin
totalmente extendidas, €] sector estd en su maxima capacidad. Un ligero movimiento
rotacional aisla el sector lleno de refrigerante de la admision.

A medida que el sector avanza hacia la descarga, su volumen disminuye por la
convergencia entre las paredes del cilindro y el cuerpo del rotor. Esta disminucion en el
volumen del sector continda hasta que se alcanza la mixima compresion. Conforme los
sectores sellados pasan por la descarga, el refrigerante comprimido es liberado y se repite ¢l
ciclo,

El principio rotatorio de compresion da por resultado una entrega de refrigerante snave y
libre de pulsaciones.

CARACTERISTICAS DE LOS COMPRESORES INSTALADOS EN LA
SEGUNDA ETAPA DE COMPRESION

Como podemos observar en la FIG. IIL11 se encuentran instalados dos compresores en
paralelo de diferentes tipos y capacidades. El primero es un compresor rotatorio tipo
tornillo y el segundo es un compresor reciprocante de ocho cilindros, Las caracteristicas de
estos equipos seran descritas por separado renglones abajo.

Compresor Rotatorio tipo Tornillo :

Existen varios tipos de compresores utilizados en refrigeracion. Entre ellos, el compresor de
tornillo ocupa hoy en dia un lugar preponderante.

Segin se ve en las FIG. Il.13ay FIG. III.13b, los clementos fundamentales del compresor,
son dos rofores ranurados, que asentados sobre cojinetes en cada extremo del c:xincr,‘dcl
compresor, engranan helicoidalmente. Al rotor que posee cuatro 16bulos convexos sc le
denomina "rotor macho" y al que posee seis Iobulos concavos "rotor hembra".

El perfil de los lobulos, es un perfil asimétrico que proporciona un alto rendimiento de
compresion. El desgaste de los rotores es despreciable, ya que estos no tocan el carter del
compresor, realizindose €l cierre por lubricacién existente y que en este tipo de compresor
juega un gran papel.
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Para Ia transmision del rotor macho, se emplea normalmente un motor de dos polos. Su
velocidad serd de 3600 r.p.m. a 60 Hz, girando ¢l rotor hembra a unas 2400 r.p.m.

El principio de operacidn de este tipo de compresores se describe a continuacidn :

En la parte inicial de aspiracion, un par de l6bulos alin no engranan. El gas fluye en ¢l
volumen formado entre los l6bulos y ¢l cuerpo de los rotores hasta que aquellos estan
completamente engranados, tal y como se muestra en la FIG. II1. 14.

El gas introducido entre los rotores macho y hembra es desplazado tangencialmente a
presion de aspiracion constante ( ver FIG, 115 ).

Cuando comienzan a engranar los rotores en ¢l extremo de la entrada, el volumen se reduce
y ¢l gas mezclado en aceite es desplazado gradual y helicoidalmente, micntras
simultaneamente es comprimido hacia ¢l extremo de la descarga, cuando el punto de
engrane de los 10bulos se mueve axialmente como se ilustra en la FIG, IIL.16.

La descarga comienza cuando el volumen comprimido ha sido trasladado a la zona axial de
la abertura de descarga de la maquina y continua hasta que todo el gas es evacuado
completamente ( ver FIG. IIL17 ).

Como se ha descrito en las fases antes dichas el compresor de tornillo i‘cpitc continuamente
aspiracion, compresion y descarga de todas las entradas de los lobulos.

Este compresor no posce plato de vilvulas como en los compresores altemativos, por lo
que no existen ni desgastes ni vibraciones. Ademds su funcionamiento es estable y libre de
golpeteos, por lo que se garantiza un gran rendimiento, bajo cualquier condicion de
funcionamiento, tal como corresponde a un compresor de desplazamiento positivo,

El compresor instalado en nuestro sistema es de la marca Mycom Mayekawa, Modelo
N-200-SUG-MX del tipo paquete, esto s, que viene integrado con los -accesorios
necesarios para su comrecta operacion.

Las caracteristicas del operacion de este compresor se muestran en la TABLATI.C.

En la Fig. II1.18 se muestra un diagrama de los componentes de este paquete.

El gas que viene de los evaporadores es succionado por el compresor admitiéndose por el
filtro de succion en e} cual son eliminadas las particulas extrafias al gas refrigerante, con el
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geC 258.3 | 2373 | 2550 251.3 391.9 1 a54.7 [ 3871 | 3757
- 50C 2108 | 23471 210011 2381 3202 | 3508 | 319.2] 355.9
- 100C 1698 | 23220 §71.3| 2356 169.2) 241.0 | 258.2.( 3470 | 260.6 | 337.4 | 258.2 | 4603
35°C - 159C 1345 | 22991 138.0] 2140 13704 2213 2080 343.6 | 2102 3200 | 2093 { 3308
- 2°C 109.7] 2035( 109.7| 203.3 16741 304.2| 16771 304.0
- 259C 85.7| 1936 865 187.1 131,2] 28940 1325 | 2798
- 30°C 67.2| 1725 103.0 | 2579
- 359C 511 | 1598 78.6 | 2381
- 400C 37.9] 148.7 586 [ 2221
100C 618 | 2777 540.5 | 414.2
50C 3010 | 2735 297.2( 2905 456.6 | 40881 450.9( 434.2
00C | 247.60 | 2694 | 246.7| 2758 376.0 | 4028 [ 3746 | 4121 ;
- 59C | 20124 20571 202.7| 26i8 30591 397.2 | 308.21 3913 ) 3055 418.0
- 10°C 1609 | 2620 ] 164.7] 2488 | 1636 2578 1 24501 3017 ] 2508 37201 249.7] 3653
10 - 159 132,21 236.7 | 132.1 | 9237 201.6 | 3539 | 201.9| 354.6
- 209C 104.4( 2255 1053 2184 159.6 | 332.1°| 161,] 6.4
- 25°C g9l 2151 | 826 2013 124.2 ] 3217 1267 3009
- A0°C 63.7] 186. 979 2m.2
-~ 350C 48.0 | 1726 74,0 | 258,0
- 40°C 35.0 | 161.0 544 | 2406
10°C 348.0 | 31351 343.6( 3334 5279 | 468.8 | 52131 4964
50, 2085 [ 3080 287.3] 3170 438.1 | 460.6 | 4362 4739
0°C 2363 | 30281 237.9| 3005 3592 | 432.7 | 3616 4507 | 3585 | 484.2
- 5% 1909 | 2978 | 194.9] 207.0 ] 1935 | 2985 | 2006 | 4452 | 296.7| 4200 2054 | 446.2
- 10°C 1578 2735 | 1576 | 275.2 24051 4087 2408 | 4113
45°C - 15%C 1259 260.7 | 1268 | 253.6 102.4 | 3898 194.0 | -379:1
- 200C 98.81 249.1 1 100.6 { 233.9 15147 3723 | 1842 | 349.7
- 259C 7051 2161 1205 3231
- 409C 599 | 200.1 924 | 299.2
- B 4.6 | 186.2 69.0 | 2783
-~ 40°C 3201 1740 498 26°‘LJ

TABLA 1I1.C CARACTERISTICAS DE OPERACION DEL COMPRESOR N-200-SU,
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fin de prevenir un dafio a los rotores de dicho compresor, el gas es mezclado con el aceite
en el cuerpo del compresor en la etapa de compresion, dicho aceite le sirve como lubricante
y ambos fluidos son descargados hacia el separador de aceite en el cual se separan ambos
depositandose el aceite en el fondo de dicho tanque. El aceite ¢s succionado por una bomba
de engranes helicoidales, previamente siendo filtrado por el elemento No 10, el aceite es
forzado a entrar en ¢l enfriador de aceite No 6 para posteriormente salir y ser filtrado
nuevamente por uno de los dos filtro de descarga de aceite No 5 ( quedando el otro en
Stand by ).

Una vez filtrado y frio el aceite es inyectado tanto a los rotores como a los cojinetes, sello
vy lubricacidn en general, cabe hacer notar que de aqui es tomada la derivacion para el
accionamiento del control de capacidad el cual es lubricado y se describira posterionmente.
La presidn de aceite deberd sostenerse de 2 a 3 Kg/cm2 manométricos arriba de la presion
de descarga del gas refrigerante.

Debido a la separacion de varios fluidos en el separador de aceite, ¢l gas refrigerante en
estado gaseoso es entregado al sistema de condensacion pasando por una valvula de
retencion para prevenir la contrapresion del cabezal de descarga

La denominacion o nomenclatura de los modelos del compresor tornillo, segin el
fabricante, es Ia que se muestra mediante un ejemplo en la FIG. 11.19. Lo que nos lleva a
identificar al equipo instalado como un compresor para Amoniaco ( NHj ), con un
didmetro de sus rotores de 250 mm del tipo corto y asimétricos, con la dcsczirga de
refrigerante vertical, una relacion de volumen "M" y del tipo Mycomixer.

NOTA : Segin las condiciones de funcionamiento, cada tamafio de compresor de tornillo
puede Hevar tres tipos de rotores, L, M o H de acuerdo con la relacion volumétrica de
disefio,

El valor de la relacion volumétrica, V es la siguiente :

L =26
M= 36
H =158
En donde :

Volumen de gas atrapado cuando comienza la compresion
Volumcg de Ja misma canfidad de gas cuando comienza Ia descarga
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FIG. 11l.19 DENOMINACION DE LOS MODELOS DE
‘COMPRESORES TORNILLO.
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Control de capacidad

El compresor tipo tomillo es distinto que el piston, porque tiene un mecanismo de
regulacion de 1a capacidad del 10 % al 100 % sin escala. Este mecanismo funciona por el
movimiento del piston descargador, cuyo detalle estd mostrado en la FIG. 111.20

El control de capacidad se efectiia mediante una valvula de corredera que se traslada
paralelamente al eje del rotor, modificando el area de entrada en ¢l extremo del cuerpo de
los rotores. Esto alarga o acorta zonas de compresion del rotor y ademads provoca el retorno
del gas al lado de aspiracion, segin la situacion de dicha corredera. En la FIG. 1121 se
muestra un detalle de el mecanismo de control de capacidad.

Comgpresor Reciprocante :

El compresor reciprocante es una maquina que opera bajo el principio de desplazamiento
pasitivo, 12 marca de el compresor instalado es Mycom Mayekawa modelo 8B; el
fabricante de este tipo de compresores tiene dos modelos basicos, que son €l tipo A de

95 mm de didmetro del piston y 76 mm de carrera, y ¢l modelo B de 130 mm de didmetro
y 100 mm de carrera,

A diferencia de los compresores convencionales de accion simple, este compresor de
cilindros multiples es de tamafio reducido y ligero en peso, permitiendo reducir al minimo
el drea de piso necesaria por unidad de capacidad.

Cuenta con un mecanismo descargador que controla automaticamente la capacidad- del
compresor mientras estd funcionando, y al ponerlo en marcha reduce autométicamente la .
carga y ¢l par de arranque. A diferencia del control de capacidad del compresor tipo
tomnillo, este solamente puede reducir Ja capacidad de manera discontinua a 75 %y 50 %.
El mecanismo de compresion del gas refrigerante funciona de la siguiente forma ; ( ver
FIG, 1L22)

El gas refrigerante que viene del evaporador entra en Ia trampa de basuras ( 2 ) a través de
la valvula de cierre de la succion (1 ). La malla colocada en el interior dela trampa recoge
las basuras gruesas del gas de succion, y s¢ limpia perfectamente al pasar a trav‘ésﬂdcl filtro
de succidn ( 3 ), entrando a la cimara de succion del monoblock (4 ).

Cuando e piston inicia su carrera de succion, baja la presion dentro de la camisa del
cilindro ( 6 ), permitiendo que el gas de 1a cimara de succion, levante el plato de 1a vilvula -
de succion  ( 7)y se introduzca dentro de la camisa,

Cuando se inicia la compresién, se cierra ¢l plato de la valvula de succion aumentando la -

presion.
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FIG. .20 DETALLE DEL PISTON DESCARGADOR DEL CONTROL DE
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FIG. 11l.21 MECANISMO DEL CONTROL DE CAPACIDAD.
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FIG. lll.22 MECANISMO DE OPERACION EN UN COMPRESOR RECIPROCANTE..
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-t

Cuando la presion de gas llega a ser mayor que la presion de la seccion de descarga, el gas
comprimido empuja al plato de la valvula de descarga y pasa a la seccion de descarga
prosiguiendo por el codo ( 9 ) hacia el condensador.

Las caracteristicas de operacion de este compresor se muestran en fa TABLA LD,
Ademas en las FIG. 11123 y FIG. I1.24 se muestran los detalles de las vilvulas de retencion
horizontal y vertical respectivamente, que se utilizan en la industria,
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COMPRESOR MYCOM NWV-8B 130 mm x 100 mm x 8 C(ILIKDROS

Deaplazamiento 446 Omd/h B0 Tmd/h 873.4m3/h 837.1m3/h T00.8m3/h T64.6m3/h
Velocidad 00 RPM | B0 RPM | BOORPM | 1000 REM | 100 RPM | 1200 RPM

Temperalurn T

de conden. Tompersturs
mcién | da eviporscién | Tons DHP | Tons BHP | Tora. BHP | Tone BHP | Tom. BHP | Tons. BHP
8¢, ¢ @R | i1 M2 | 1002 v | 1814 1008 | 2018 1217 | 217 100 | 2008 1480
0°C, 3P | 161 A7 | 1308 1003 | 1480 1128 | 1ead 1253 [ 1800 1378 [ 1073 1804
— 8°C. | X°F.) 0.2 86D 6.6 B4 1e.o 1118 1332 1242 HeB 1.6 150.8 340.0
XC, =100, U WeRD | s s 2, 081 [ 850 1081 | 1005 1200 | 1.2 1821 | 1708 1
oor1 |- ( eFr | sl w F ‘m 64 1010 | 898 131 | 22 1204 | 1006 187
-2, (= ur./\z\ 7.8 Ji \.)/m o5 1m0 | 70 10 | M4 s
—28°C, (-1\3*?.\ as)(m‘o o'l /JI‘P‘ 1o ,@.: M3 | 890 1007 | ma 1
—0°C, Qz-‘m’ ) 'm"‘m {1‘ oo wd, A, 11.1 ,ux o0
I xp(z N ( s m\ 125.8 \n‘:‘)foc 2100 1833 | 200 1073
o R s o \{w/ uou\z.n 1080 10.0 | LT 1830 | 178 1680
~boC_ (/20 | 80w |l )oas 139 x\n.s,_‘ N2y 1883 | 1380 1688 | 1816 1024
asec, -wd'é Cer Ho.iiboféi’lma)xoh oo neal {00 1246 | 104 s | ams e
Wik f—1ec,” \('r H1 me /en 959 703 u}r.ouﬂ ‘7{.: 100 | &9 1310 | w7 109
PG, i 4°\r‘\ \ T /m\m\ Ly og{l mwoeo 850 108 | 715 137
~BCh- =R w00 @ | 83 Tl w s, |fa Jra | as wone | e
. e ot

—0°C 1/22 r.il( .54‘%‘31 24 Mu,o :a:) "3\.: 7&/9\ i t{u M1 me | oaaoms
sC. 4\4;*'?.1 J'ﬂ.{b\tl&é;‘ TTRITA c\u’o 17 |t 1082 W04 1707 | 2188 1802
oc 1 wer) | afrhoss | ates i L:c kse} MA2 120 | 1630 17.2 | 1m8 1M
—8C. PF) w.trwxj 3 ne.‘:\ 92 1310, B401 165 | 1310, 101 | 169 14
W - o wﬁi/ £198 " 111009 | Be 12007] man pee | 12 103 | 26 1ms
NOF)  [—18%C. ( 8°F) dohl [s o[ eso oo Sy nios | 126 s | e 1w | w0 wos
~°C, - F3 | 82 Wl | 48 004 | 400 1007 | 648 30 | 800 1243 | s 1
~2C. (~13F.) MgLT T4 | 318 w04 | 254 908 | 208 10083 435 1008 | 474 12048

~J0°C, (—=22F.) 103 009 220 0.0 248 T8 ns 81.0\ 0.3 987 .0 1044

8°C, ( 4I°F 118.7 12018 | 1856 300.2 | 1526 1568 | 1608 1730 | 188.8 191.4 | 2005 2008
0°C. ( 3°F. 009 110.6 | 109.0 1364 | 1168 1837 | 1208 370.8 | 142.8 1870 | 1558 2050
- 8°C. ( 2°F) 764 140 B7.¢ 1242 B8 14053 | 100.2 3628 | 120, 1M1 ]| 131.0 (1064
45°C. =10°C.  ( 4*F} 627 104.6 Ny 1208 798 1887 86,8 180.8 98.6 1850 | 107.8 1810
1110°P.3 =-16%C.  ( .B°F)) (L I TR 81.5 1088 880 122.0 844 1358 7.8 W2 7.3 1827
~20°C,  (— ¢°F} M2 e8a 3.1 1014 “o 114l o 144 5.8 1398 57 1522
B ~25°C.  (—~I13°F.} 240 .2 284 08 320 1019 a5 1122 3y A8 2.8 138
—3°C  (—22°F.) 169 681 193 168 217 850 41 M 24.5 103.8 289 1133

NOTAS:

1.—Tom. = Toneladss de Refrigeracién,
1 Tonelada de relrigerscién = 3,024 K cal./hor = 12,000 BTU/hots,
1TH P. = 0.M68 KWL

2.—La potencis s} freno, BLHLP, no Induys la pérdids por (ransmisién de banda.

»
¥ '8.—lod valores que aparecen en gris se proparcionan Unlcaments pere Interpolscién, Pa condiclones normslss.. na oﬁcn
presor s oundiciones Que dem una tatén de compresidn mayor de B1, ni uns preeidn de descargs mayor ‘o 18 mﬂ

TABLA IIl.D CARACTERISTICAS DE OPERACION DEI. COMPRESOR RECIPROCANTE |
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CAPITULO TV

CALCULO DE LOS PARAMETROS OPTIMOS DEL SISTEMA

CAPACIDAD DE LOS EVAPORADORES

Suponiendo que la capacidad de los evaporadores instalados en las camaras cumplen con
las condiciones de operacion requeridas, y apoyandose en las figuras de la FIG. II1.2 a la
FIG.IIL8, se obtuvo a tabla IV, A, en donde se muestra la capacidad de los evaporadores
por cdmara, de acuerdo al rango de temperaturas a mantener y a la capacidad total de las

camaras de conservacion y de congelacion.

OBSERVACIONES Y CONSIDERACIONES PARA LA ELABORACION DEL
DIAGRAMA P - H DEL SISTEMA

Apoyandose en el diagrama de la figura 111 11, en la tabla IV.A y en Ia operacion de los
evaporadores, se aplicardn las siguientes observaciones y consideraciones :

a) Tomando en cuenta que debido a la resistencia térmica de los materiales, existe una
diferencia de temperaturas de aproximadamente 5 °C (AT = 5 ° C), entre la temperatura
del refrigerante y el aire que circula por el exterior de los tubos y aletas. Se puede obtener
la temperatura del refrigerante mediante la formulas siguientes

Despejando :

Donde :
AT .- Diferencia de temperatura

Team~ Temperatura de Ia camara
Trer~ Temperatura del refrigerante,
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b) Como va se menciono en el Capitulo I, a la salida de los evaporadores se encuentra una
valvula reguladora de presion que es la encargada de mantener la presion y temperatura de

operacion del refrigerante.

En las cdmaras de congelacion, actualmente estas valvulas estin totalmente abiertas

( manualmente ), va que la presion de succion del compresor de la primera etapa comanda
estas temperaturas,

El hecho de contar con estas valvulas en congelacion, hace suponer que los compresores
pueden mantener aun temperaturas mds bajas y por consiguiente son de capacidad mayor a
Ia del sistema; lo cual implica un costo inicial alto. Este costo se podria haber reducido
manteniendo las temperaturas de operacion satisfactoriamente con compresores de menor
costo v capacidad, lo que implica motores eléctricos méas pequefios ¥ por consiguiente
consumos de energia eléctrica menores.

En todas las camaras se cuenta con valvulas reguladoras de presion e interruptores de
temperatura, que de diferente forma cumplen la misma funcion; esto podria justificarse si
se manejaran varias presiones de operacion en congelacion, tal y como se vera en el inciso
"e" aplicado a las camaras de conservacion; pero en este caso especifico no es
recomendable colocar vatvulas reguladoras de presion en congelacion.

¢) Para la elaboracion del diagrama Presion - Entalpia ( P- h en lo sucesivo ) del sistema, se
considerard la no existencia de dichas vélvulas en las salidas de los cvaporadores de
congelacion y se tomara la temperatura mas baja a mantener; controlando la températura
con los interruptores de temperatura que detendran la alimentacion de liquido a los
evaporadores por medio de vilvulas solenoides.

Los rangos de operacion de las camaras de congelacion oscilan dentro del siguiente rango -
principal <19 ©C <T g4pp < - 22 °C. Tomando la temperatura mds baja y sustituyendola
en la ecuacion IV.b sc obtiene :

Tor= - 21°C - 5°C = - 26 °C

Como esta temperatura quedaria muy justa y considerando anomalias, mala operacion por
parte de los usuarios de las cAmaras y condiciones ambientales severas que no podrian
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permitir ¢l buen funcionamiento de las mismas, se tomaran 5°C mas abajo de esta {iltima
temperatura, por lo tanto se tiene :

Tre=-26°C-5°C = - 31°C.
d) En las camaras de conservacion, en general los rangos de temperaturas a maniener caen
dentro de los siguientes rangos principales :

1)de-1°C a +4°C,y

2) de 10°Ca + 12°C,
Tomando las temperaturas mas bajas de cada uno y sustituyéndolos en la formula IV.b se
obtiene :

3) Tpepy = - 1°C - 5°C = «6°C

4) Tiepo = +10°C- 5°C = +5°C
De igual forma que en el inciso anterior se consideraran 5°C mas abajo

Trery =~ 6°C-5°C=-11°C

Tpepz =+ 5°C-5°C= 0°C.

y se controlardn con interruptores de temperatura y valvulas solenoides de alimentacion de
refrigerante liquido.

¢) En ¢l caso de las cdmaras de refrigeracion, se puede observar que se tendran que
manejar dos presiones de operacion diferentes y una sola presion de succion QOnxandada.
por los compresores de Ja segunda etapa; en donde si se tendrd que hacer uso de las
valvulas reguladoras de presion para las camaras de mas alta temperatura 'y que son las.
niimero 6 y 11, que deben de trabajar de +10 a +12 °C,
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f) La temperatura para la condensacion del refrigerante y otros datos, son tomados de la
lista de temperaturas de disefio para la Repiiblica Mexicana editada por ABE Refrigeracion
y son los siguientes :

Tbs =32 °C
Tbh ~ 17 °C
Altura SNM = 2309 m

g) Las capacidades de los evaporadores fueron tomados de 1a tabla IV.a ( manuales del
fabricante RECOLD ).

El diagrama P - h del sistema de¢ doble etapa de compresion de vapor se muestra en la
FIG.IV.1, el cual se considera con las vélvulas reguladoras de presion totalmente abiertas
en congelacion y en las cimaras de conservacion que operan de -1 a +4 °C, ya que como se¢
menciond en el tema anterior es como se encuentra actualmente.

Es importante aclarar que estos calculos se realizardn en basc a las consideraciones antes
mencionadas, haciendo hincapi¢ en la exclusion de las vatvulas reguladoras de presion que
no se¢ utilizan por considerar a 1a temperatura de congelacion como la mas baja a mantener
( claro estd que con un factor que nos da una temperatura menor ).

Donde :
P cond -~ Presion de condensacion,
P gist -» Presion de distribucion ( comandada por el recipiente de presion
controlada ),
P tons 1 -~ Presion de conservacion 1 ( cimaras de 10 a 12 °C)
P cons 2 - Presion de conservacion 2 ( cmaras de -1 a +4 °C)
P cong -~ Presion de congelacion

NOTA.- Estas y todas la presiones en esta tesis se encuentran en unidades absolutas y en el
Sistema Internacional.

El diagrama de la FIG. IV.1 est4 elaborado de acuerdo al diagrama de flujo de la FIG.IIL11
en donde no se sefialan los puntos del 14 al 20 por ser un diagramé de la sala de miquinas
sin incluir las camaras de refrigeracion.
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En Ia FIG. IV.1 sc observa una linea segmentada que corresponde al proceso de 7 a 7', ¢l
cual representa las expansiones cuando el sistema alin no recircula liquido y cuando lo
hace.

También si observamos los procesos de 9 a 10 y de 11 a 12, que corresponden al bombeo
de liquido saturado proveniente de los recipientes acumuladores de succion de las cdmaras

( congelacion y conservacion respectivamente ), y que al pasar a la presion del tanque
interenfriador se convierten en liquido subenfriado, se puede apreciar que dichos flujos se
mezclan con el liquido saturado proveniente de los condensadores, formando el punto 13;
este punto corresponde al estado del flujo antes de los evaporadores y nos proporciona,
como ya se vio en el capitulo II, un incremento en los Efectos Refrigerantes del sistema en
sus diferentes presiones de operacion,

Debido a la complejidad del Diagrama de flujo de la sala de méquinas y a la gran cantidad
de evaporadores en las cimaras, se considerard un solo evaporador por cada presion de
operacion, y que representa la capacidad de los demas.

Con esta pequefia consideracion que nos facilita la comprension y simplificacion del
diagrama, sc obtiene el diagrama de flujo de la FIG. IV.2

De igual manera, eliminando los procesos de bombeo de liquido subenfriado (de 9 a 10y
de 11 a 12), y el proceso de expansion de 7 a 7', el diagrama P - h correspondiente es el
que se muestra en la FIG. IV.3.

NOTA: Los procesos de 9a 10 y de 11 a 12 se omiten no por dejar de ser importantes, ya
que con ellos se calcula el punto 13, pero no son representativos. y complican mas el
calculo,

CALCULO DE ENTALPIAS

Punto 1
Con P = 1.137 bar en tablas de liquido y vapor saturado, ( REFERENCIAS ) se tiene :

hg=h; =335.37 Kealkkg

S, =5 = 1.3859 Kealkg- K
« hy=335.3TKcallkg
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Punto 2

Con P = 2.79 bar en tablas de vapor sobrecalentado y haciendo la siguiente consideracion
Sf‘Sﬁ 1.3859 }\CﬂH\g
Se tiene después de algunas interpolaciones que:

hy= 362,79 Kcal'kg
. hy= 362.79 Keal/Kg

Punto 3
Para poder encontrar ¢l valor de la entalpia en este punto, es necesario realizar algunos
calculos sobre balances de masa y energia, los cuales se presenta en paginas subsecuentes.

Punto 4
Debido a que se desconoce el valor de h; y por consiguiente el valor de la entropia del
mismo punto, no se puede obtener el valor de la entalpia hy. ya que :

Punto §
Con P = 12,36 bar v en tablas de liquido y vapor saturados se tiene :

hf=hs= 79.48 Keal/Kg
» hg= 79.48 Kcal/Kg,

Punto 6
Como hs = hg se ticne .

ho':hf,:: 79.48 Kcal.’Kg
~hg =79.48 Kcal’/Kg.
Punto 7
Con P= 5.88 bar y en tablas de liquido v vapor saturados, se tiene :

hp=hy= 52.98 Kcal/Kg
=~ Dy = 5298 Keal/Kg
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Punto 8
Debido a que el proceso de S a 8 es isoenltilpico se realiza la siguiente consideracion :

hS—_—hb':hS:: 79.48 KCBVKg
~hg = 79.48 Keal/Kg.

Punto 9
Con P=1.137 bar y en tablas de liquido y vapor saturados, se tiene :

h=hy= 9.62 Kcal/Kg
~hg = 9.62 Kcal/Kg.

Punto 10

El liquido saturado proveniente del tanque acumulador de baja y que no se¢ evapord en las
camaras es recirculado hacia e} tanque de presion controlada mediante Ias trampas recircu-
ladoras, proceso que se considera isoentdlpico, convirtiéndose en liquido subenfriado al
pasar de la presion de} acumulador ( 1,137 bar ) a la del tanque de presion controlada

(5.88 bar ),

Por lo que se tiene ;
hl():hg: 9.62 KCZlVKg
.'.h]g =9.62 Kcal/Kg
Punto 11
Con P= 2,79 y en tablas de liquido y vapor saturados, se tiene :

hi=hy (= 341.23 KcalKg ,
~hyy =31.23 KealKg.
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Punto 12
De igual forma que en el punto 10 existe una recirculacion de liquido, asi mismo sucede en

este punto pero a diferentes presiones, por lo que se tiene :

h“=h]2= 31.23 Kcal/Kg
~.hyy = 31.23 Keal/Kg,

Punto 17
Con P= 4.292 bar y en tablas de liquido y vapor saturados, se tiene :

hg=h)7= 345 Kcal/Kg
s hyp = 345 KealKg,

Punto 22
Con P= 5,88 bar y en tablas de liquido y vaper saturados, se tiene :

hg=hy,= 347.07 Kcal/Kg
o h22=34707 Kcal/Kg.

Punto 23
Este punto es el producto de la expansion proveniente del punto 22 y que s¢ leva a cabo en

el tanque interenfriador, por lo que se considera una expansion isoentélpica,
h22=h23= 347.07 KcallKg

~hy3=347.07 Keal/Kg,

Punto 24
Con P = 2.79 bar y en tablas de liquido y vapor saturados, se tiene :

hg=h24= 341.98 Kcal/Kg
- hy4=341.98 Kcal/Kg,
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Los demas valores energéticos que no se encuentran en los anteriores tienen que ser
obtenidos mediante la solucion de las ecuaciones de balances de masa y energia que se
verdn en el tema siguiente. En estas ccuaciones se encuentran varias incdgnitas que tienen ¢l
mismo valor que otras, por lo que, para no generar un numero excesivo de €stas se
simplificaron de acuerdo a las siguientes igualdades

ny =my
my = my = ms

my = o

mp =mp
mpg=my;=mg
mys=mg

m)¢ = Mag

M2 = My3

hg =hg = hg

hgy = hy3
hj7=hg

i3 =hyg=hs=hg

BALANCES DE MASA Y ENERGIA,

a) Mezcla de fluyjo en el punto 13 :

m3= Mg + Mg + My e, 1)

b d

myzhy3 = mpphpy + mghyg + Myhy i (2).

.

vt ke b e v et e a e

myy = Mg + Mps + Mg e revensrnnes verersaves eerenraes (3)
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b) Distribucion de liguido en €l punto 15

e (4)
c) Balances en ¢l Tanque de presion controlada :
g = M + g3 o (3)
mghg = myhy * T (6)
d) Mezela de flujos en ¢l punto 21:
g = Mg + TS o (7)
my; gy = mpahy7 ¥ T R (8)
¢) Balances en ¢l Tanque Interenfriador |
my * My T M +omg t = Mg F Y e eie(9)
= myhy + mpphyp e (10)

my by + Mp3haz T M hy +mghg



f) Balances en el Acumulador de Succion de Baja

mléhzo = mlhl + mlohg ....................................................... (12)

g) Evaporadores de congelacion :

my (hl - ]113 ) = 9168.77 Kcal/min ..oovveevevvrenriorrnreinrorireasesessones (13)

h) Evaporadores de Conservacion (102 12°C):

Mgy7 (hyp=hy3) = 319183 KalMin ovosevvsssrsironos Ty

i) Evaporadores de Conservacién (-1 a 4°C):

mglg (h24'h13) = 5187.17 Kcal/min .......cconvevvivrnevinnsinninnnnd( 15)

j) Balance en ¢l punto 6 :

H2



SOLUCION Y OBTENCION DE LOS FLUJOS MASICOS Y ENTALPIAS
FALTANTES

Después de analizar las dieciséis ecuaciones derivadas de los diversos balances de masa y
energia, y tratando de solucionarlas; se concluye que es indispensable conocer €l valor de la

entalpia en el punto 13, ya que es ¢l pardmetro basico para obtener las demds incognitas
dependientes de este valor.

Analizando el posible rango de valores que puede adoptar la entalpia del punto 13 y con
ayuda del diagrama P - h simplificado, sabemos que en este punto se mezclan los flujos
provenientes de la trampa recirculadora de baja ( myg ), de la trampa recirculadora de
intermedia ( my; ) y de la salida del tanque de presion controlada ( my ) los cuales al
mezclarse proporcionan el flujo en dicho punto, obteniéndose niveles energéticos de ésta
mezcla diferentes a los parametros de entrada,

De acuerdo con cste razonamiento, podemos considerar que el valor minimo que puede
adoptar hy3 es ¢l valor de la entalpia en ¢l punto 10 y que el valor miximo no puede ser
mayor que el del punto 7. Por lo tanto, ¢l rango de posibles valores de h); es::

9.62 Kcal/Kg < hyy 2 52.98 Kcal/Kg.

Es importante comprender que cuanto mis pequeiio sea ¢l valor de esta entalpia, el efecto

refrigerante serd mayor lo que nos proporciona un alto coeficiente de ﬁincionaymivcnto, ‘pero
implica que las dimensiones de los equipos crezcan desorbitadamente.

Debido a la complejidad de realizar diferenciales de las ecuaciones que involucran al punto

13 y tener que realizar suposiciones de otros valores que también son incognitas, decidi

solucionar estas ecuaciones por medio de tanteos partivcndo del valor mis pequeqio del’
rango y seccionandolo en 9 valores, que son los siguientes:

9.62 Kcal/Kg.
15 KealKg.
20.4 KcalKg,
25.8 Kcal/Kg
31.23 KcalKg.
36.6 Kcalkg,
42 KcalKg,
47.4 Kcal/Kg,
52.9 Kcal/Kg.
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Tomando hj3= 9.62 Keal'kg :

Al tomar este valor, estamos suponiendo que toda Ja mezcla resultante tiene el valor
energético de la entalpia de liquido saturado a la presion de baja, lo cual implica que los
flujos my, y m4 son igual a cero para que las ecuaciones ( 1 ) y (2 ) se puedan cumplir; lo
cual ¢s falso.
si mj3 = my = 0, Entonces :

my3 = myg

my3 hy3 = myp hyg

womyy = myg Yy hyz =y

lo cual es falso, ya que my# m;#0.

También estariamos diciendo que el valor de el efecto refrigerante de baja es igual al valor
de la entalpia de vaporizacion (hgp) a la presion de baja, lo cual es también falso,

E.R# hfg.

Tomando by 3= ] 15 Keal’Kg :

Sustituyendo hy5 en la ec. (13) se tiene :
m; =9168,77/(335.37 - 15) = 28.62
<.my = 28,62 Kg/min.
Como en la practica se considera que en un sistema de liquido recirculado la cantidad de

refrigerantc que se evapora es una tercera. parte del liquido que entra al evaporador, ;
entonces se tiene :

,nevap = mtot/3 ............ ur..-...........-.-nn.;(W’-c)

Sustituyendo variables en ( IV.c ) se tiene :
m = ,mm/ 3

Despejando :
mjg = 3m,
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Sustituyendo valores :
mys = 3(28.62) = 8586
SMye = 85.80 Kg/mm
Sustituyendo mygenlaec. (11):
myg = mp + My
myg = myg - My
85.86 - 28.62 = 57.24
My = 57.24 Kg/min.

[

myo

Sustituyendo my, myg y mygenlaec. (12):
hgg = (myhy + myghg )/ myg
hyo= { 28.62 (335.37) + 57.24 9.62) } / 85.86 = 1182
~hyg = 118.2 Keal/Kg,
Sustituyendo hyy enla ec. (17 ):
mgo = 5187.17/(34198- 15) = 15.86

~.Dgye = 15.86 Kg/min.

Sustituyendo variables en (IV.c ):

mgg = mys/3
my5 = 3mgg
mys = 3(15.86) =47.6
+.my5 =47.6 keg/min,

Como :

h = by + X hggeccmmmesinssssisresn (Iv.d)
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Aplicando esta tltima cc. al punto 19, se tiene .
hjg = g + Xy hggo

Ademas:

Sustituyendo valores en esta Gltima :
X)g = mglg / myg = 0.33

Sustituyendo Xjg enlaec. (IV.d):

hyg = hyo + (0.33) hyy
De tablas :

hpe = 31.23 Keal/Kg,

hiro = 341.98 KealKg,
Sustituvendo estos valores en la ecuacion anterior :

hjo = 31.23 + (0.33) (341.98) = 145.22
"'hl9 =145.22 KC&VKg

Sustituyendo hyjenlaec. (15):

Mgy = 3191.83/(345-15) =9.67 |
A7 = 9.67 Ke/min. -

Aplicando nuevamente (IV.c ):
myy = 3mg7
myy = 3(9.67) =29
<.myy = 29 Kg/min,
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Aplicando (IV.d ) al punto 17 :
hy7 = hf)y + Xy7hg)g
Aplicando (IV.e ) al punto 17 .

X7 =mg7/myy
Xl7= 9.67/29= 0.33

De tablas :
hgy = 43.28 Keal/kg.
hfg = 345 Keal/Kg.

Sustituyendo estos valores en la cc. de la entalpfa del punto 17

hyy = 43.28 + (0.33) (345) = 158.28
.'.h” = 158.28 Kcang

Sustituyendo my4, mysymygenlaec. (3):

my3 = 29 +47.6+85.86 = 162.46.
~my3 = 162.46 Keal/Kg.

Despejando moy de laec. (1)
My = M3~ Mg = M eersroneriecescisssossonnnnens (V).
Sustituyendo (IV.f)en(2):
my3 hy3 =myp by + myg hyg + (my3 - myg-mys) byg
myp (hy-hyp) = myghyo+ myzhy-myghy-my3 by
Despejando :

my; =[{myg(hyo-hy)+myz(hy-ky3)]/ (hy-hyy)
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Sustituyendo valores :

myy = [57.24 (9.62-52.98 )+ 16246 (52.98-15)]/(52.98 - 31.23 ) = 169.57
~myq = 169.57 Kg/min.

Sustituyendo my, enla ec, (IV.f):

m, = 162.46 - 57.24 - 169.57 = -64.35

Este resultado negativo, nos indica que el flujo de refrigerante en el punto 7 es el inverso al
que se habia supuesto, esto es, el flujo en este punto esta entrando en fugar de salir, lo cudl
es ilogico.

Por Jo tanto se descarta el valor de hj3 = 15 Kcal/Kg y se procede a continuar los

calculos con los siete valores restantes.

Tomando hyy_= 20.4 Kcalke,

Siguiendo los mismos célculos que con el valor anterior de h;3, se tiene :

m; = 29.11 Kg/min
myg = 87.33 Kg/min
myg = 58.22 Kg/min
hzo = 118,2 Kcal/Kg
mg;o = 16.13 Kg/min
mys = 48.39 Kg/min
hyo = 145.22 Kcalimin
mgyy = 983Kg/min
myy = 29.5 Kg/min
hy; = 158.28 KcalKg
m; = 165.22 Kg/min
myy = 131.42 Kg/mm
mg = ;2442
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Tomando en cuenta que este valor es negativo, asumimos la misma conclusion que en los
calculos anteriores. Por lo que hasta ahora podemos obtener la siguiente conclusion general:

~ hy3 > 20.4 KealKe,

Tomando hy; = 25.8 Kealkg :
Con este valor tenemos los siguientes resultados

m; = 29.62 Kg/min
m;; = 88.86 Kg/min
m;, = 59.24 Kg/min
hyp = 118.2 Kcal/Kg
mgyg = 16.4 Kg/min
mys = 49.22 Kg/min
hyg = 145.22 Kcal/Kg
mgy7 = 10 Kg/min
my4 = 30 Kg/min
hj; = 158,28 Kcal/Kg
mypg = 168.08 Kg/rrun
mjp = 91.94 Kg/min
mp = 16.9Kg/min

Este wltimo valor nos indica que el flujo en ¢l tanque de presion controlada es hacia afiiera,
tal y como lo supusimos, por lo que podemos continuar con los calculos de los parimetros :

Sustituyendo (10)en(5):
mg = my + 0,09 Mgvivrinnciceniiinninins (IV.g)

Despejando :
mg(1-009) = my

Mg = 10987 Murrvorssessrsssssssrsienn (IVh)
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Sustituyendo moen (IV.h):

Sustituyendo mgen (5 ) :

Sustituyendo my; ymysen (7 ):

Despejando de laec. (8):
hy)

Sustituyendo valores :

Para poder determinar las incognitas restantes, se requicre conocer el valor de la entalpia en

mg

1.0987 (16.9)
18.57 Kg/min

]

i

my, = 0.09 (18.57) = 1.67
my3 = 1.67 Kg/min
my, = 30 + 49.22 = 79.22

my; = 79.22 Kg/mm

= [myghyy + myshye )/ my,

[30(158.28) + 49,22 (145.22) }]/79.22
150,16 Kcal/Kg,

hz]
th

L]

el punto 3, el cual obtengo de la siguiente manera ;

Analizando los flujos en el tanque interenfriador podemos observar que los Gnicos flujos de
vapor sobrecalentado son my3 Y my , de los cuales ¢l primero se mezcla con los vapores

saturados de los flujos my; v mg, y con ¢l vapor saturado proveniente del enfriamiento de la
descarga de la primera etapa (m;). por lo que pddemos.suponer‘qué ¢l Vapor del punto 3 es
un vapor saturado, Con esta suposicion estamos diciendo que al mezclarse ‘todos los
vapores provenientes de los flujos de entrada al tanque interenfriador, oblenemos un vapor

saturado que es succionado por los compresores de la segunda etapa, absorbiendo los:

vapores saturados al sobrecalentado def flujo mss,
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Punto 3
ConP = 2.9 bar y en tablas de liquido v vapor saturados se tienc :
hy = hy, = 341.98 Kealkg
Despejando my de laec. (9):
my = My + My3 T M)+ Mg = M, (IV.k)
Sustituyendo (IV.k)en(10):
my) hyy + M3 hyy + my hy + mg hg = (myy + my3 +my + mg -myp ) hy -+ myp by

Agrupando :

mg(hs - hg) = myy hyy +myz by + my hy - myy hy - myg hy - my hy +myg by - myg by

mg (hy - hg ) = mg) (hy - ha) + my3 (hy3 - h3) +my (hy - ha) + myg (b3 - hyy)

Despejando mg :

mg ={myy(hy) - hy) + mialhys - ha) + my(hy - b) + myplhs - hy ) g - hg)..or.TV.D)

Sustituyendo valores :

_ 79.22(150.16-341.98) + 1.67(347.07-341.98) +29.62(362.79 - 341.98) + 91.94(341.98-31.23)
341.98-79.48 '

mg = 53.33 Kg/min

Sustituyendo mg y mgenlaec. (4):

my = 18.57 + 5333 = 719

i}

my = 71.9 Kg/min,
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omando hj;_=_31.23 Kcal'hg

fi

i

Realizando nuevamente los calculos anteriores con este valor de hy4 se obtuvieron los

siguicntes resultados

m; = 30,15 Kg/min
mg = 90.44 Kg/min
myy = 60.82 Kg/min
hyy = 118.27 Kcal’kg
mgyy < 16.7 I\g/mm
my5s = 50.07 Kg/min
hl9 = 145,22 Kcal’/Kg
mgy7 = 10.17 Kgl'min
my4 = 30.52 Kg/mm
hy; = 158.28 Kcal/Kg
m;3 = 171.03 Kg/min
my, = 49.78 Kg/min
m; = 60.43 Kg/min
mg = 66.4 Kg/min
msy3 = 5,98 Kg/min
my; = 80.59 Kg/min
hy; = 150.17 Keal/Kg
mg = 2.55 Kg/min
m; = 68.93 Kg/min

Tomando h;z_=_36.6 KeallKg:
Con este valor se obtuvieron los siguientes resultados

m; = 30.7 Kg'min
myg = 92.07 Kg/min
myo = 61.36 Kg/min
hyg = 118.24 Kcal/kg
mgjo = 16.98 Kg/min
mys = 51 Kg/min
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hjo = 145.22 Kcal/Kg
mg;7 = 10.35 Kg/min
my4 = 31.05 Kg/min
hyj7 = 158.28 Kcal’lkg
my3 = 174.12 Kg/min
m); = 8.8 Kg/min
my = 104 Kg/mm
mg = 114.23 Kg/min
my3 = 10.28 Kg/min
my; == 82.05 Kg/m
h2] = 150.16 KC&UKg
mg = - 46.9 I\g(mm

Este Gltimo parametro nos indica que el flujo sale del tanque interenfriador, lo cual es
imposible; por lo que el valor de hy3 debe ser menor que 36.6 KcalKg, lo que implica
que:

hy; <42 KealKg < 47.4 KealKg < 52.9 KcalKg,

Los cuales excluiremos en adelante como posibles valores, ya que la tendencia del valor
del flujo en ¢l punto 8 conforme aumenta el valor de hy 5 es decreciente,
Envirtud de este anilisis, el rango de valores de hy3 sera :

25.8 KealKg € hy3 £ 31.23 KealKguvnovvoorsonn A\ O

Para poder determinar el valor dptimo de hy4 sc deben hacer las siguientes consideraciones:
Consideracién N° 1 ;

Sabemos que mientras méis pequeio sea el valor de Ia entalpia en ¢l punto 13 més grande:
sera el efecto refrigerante.
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Debido a que ¢l valor de hyy se encuentra dentro del intervalo ( IV 1t ) volveremos a
seccionar el mismo en los siguientes valores :

25.8 Keal/Kg
26.8 KcalKg
28 Keal/Kg
29.1 Kcal/Kg
30.2 Kcal/Kg
31.23 Kcal/Kg

Para poder calcular €l valor Optimo de estos, s¢ incluiran dos pardmetros que nos lo
proporcionardn y que son, las dimensiones de las trampas recirculadoras de liquido, tanto
del interenfriador, como del acumulador de baja.

Para el primer valor ya s¢ calcularon los pardmetros anteriores, por lo que nos apoyaremos
en este para realizar los calculos de manera ilustrativa.

El esquema de construceion y funcionamiento de una trampa recirculadora se muestra en la
Figura (1.5 ). Como :

Pero también :

donde :

Q = Gasto volumétrico (m3 / min )

m = Flujo masico desplazado ( Kg/ min )

p = Densidad del liquido ( Kg / m® )

V = Volumen a desplazar ( m3)

t = tiempo de cada desplazamiento de liquido ( min
Igualando (IV.m )y (IV.n):
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Considerando la forma de la trampa como un cilindro :

V= (Thd2)/ b, (IV.o)
donde :
h = Longitud del cilindro (m )
d = Diametro interno del cilindro (m )

Sustituyendo ( IV.0 ) en (IV.ii ) :
mip = {(thdd/4 )/t

m/p = (nhd?)/4y

Despejando ;
d=[(4tm)/prh ] M, (IV.p)

Sustituyendo valores y subindices :

Trampa de baja .-
dp, = [ (4tmyp)/prh ] %
Considerando ;
{ = Smin
h=12m
p = 679Kgm3ala P = 1,137 bar.
Sustituyendo :

dp = [ (4)(5)(59.24) /m (679)(1)] %2
dy, = 0.68m

De esta misma forma se realizaron los calculos para los demas valores de hy3y se obtuvo Ja
siguiente tabla de resultados :
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VALORES DE hy,

Parametros 26.8 kealkg 28 KcallKg 29.1 Keal/Kg 30 Keal/Kg 30.5 Keal/Kg

my (Kg/min) 29.71 29.83 29.94 30.02 30.07
m) (Kg/min) 89.14 89.5 89.81 90.07 90.22
myq (Kg/min) 59.43 59.67 59.87 60.05 60.15
hyg (KcalKg) 118.2 111.34 118.2 118.2 118.2
mg;o(Kg/min) 16.46 16.52 16,58 16.63 16.65
my5 (Kg/min) 49.4 49.56 49.74 49.88 49.96
m)o (Kg/min) 145,22 145.22 145.22 145,22 145,22
mg,7(Kg/min) 10,03 10.07 10.1 10.13 10.15
m)4 (Kg/min) 30.09 30.2 30.31 304 30.45
hj7 (KealKg) 158,28 158.28 158.28 158.28 158.28
m3 (Kgmin) 168.63 169.26 169.86 170.35 170.63
m)y (Kg/min) 84.5 75.44 67.14 60.27 56.43
m; (Kg/min) 24.7 34,15 42.85 50.03 54
mg (Kg/min) 27.14 37.53 47.09 54.98 59.38
my3 (Kg/min) .44 3.38 4,23 4,95 5.34
my, (Kg/min) 79.5 79.76 80.05 80.28 80.41
hy) (Kcal/Kg) 150.16 150.16 150.16 150:16 150.16
mg (Kg/min) 44.3 3345 23.44 15.16 10.53:
m3 (Kg/min) 71.47 70.98 70.53 70.14 69.91
tisp.tb (min) 5 5 5 5 5
tdisp.l.i (mm) 5 10 10 10 10
dyp (m) 0.68 0.68 0.68 0.68 0.68
di (m) 117 1.1 1.04 0.98 0.96

Analizando Ia primer columna podemos decir que ¢l didmetro de la trampa recirculadora de
intermedia es demasiado grande para su fabricacion.

Si revisamos los resultados de la primera y segunda columnas podemos concluir que al
aumentar cl valor de h); gradualmente, el valor de myy pricticamente sigue siendo el
mismo y decrece el valor de m),, lo cual indica que si el valor de hj3 continua
aumentandose, my» seguird disminuyendo y por consiguiente también el valor del didmetro
de Ia trampa de intermedia.
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También como se puede observar, el valor del didmetro de la trampa de baja no cambia
con los diversos valores de hy3, por lo que nos enfocaremos a tratar de disminuir el valor
del diametro de la trampa del interentriador, de la siguiente manera :

Los parametros dentro de los calculos de esta trampa que pucden ser modificados son: h3,
t y/o h; de donde hy3 ya sc ha variado y se ha tomado ¢l valor de 1.2 m para h, ya que es
una longitud parecida a la de las trampas instaladas. El valor del tiempo de disparo de las
trampas no se ha variado porque también se tom0 de las trampas instaladas.

Descartaremos ahora Jos valores de hj en los que los didmetros de las trampas son muy
grandes, por lo que, el rango de operacion de esta incdgnita se reducira al siguiente:

28 Kcal’/Kg < hj3 2 31.23 Kcal/Kg

Ademds se variara el tiempo de disparo de esta trampa con el objeto de visualizar el

comportamiento del didmetro a diferentes entalpias.

Para h;3 = 28Kcal/Kg,t = 8minyh = 1.2m:

d, = 0.99m
Para hj3 = 29.1 Kcal/Kg,t = 8miny h = 1.2 m:

di = 093 m
Para h)3 = 30Kcal/Kg,t = §miny h = 1.2m

dy = 0.88m

Para hj3 = 30.5KcalKg,t = 8mint h = 1.2m:

dy = 085m

Para hj; = 31.23KcalKg,t = 8miny h = 1.2m:
dy = 0.8 m.

127



Reduciendo nuevamente el tiempo de disparoa ¢ S min, tenemos :

Conlys 28 KealKg
dj - 0.78m
Conhj3 = 29 Kcal'’Kg

dg - 0.74m
Conhyz = 30 Keal’Kg

dj ~ 07m
Conhyz = 30.5 Keal'kg

dy -~ 0.67m
Con hyy — 31.23 Keal'kg

dy 0.64dm

Los dos tltimos valores son de dimensiones congruentes para su fabricacion, por lo que los
tomaremos para continuar con los cilculos.

Con estos valores, buscamos en tablas de tuberias comerciales en acero cédula 80y se
encontrd que comercialmente el diametro nominal maximo es de 24", siendo su didmetro
interior de 54.77 em ( 21,56" ). Tal y como se puede ver en la tabla de Ia siguiente pagina.

Para poder determinar el valor correcto y optimo de la entalpia hy3 y de los demas
parametros es necesario asumir fa siguiente consideracion,

Consideracién 2 :

Como las trampas recirculadoras no deben de Henarse en su totalidad, debido a que debe
existir un espacio para el vapor a alta presion que desplazara af liquido, se considerara

un volumen que ocupe 3/4 del didametro del cuerpo horizontal, teniéndose que compensar
el volumen restante con la insercion de una pierna colectora y tramos de tuberia de

conexion, 1al y como se muestra en la FIG, IV .4

El volumen total a desplazar se obtiene de la siguiente manera ;

Vo = (Ad2D) 7 e, v V)
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Aplicando la consideracion 2 . se tiene :

Vp = (3/4)(;:(1‘2 h/4) +Vp ................................... (IV.r)

Vo= (Rdy? Lo/ 4) i (IVs)
Sustituvendo (IV.s Yen (IV.r):
Vp = GM)nd? h/d) + (rd2L, 14)
Factorizando :
Vo = (R/16) (3dP iy +4dp Ly ) e sinsns (IV.t)

Donde :
Vp = Volumen total a desplazar
Vp = Volumen de 1a piema
d, = Diametro de 1a trampa
hy = Longitud de la trampa
d, = Didmetro de la piéma
L, = Longitud de la pierna.

Igualando la cc. (IV.t) con (IV.q) que es la ecuacion de donde se parti6 para obtener el
diimetro de la trampa considerando un Ueno total de 1a misma, se tiene :

b

(Mdge? 4)(12) = (v 16)(3d2hy - 442 L)
Factorizando

1.2 degie? = (1 4)(3d7 by = 4y Lo e ccrnsscssennnn (IV.u)

Siendo d_y. ¢l valor del diametro calculado con los diferentes valores de by,
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Sustituvendo el didgmetro obtenido tomando hy;  30.5 Kcal'kg v el valor de d; =0.5477 m

tomado de tablas vy que va se comento renglones atras

1206777 (17 4)(305477)%(1.2) + 4d* Ly, )

dp” Ty [(1.2)(0.677)7 - 3 (0.5477)%(1.2) / 4]/ 4
d"L, (1.2 4) ((0.677)2 - (3:4)(0.547T)% )
di L, - 007 m?

Ahora sustituvendo el didmeno obenido tomando hyz - 31,23 Keal’ Kg y el mismo valor

de d; por razones expuestas anteriommente, se tivne
4 Lp  (L2H) ((0.636) - 314(0.5477)%)

d? Ly - 0.084 m?

Tomaremos este ltimo valor como ¢l mas conveniente, ya que cuanio menor sea ¢l

volumen de liguido en ta piema colectora menores serdn las dimensiones de la-misma,

Considerando L, 1 m

d,  0.232m

A este valor le corresponde un diametro nominal de 8" en ced 80, lo cual se considera un
poco impractico, debido a que debemos dejar una longitud mavor para asegurar que no.
pase vapor a alta presion al recipiente de presion controlada. o que implicaria una longitud
de la pierna aun mavor.
Considerando el siguiente didgmetro nominal de tuberia en ced. 80 (10") tencmos ;

Ly = 0.054/ (0.2428 )2

L, - 0916m

El cual consideramos como una longitud aceptable,



Realizando los mismos pasos para la obtencion de fas dimensiones de ta trampa de baja se y
considerando que el valor del didmetro caleulado no vario con los diversos valores de hys

s¢ tiene:
dy,  0.68m
Ly, 12m
Vg~ 0.4358 m?

Estos valores se ohtuvieron considerande « la trampa recirculadora de baja totalmente liena,
por lo gue aphivando nuevamente Ta consideracion 2 encontraremos las dimensiones de ésta

pard que opere correctanentc

Sustituvend: estos valores en ¢ IV )

v A . - ! al
P2doa - (L4 )0 3dym by, ddy-Ly)
Tomaremos <l valor de) didmetro interior de Ja trampa de baja como ¢l correspondicnte a la
tuberia de 24" Qpoming Cédula 80 ( 03477 m ) por tener las caracteristicas' similares a las
de la trampa de mtermedia,

Sustituvendo valores v despejando
Pl CL24)0C0.08)7 - (30 )(0.5477 )
dy L, - 0.071md

Considerando L, 1'm

dy - 0.27m

Al que comercialmente le corresponde una tuberia de 10" de didmetro nominal en cédula
80, pero por las mismas razones descritas en la trampa de intermedia, optamos por tomar el.

diametro mayor de tuberia que le sigue, siendo éste de 12" o ming ¢ 0289 M- diperior )+



Calculando ahora con este nevo vajor Ia longitud de la pierna colectora. se ticne :

L, 0.071/(0.289)

P

L, 085m
Los diametros de las trampas recirculadoras de liquido encontradas con ¢l valor de
hj3 3123 Keal'Kg son los valores optimos v pricticos que se encontraron para su
fabricacion. Por lo que se concluye que el valor de la entalpia que satisface los diversos

requerimientos para que el sistema opere con los efectos refrigerantes mayores es
h” = 31.23 ]\Llll/K{.{
En la FIG. 1V.8 s¢ muestra ¢] diagrama P - h tomando en cuenta ¢l comportamiento y los

valores dptimos obtenidos en los calculos anteriores, esto es, considerando los resultados

que se determinaron con este iiimo valor de hyy
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CAPITULO ¥

CALCULOS DE LAS CAPACIDADES DE LOS EQUIPOS OPTINIOS

INTRODUCCION

Los equipos v accesorios que intervienen en el sistema son muchos, por lo que no se
incluirdn en este capitulo los cdlculos de los accesorios, tales como, valvulas reductoras de
presion, vihvulas de expansion manual y vilvulas solenoides entre otros, ya que entrariamos

en un estudio mas detallado del sistema lo cual no es el objetivo principal de esta tesis y por

lo que solamente se calculardn los equipos principales,

Este capitulo consiste en calcular dptimamente el equipo principal considerando los
pardmetros obtenidos en los calculos del capitulo anterior. Después de obtenerlos, se
calculardn en ¢l capitulo siguiente los pardmetros reales y se comparardn con estos.
CALCULO OPTIMO DE LOS COMPRESORES DE LA PRIMERA ETAPA

La potencia de compresion se calcula con la formula siguiente

Po=m Weiniiiins (V.a)

en donde

It

P, = Potencia de compresion ( Kcalimin )
m, = Flujo masico del compresor ( Kg/min )
W, = Trabajo de compresion ( Kcal/Kg )

Aplicando la ec. (V.2 ) a la nomenclatura de nuestro calculo :

Ppe = Mope Wopgersrmrssmsmssnsisies (V.b)
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en donde:
Py - Potencia de la primera etapa
Mepe ~ Flujo masico en el compresor de la primera etapa

Wepe ~ Trabajo de compresion de la primera etapa.

Ademas sabemos que :

Sustituvendo valores en ( V.c ), se tiene

i

362.79 - 335.37
= 27.42 Kcal'/Kg

che

Wepe
Sustituyendo estos valores en ( Vb ) :
Ppe = (30.15)(27.42) = 826713 Kcal/min

Si en estos momentos consideraramos estos valores de flujo mésico vy potencia a manejar
por el compresor, como los adecuados, podn’ambs tener una operacion deficiente del
sistema, ya que cualquier variacion en la carga térmica y/o en la operacion del equipo del
equipo que salga de los pardmetros utilizados para los célculos, provbcan'a un incremento
en las presiones de operacion v por consiguiente en las temperaturas de las cAmaras.

Por esta razon se considerard un factor de seguridad del 10 % ( F.S.: = 10 %), para que
se absorban dichas posibles variaciones.

Por lo tanto Ia formula ( V.a ) queda :
Po = (mg W )((FS/100) + 1 )viivievinnsennionirenssien (V.d)
Sustituyendo nuevamente valores v nomenclatura :
pe = (30.15)(27.42)((10/100) + 1)

P
Ppe = 909.41 Kealmin
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De acuerdo a lo anterior el compresor de la primera etapa de compresion debe manejar un

flujo masice minimo de :

Mepe = (30.15)(L.1)
Mepe = 33.165 Kg/min

¢l cual tendremos que convertir a gasto volumétrico para poder entrar en tablas de

fabricantes. Este gasto s¢ obtiene mediante la formula siguiente :
Q= 60mV. s, ORI (Ve)

en donde :
Q — Gasto volumétrico (m3 ' h)
m = Flujo masico (Kg/ min )
v = Volumen especifico (m3 /Kg)
60 = Factor de conversion de tiempo a horas

Sustituvendo valores en( V.e ) :
Q = (33.265)( 1.0088 )( 60)
Q = 200741 m3/h

Antes de selecionar al compresor que cumpla con estos requerimientos, es importante
mencionar que el utilizado no debe ser igual a los que normalmente se utilizan en los
sistemas de una etapa de compresion o como los utilizados en la segunda etapa en sistemas
como este: ya que en la primera etapa existe un incremento del volumen especifico (V) a
mas bajas temperaturas de vaporizacion, ademds de que este compresor no déb‘edescargar ‘
a una presion muy alta para que posteriormente el refrigerante sufra uh enfxiaxhicntd y sca
succionado por el compresor de la segunda etapa, por estas razones se deben utilizar
compresores capaces de manejar altos gastos volumétricos y bajas presiones de descarga

( baja relacion de compresion ). ' '

A este tipo de compresores s¢ le denomina Booster.

Consultando las tablas de capacidades de los compresores comerciales mas comunes en el -
mercado ( Mycom Mayekawa ), se descartan los reciprocantes por los bajos. gastos
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volumétnicos que mancjan v alta relacion de compresion debidos a su baja velocidad de
operacion v capacidad oscilando la primera de 1200 r.p.m. a 1400 r.p.m. como maximo.
Debido a lo anterior se concluye que el compresor correcto es un Booster tipo Tornillo
modelo N - 250 SU v que cuenta con las siguicntes caracteristicas de la tabla adjunta.

Podemos observar que dicho compresor maneja un gasto volumétrico menor al obtenido
considerando un F.S. del 10 %, por lo que es conveniente calcular el porcentaje de F.S.
que tendriamos coh este equipo.

El gasto volumétrico sc puede obtener de la siguiente ecuacion

Q 60mv((FS 100) 41 )iiiimriricrenn, (V.5)
Despejando ¢
FS = [ Q/(60mv) = 1 J(100) ierirmrivnnenninn, (V.g)
Sustituyendo valores

FS = [ 1890 (60 (30.15)( 1.0088)) - 1 ](100)
FS = 3.57 %

Este valor absorbe los calculos Optimos v por consiguiente se tomara como bueno para
nuestro sistema. puesto que ¢l Booster que le sigue en tamafio (N-250-LU ) maneja
2830m*h de vapor de amoniaco y seria una inversion excesivamente alta y un

sobredimensionamiento muy grande.

Otra mejor opcion es utilizar dos compresores de 1000 m¥h en paralelo, para que en caso
de alguna falla o reparacion programada se trabaje ¢l sistema al 50 % de su capacidad total,
Estos dos serian de tipo Tornillo, Booster, similares, modelo N-200 SUG “con las
caracteristicas que se muestran en la siguiente hoja de datos técnicos.

Se puede colocar un tercer compresor en paralelo como apoyo a los otros para casos de
emergencia, pero no es muy recomendable, ya que se incrementan los costos - de

instalacion y mantenimiento,
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COMPRESOR MYCOM

BOOSTER
MODELO N\.250 »U NSO LU N 10 sy Nty
Revoluciones 3550 RPN RSO REL Hman P AR H PN
Vesplacamicnto 1890 m 3hr M m e wotim b hr 6T0m hr
Temp. Inter. Temp. bEvap. Cap Rite Cap. Ry tap nuy tap P
20°C 1510 R 11 O 33 H KUY nis ot 1361
- a50( 147 6 A320 2 11Tt 2 8 66T 1 [ RR]
ave 10°C RN 22T 2T 1527 292} v 1 n
- 13°C 11802 2043 B 2T1e | 2877 s IR
- 109¢ IR 1565 . 211 2102 § 2816 i ; 121
i ! ! ;
- 2%50C e TS 202w 1559 | 2712 6802 T
soC ~ 3o°c 1420 TN G 8.5 1598 ! 206 6 IRUST i 49T T
- Z asec 1403 20y 1 s Mmoo | 2022 usa ot
| ‘noC 1284 1598 j2 3 246 258.3 BRI B i S
~ $5°C Y T 1202 [2: 0 167.4 ‘ 2510 RZTLE I . 1790
1 !
i
_ 10°C 1Hi U 198 3665 3300 (55
_ asoC 110.9 11T 285.3 ’ 1257 1 543
- 10°C - 40°C 1079 1158 2R 1201 1375
- 33°C 8.t [ARN] IS T LR R 3123
~ 50°C 596 13123 11 l RS ! KR |
- 152C 1435 1031 2.1 1345 usd
150C - 3000 1108 1032 MT5 3328 3005
- . — 45°C 827 1013 20009 2300 KRR
- 50°C 60.5 997 2(4).5 IB1 0 EUNY
- §5°C 434 943 1976 IR e
- 400C 1120 90.5 168.9 1135 22609 182.0 1185
- 45°C 84.3 887 §27T2 [RAX) 170.8 178.6 2530
- 20°C - 50°C 020 87 wie 16 125.7 175.2 1870
- 350C 113 857 6T h 128 8 899 1723 IREE
- &0°C 0.5 f14 0.1 1204 62.0 1697 923
_ _J

DATOS TECNICOS DE COMPRESOR BOOSTER TIPO TORNILLO N-250-SU.
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BOOSTER

[ MODELU N.160 SU N.160 LU N.200 SU N.200 LU
Revolucrones 350 R.PM A550 RPAL 550 RP.M, 33350 RP.M
Desplazamiento 197 m3jhr. 745 m3the. 970 mIrhy 1450 m3hr,
Temp. Inter.  Temp. Esap. Cap BHP Cap BHP Cap. BHYP Cap. RHP
—~ 20°C 64.8 40.2 10%.6 59.8 1401 T 2108 116.2
250C 54.9 3935 £3.5 58.7 111.8 765 168.2 1143
0oC - ap°C 332 390 65.7 578 86.0 75.3 132.6 1126
- 35°C 333 38.3 51.0 57.0 08.4 4.1 103.0 1109
-~ 100°C 26.5 37.8 8.0 56.2 52.2 Taz 78.8 109.4
1
250C Sh.1 36.2 £5.2 53.8 1141 T0.0 171.7 b 1046
30°C 141 35.5 67.1 528 89.9 638 135.3 102.7
_  so¢ — 33°C 342 350 52.1 51.9 69.9 67.6 105.3 1011
- 40°C 20.1 34.5 a9. st.2 53.4 606.6 80.5 99.6
_ a39¢ 19.5 - 339 298 50.4 40.0 65.7 60.4 | 98.1
~ 30°C 45.0 32.2 68.5 477 Qa7 62,2 138.0 929
35°C 35.0 31.6 53.2 46.9 3 ) 107.3 913
- 1g°cC - $0°C 26.7 31.1 40.7 46.1 54.5 60.1 821 898
1500 200 3006 305 454 1079 591 617 | gal3
- 5p°C 13.6 30.2 223 4.8 30.0 58.3 352 I aTt
- 35°C 35.6 28.2 54.2 418 72.7 54.4 109.4 81.s
- 40°C 27.2 27.6 41.5 41.0 55.6 53.5 837 9
- 15°C — 45°C 20.4 272 311 40.3 41.7 52.5 62.9 ia‘o
- 50°C 14.9 26.8 228 39.7 30.6 S1.7 26.2 Khig
—~ 559C 105 26.4 16.2 39.1 21.8 50.9 329 %éi
- 40°C 278 243 423 36.1 56.7 46.9 85.3 70.1
—~ 450C 20.8 23.9 31.7 35.4 426 46.0 621 688
- 20°C , - 50°C 15.2 23.3 23.3 33.7 31.3 45.2 47.2 67.6
- 55°C 10.8 231 16.6 34.2 223 444 33.7 66.4
- 60°C 73 22.7 11.3 336 15.2 437 23.1 65.4

DATOS TECNICOS DE L

N-160-SU Y N-200-SU.

OS COMPRESORES BOOSTER TIPO TORNILLO




El compresor de apoyo, en caso de colocarse, para mantenimientos preventivos y
descomposturas también seria del tipo Tomillo, Booster, modelo N-160-SUG con las
caracteristicas que se muestran en la tabla anexa

Recalculando ¢l F.S. que nos proporcionardn los dos compresores N-200-SUG ¢n
paralelo, se tiene :

Qp = 2(970)
Qr = 1940 m¥h

FS - [ (Qr/Qee) - 1](100)

donde :
Qr = Gasto volumétrico total ( mh )
Qeale. = Gasto volumétrico calculado ( m¥h )

Sustituyendo valores ;
FS =] (1940/1824.92) - 1 ] (100)
FS - 63%

El cual es un buen factor de servicio.

Como comentario final de este cilculo es importante mencionar que esta ultima propuesta
cuenta con varias ventajas, puesto que aunque el costo inicial es alto, ‘die'bido a
cimentaciones, tuberias, accesorios, instalacidn eléctrica necesaria y doble mano de obra;
mantiene y asegura que las temperaturas en las cAmaras se mantendran satisfactoriamente
ademds de que si se opta por el tercer compresor nos brindada la opcion de un
mantenimiento libre y sin arriesgar al producto almacenado.,



CALCULO OPTIMO DE LOS COMPRESORES DE LA SEGUNDA ETAPA
De igual manera que en los calculos anteriores, se tiene
Mg = My -~ my = 68.95 Kg/min
Considerando F.S. = 10 % :
me. ~ (68.95)1.1) = 75.845 Kg/min

Calculando el trabajo de compresion :

Calculando hy :
Sg3 = S_g = 13114 KCQVKg K
de tablas de vapor de amoniaco sobrecalentado, con P = 12.36 bar e interpolando :

hy = 393.26 Keal'Kg

Sustituvendo hyen (V.h )

i

Wese = 393.26 - 34198

it

Weee = 51.28 Keal’kg
Sustituyendo nomenclatura y valores en (V.b ) :

Pi = (75.845)(51.28)

P, = 3889.33 Kcalmin
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Calculando el gasto volumétrico de acuerdoa(V.e):
Q = (75.845)(0.4349 )( 60 )
Q = 1979.1 m¥%h

Cabe mencionar que este tipo de compresor si opera con una relacion de compresion
estandar igual a la de los compresores de una sola etapa de compresion, ya que el volumen
especifico del refrigerante a la presion de entrada al mismo, es menor que el de la presion
de entrada a los Boosters,

Considerando nuevamente las diversas tablas del fabricante, volvemos a descartar el uso del
tipo reciprocante por no mancjar el gasto volumétrico adecuado. Para un mejor
entendimiento de! porque de esta decision se muestra en la TABLA IILD del capitulo I las
capacidades de un compresor Mycom Mayekawa, modelo 8B, que es ¢l més grande de los
que comercialmente fabrica esta empresa; se menciono la palabra "comercialmente" por
que dicha compafiia puede hacerlos de mayor capacidad, pero serian de fabricacion
especial, 1o que implica un costo extremadamente alto,

Después de analizar la tabla anterior podemos decir que el compresor elegido para la
segunda etapa de nuestro sistema es un compresor tipo tornillo, modelo N-250-SUG-M
que cuenta con las caracteristicas mostradas en las tablas adjuntas.

Ahora determinaremos el porcentaje de F.S. que se obtendria al utilizar este compresor, ya
que si observamos no cumple con el manejo total del gasto volumétrico calculado al
considerar un F.S. del 10 % :

de(V.g):
FS = [ (1890 / ( 68.95)(0.4349)(60)) - 1 J(100)
FS = 5.05 %

El cual se puede considerar confiable. Por otra parte ¢] compresor que comercialmente le
sigue maneja 2830 m3/h, que se consideraria demasiado sobrado para el sistema 'y por
consiguiente de un costo superior.

Al igual que en Ja primera etapa de compresion se pueden utilizar dos compresores ¢n
paralelo que manejen 1000 m3/h cada uno.
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{ \lom;w 250 st Naso LI
Revoluciones 550 RPAL 3530 1A
Desplazanvento 1890 mfhr. 2830 mIshr,
Tipa de purerte
Igr dc-r‘arna L [ M i L M L
Temp, Cond | Temp Exap. | Cap. I BUP | Cepo ¢ WUP L Capo | BUP L Cap. [ BUP | Cap | BHE | Cap | BHP
109 AT e o5t 5160
89 [N A E | 99961 5150
[N 55461 MAT B2 4 5110
50 457010 3432 4505 | 3800 oBb.6 | 513.9( 67561 5000
SRS 37200 MG sene | 362 56061 5133 5550 536.2
259 ~ 180 30051 3240 008 | 3350 45041 5126 515 5058
— a0el 239.21 342.0] .9 3189 36031 512,41 363.4| 4773
- 2500 19921 30061 1915 | 2129 | 2825 §11.5] 2889 451.6 | 2078 3343
~ 3000 150.0 | 2858 | 1506 | 287.1 22061 4279 | 2200 | 430.0
— A80C 161 | 27041 1le6 | 2016 175,010 4064 | 1758 1 296.1
- 4hog g7 | 2580 B38| 2449 1326 ) 3870 | 1341 ] 3668
TS TTHA] 4079 1500 6109
so( 016,34} 4010 9700 0606.2
00¢ 530,71 40191 5293 | 4450 806.1 | 601.9
_ 5o 41 2992 4ave | 4205 66331 597.61 6568 629.4
Y I N R TS S SR I R TP 51981 503,71 S3H6| 595.2
210 - 150 WL 3940} 9120 3te.0 | 2095 | 4006 | 4008 5094 4322 S610 | 4305 | 6ot
’ T QTR OAOLT] S | 2502 [ 220 | 3682 | 3436] §065 | 35001 5304 | M08 | 5518
- Aseg PR D 33 e | JORE | A 2770 [ 5000 | 200 | S0
~ 3u0C 144.0 | 3203 14481 311 2109 ] 4811 | 2180 | 4050
- 350¢ o3 { 3002 111.6 ] 287.3 1003 | 456.5 | 168.3 [ 4302
LTS 84.3 | 266.6 1275 3993
109C 74700 4735 Li22.1 ] 7088
50C 6253 678 9390 | 7200.4
00 51801 1025 5139 4807 T4 6924 7709 733.2
- 5°C 424.0( 4572 4245 | 4638 630,51 004,71 63701 6944
- 109C 343070 4524 airal 4307 354§ 4696 1 5176 6775 5213 6584 | 5186 7033
35 - 1590 T45] AT a0 p 41720 20020 4310 | 4138 6706 4220 6247 | 4210 6457
~ aeC 224.5 1 3964 | 224.5 | 396.2 33751 593.6 | 337.9) 593.3
- 250C 17068 | 3772 1778 [ 3064.6 266.) | 564.7 1 2057[ 545.8
Z 138.6 | 336.2 209,01 503.5
~ 350C 106.) | 311.3 ToUS | 466.1
~ #oC 79.4 1 2895 1203 4336
Heg 7229 541.2 10655 | 810.2
s0C 032 533.0( 5985 560.0 906.3 ] 79601 697.7( 8475
09C 408,21 525.1 | 4900 [ 5301 740.1 | 7863 74731 8043
- §°C 40087 51701 4105 5100 | 408.6 { 5458 | 612.2] 77521 6163] 7638 | 6134 | Bit4
- G 32780 51061 330 4847 ¢ 3343 | 5023 493,91 7046 50301 7259 | 5021 7520
0% - 159C 2700 | 46131 2705 | 462 405.9 | 6906 | 4065 692.0
- 2 2040 1 1941 216.2 ] 4255 3232 | 6579 | 32521 037
- e 1602 { 41931 1703 | 322 2530 | 6279 25061 607.3
T 131.9 1 3626 1992 6429
- gahe 1001 | 336, 151,31 5036
- 409C 74,01 3137 1124 409.7
10°C 69°.1] 611.01 6918 | 6496 1012.21 9149 {10375 9727
50C 580.0F 600.3( 579.7 1 6176 871.8| 4988 8696 ( 9248
(ec 47731 5901 | 4814 | 50751 479.4 | 631.0 | T8 | 8835 | 7995 | 8796 | 7195 | 9449
~ 59C 38791 580.3] 3959 559.2 395.3 | 5818 384.2| 868.9 59441 8373 { §91.61 871.0.
- 1oevc 3219 | 5327 3226 | 536, 4837] 197.7.] 4849 8027
45%c - 15°C 2585 | 500.0] 260.2 | 494.) 38878 | 700.7 | 291.3] 739.8
- 200C 2044 | 485.3] 207.1 | 455.8 307.9 | 7265 | 3i1.8| 6824
~ 250 162.3 | 421.0 249.7| 630.6
- mo(, 124.6 | 390.1 186.6) 584.0.
- 350C 93.7 1 362.7 14201 543.0
- 4000 681 1 330.0 103.8) 507.5

TABLA DE CAPACIDADES DEL COMPRESOR TORNILLO N-250-S!
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Estos compresores serian modelo N-200-SUG-M, que tienen las caracteristicas de la
TABLA IILC del capitulo IfL.

En seguida se obtendrd el F.S. para estos :
Qr  1940mh
FS = [ (Qp'Quye ) - 1](100)
FS = [ (1940/1799.2) - 1 ](100)
FS - 7.82%

El que consideramos un muy buen factor de servicio.

En este caso es mas recomendable la utilizacion de un tercer compresor en paralelo como
apoyo a los dos principales, va que podemos realizar las siguientes operaciones en caso de
mantenimiento y/o de existir alguna descompostura en los equipos principales :

% Trabajar a la capacidad del 50 %0 de todo el sistema, esto es, utilizar un compresor de la
primera etapa v uno de la segunda.

*  Dejar fuera de operacion a los compresores de la primera etapa mediante la apertura
del by-pass de igualacion, que esta localizado entre los cabezales de succion de ambas
etapas, v desenergizando los compresores de la misma para. trabajar con los tres
compresores de la segunda etapa que absorberan toda Ia carga del sistema.

Este tercer compresor manejard la mitad de la capacidad de cualquiera de los otros para no
incrementar los costos de adquisicion de uno de la misma capacidad que los principales.
Este compresor seria uno del tipo tomillo Modelo N-160-SU que nos proporciona las
siguicntes caracteristicas mostradas en las tablas anexas,

Es importante hacer mencion que de haberse utilizado compresores reciprocantes en esta
ultima etapa, se habrian tenido que usar tres compresores 8B en paralelo para lograr ¢l
mismo efecto de los compresores tornillo que se proponen, pero implica un mayor costo de
adquisicion, instalacion y operacion, asi como mayores consumos de encfgja gléctrica y
equipo para agua de enfriamiento de las cabezas de los compresores.
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ANMONIACH

HOTA )
MODELO N.Hoy SU N0 LU
Revoluciones 3550 1P M, 3550 1L 1LM,
Desplazanuenta 497 m¥hy 745 m/hr.
Tipo de puerta
de descarga L M H L M H
Temp. Cond | Temp bvap Cap. | BIER L Capo | WP Capo BHP ] Capo fHHE Cap. BHP| Cap | BUE
jas( 1o i 90 6 300.1 135.9
50( 101§t 94,5 A1A] 1357
¢ RN} 94.3 208,71 1355
) - SR 12 o2 thog 999 17151 1352 1680 13497
- hvg 91.3 90.) 90.2 1 942 139001 135.0 1376 1413
25°C - 15°C T2 90 1 731 70.9 171 1350 1315 133l
- 200 n5 8 /91 5651 830 1747 89.8 8821 1348 897 257 .21 1346
- 250C T 898 46,2 9.4 45.9 82.3 6831 134.0 700 1189 7011 1233
- dnc 35.9 75.2 36.0 5.5 549 11246 55.01 113.3
-~ 150C 04 713 207 09.6 41.9 1070 4241 1043
- e 20,4 680 2.0 64.5 oLy 321 90.5
10C 1909 1072 29101 1609
50C 15951 1004 24331 1595
000 1421 105 6 201.41 1584
- 59( FOR2 1 1050 JonR 1100 16501 1574  163.0 1658
- 10 8750 U4y e 1046 133.5 1503 133.2° 1507
30°¢ - 1o 00T 100G 705 0.9 9.6 1 105.61 10641 1554 1076 148.3) 10683 153.3
- ¢ 5404 1029 56.2 N 55.1 96.8 83.4 154.4 85.9 1403 8531 145.2
- N0C 401 189 44.2 88.9 075 133.2{ 676 1332
- Joeg KEN 84.4 J4.5 818 521  1207) 527 122.6
- 359C¢ X7 80.6 26.4 75.6 39.3 1206 4041 1133
- 409C 19.8 701 J0.3 | 1051
HUC 18461 1245 BL.5] 1866
s0C 15391 1231 2348 1844
0C 127.0 9481 1254 1288 19381 1823 1914 1930
- 59C 1036 12020 1033 1220 158,11 1803 157.6 1828
- e 0330 H90 W2t 1183 8311 1235) 12721 1983 125 1733 1269 1851
15°¢ - 159C 03| HTe 6761 100.6 73] 1134 1008 1765 1035 1645( 1027 1700
- 29 538 1043 5381 104.] 82.1 156.3| 822 156.2
- 2340 420 99.2 424 95.8 64.1 1487 6408 1437
- 4nec 329 88.5 503 1326
- $59C 25.0 81.9 382 1226
- 40°C 18.5 76.1 28.3 1142
10"C 1700 1422 27161 2133
50C 811 10| 1461 1488 2259 2100 2229 223)
n¢ 12090 13801 12 1413 185,71 207.0 185.0 2118
- 5% M7 1.2 990 | 1342 150.8] 2040 1520 20).]
o - J1C W9y 133 B08Y 1275 80.31 1320 12006] 2013 1235 1911 1226 1980
40°C - 158°C 0481 12131 047 1214 99.0 1618 98.9  182.2
- 20°C S| 1SS 51.6 7 1119 78,2 17321 783 1677
- 250C 39.61 1103 104 1031 605 1653] 618 1546
- 300 KIS 95.3 4.6 1429
- 359 234 80.5 38 1320
- 409C 17.1 824 202 1236
109C 170.2) 1607 | 1669 }708 2611 2409 2577 256.0
590 14181 15791 141H] 1625 2164 2366 2155 2434
0oC 116.0] 15511 11681 1544 1771 2326 17864 2316 :
-~ §9C 9361 1525 95.7| 147.0 9491 1529 1430 2267 1461 2204 1450 2294
- 100C 7741 1401 731 1410 1182 2100 1181 2113
. 450C ~ 150C 61.7( 1336 6211 1299 94.3 2003 950 1948
! - 208C 4837 120.6) 492! 1108 739 1913 753 1796
- 20C 3941 1107 587 1659
-~ j300C 2031 1025 448 1537
~ 350C 2171 953 3330 1429
- 409C 15.5 89.1 23.8 l3,3.(u

TABLA DE CAPACIDADES DEL COMPRESOR TORNILLO N-160-SU
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Ademas. ¢l hecho de utilizar compresores tipo tornillo nos brinda un gran beneficio debido
al ahorro de energia cléctrica v mecanica, ya que cuentan con un control de capacidad
automdtico continuo para reducir el trabajo del compresor automaticamente hasta un 10 %
de su capacidad total como minimo. Este control es continuo y opera mediante un
transductor que convierte las sefiales de presion en eléctricas, las que a su vez energizan o
desenergizan las bobinas de las valvulas solenoides que controlan ¢l paso del aceite de
refrigeracion para que este deslice una compuerta que aumenta o disminuve ¢l area de la

camara de compresion. Tal y como se explico en el Capitulo I
CALCULQ OPTIMO DEL EQUIPO DE CONDENSACION

En este terma, como su enunciado lo indica, s¢ calculara la capacidad del o los
condensadores apropiados para el sistema; pero antes de realizarlo surge la siguiente

incognita :
&, Qué tipo de condensador se debe utilizar v por que ?

Para poder contestar este cuestionamiento, se presentan en seguida los diversos tipos de

condensadores industriales existentes :

a ) Condensadores enfriados por aire
( Atmosféricos y de conveccion natural )

b ) Condensadores enfriados por agua
( Casco y tubo, tubo en tubo, etc. )

¢ ) Condensadores evaporativos

Analizando las caracteristicas y uso de cada uno de ellos, podemos afirmar lo siguiente :

a) Debido al comportamiento det R - 717 ( NH; ), se tiene un sobrecalientamiento del
mismo a la salida del proceso de compresion adiabética de un valor considerable. Por lo
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que si utilizisernos un condensador atmosférico, sus dimensiones serian demasiado grandes
para absotber dicho sobrecalentamiento y después realizar propiamente el proceso de
condensacion, lo cual seria imprictico; ademds, en virtud de esto, el costo se incrementania
considerablemente.

Por estas razones se descarta para este refrigerante el uso de este tipo de condensadores

enfriados por aire,

b ) Si utiliziramos condensadores enfriados por agua, s¢ tendria que usar ademds una
torre de enfriamiento, ya que el agua de enfriamiento del condensador absorbe el calor
latente cedido por el refrigerante, incrementando asi su temperatura.

Ese aumento de temperatura es a su vez disipado por la torre de enfriamiento al saturar de
vapor de agua al aire v ceder por conveceion cierto gradiente de temperatura al mismo.

En general al utilizar cste tipo de condensadores implica el uso de dos equipos de
enfriamiento ( condensador y torre de enfriamiento ), ademads de los accesorios, tales como,
bombas, tuberias, valvulas, ventiladores, etc.

Considerdndose por estas razones una inversion de un alto costo.

¢ ) Por Gltimo, si utilizamos condensadores evaporativos. podemos obtener ¢l mismo
efecto de los dos equipos indicados en ¢l inciso anterior en uno solo y el costo por

consiguiente decreceria.

Otra ventaja de el uso de este fipo de equipos, es ¢l contar con una alta transferencia de
calor, ya que en ellos se presenta una alta absorcion de calor sensible y una de latente.

*La primera es producida por la diferencia de temperaturas entre ¢l refrigerante y ¢l agua; y

*La segunda es debida a la cesion de calor para hacer posible la saturacion del aire, esto se
entenderd mejor si se analiza la carta psicométrica de la FIG, V.1

donde :
" a " representa el estado del aire no saturado en ¢l lugar de instalacion del condensador; y

" g " representa el estado del aire saturado ala temperatura de la superficie mojada.
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Como se puede observar, ¢f punto * s " tiene mavor temperatura de bulbo seco. debido a
que proviene de la descarga de los compresores, como se muestra en el esquema sencillo de
la FIG. V.2.

Retomando ¢! analisis de la figura ( V.1 ) se realizan las siguientes conclusiones
1) Thsy > Tbs, . Qg va del agua al aire.
2) Hy » H & Qp va del agua al aire.

3) hg > hy s Qp vadel agua al aire.

donde :
Tbsg .- Temperatura de bulbo seco del estado " s "
Tbs, .- Temperatura de bulbo seco del estado " a "

H; .- Humedad especifica del punto " s "

H, .- Humedad especifica del punto " a "

hy .- Entalpia del punto s "

h, .- Entalpia del punto " a "

Q; .- Calor sensible

Qy, .- Calor latente

Qr .~ Calor total.

Por todas estas razones se determina que ¢l condensador ideal para ¢l sistema es el
evaporativo,

Ademas este tipo de condensadores se puede surtir con serpentin de sobrecalentamiento,
que absorbe el calor sensible provocado por el proceso de compresion,

Analizando el diagrama P - h de la FIG. IV.3, se concluye que el calor cedido por ¢l
refrigerante se obtiene de la formula : |

Qc = M3(h4 - h5) ................................... (V.‘i)
Sustituyendo valores :

i

Qe
Qe

(68.95 ¥ 393.26 - 79.48)
21,635.131 Kcal/min

il
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Transformando a Toneladas de Refrigeracion (T.R.) -
21.635.131 Kealmin - 429.27 TR
Considerando un FS del 10 % se tiene :
Q. — 29.27TTR(1.1) = 472.2 TR

.+ La capacidad de ¢l (los) condensador(es) debe ser de 472.2 TR,

Consultando catalogos del fabricante ( RECOLD ) y considerando para el Distrito Federal
las siguientes consideraciones de disefio :

Altitud = 2240 m

s¢ analiza la capacidad de los modelos DF395A v DFAL3A que comercialmente son los
mas grandes, de tablas del fabricante e interpolando, se tiene :

El condensador DF395A a 32 °C de temperatura de condensacion nos proporciona
194.5 TR,
EIDF415A en las mismas condiciones proporciona 241.55 T.R.

De acuerdo con este ultimo resultado se realizara el arreglo en paralelo de dos
condensadores evaporativos modelo :

DF415A
para obtener asi un total de 483.1 T.R,

Las caracteristicas de estos condensadores son :

a ) Contienen tres ventiladores centrifugos de 30" ¢.

b ) Maneja 1585.92 m3/ min de aire

¢ ) Los ventiladores se accionan por una sola transmision ( tandem ),
accionados por un motor de 20 HP

d ) La bomba de recirculacion de agua es accionada por un motor de 3 HP, y
¢ ) Dicha bomba maneja un gasto de 1362.6 Its / min,
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CARACTERISTICAS DE FABRICACION DE LAS TRAMPAS
RECIRCULADORAS DE LIQUIDO

Las caracteristicas de fabricacion de Ia trampa del interenfriador son:

- Cuerpo
24" $rominal € cédula 80 y 1.2 m de longitud

-Nivel de operacion de 3/4 de su diametro interior.

-Pierna colectora :

10" dpiernq en cédula 80y 0.916 m de Loy, Pero para asegurar gue no pasara vapor al
sistema en el momento del disparo de la trampa consideraremos una longitud de la pierna

de 1.0 m hasta tocar con 1a tuberia de salida.

-Tiempo de cada disparo :
t © 3 min

El esquemay as dimensiones de la trampa se muestran en la FIG: V.3,
Las caracteristicas de fabricacion de la trampa de baja son :

~Cuerpo:
24" dyominat €0 cédula 80y 1.2 m de longitnd.

-Nivel de operacion de 3/4 de su didunetro interior,

Pierna colectora .

12" dpjierpa o0 cédula 80y 0.85 m de Lo, pero para asegurar que no pasatd-vap:
sistema e¢n ¢l momento del disparo de Iy trampa consideraremos una fongitud: de.Ia p

de 0.95 m hasta tocar con la tuberia de salida,

-Tiempo de cada disparo :

El esquema de esta trampa y sus dimensianes se muestran en la FIG, V4



¢Sl

Diovormival = 2 " Dinterior = 0.5477 m

et 1.2 m -]
S~ .
~, | /
V ~7 T N\
F =7 \
0.41 m K TRAMPA i—ZUQUlDO )
‘ \‘\ —‘-TJ—— ,/
1 \\\ l -
PIERNA COLECTORA l | 0 A1 m i
- | 1.0m
A V
,@,nominal = 10" j\;_//
e 7

Ointerior = 0.2428 m

FiG. V.3 TRAMPA RECIRCULADORA DE INTERMEDIA.



o1

o = 24" @i/nterior =05477m

= |t 1.2 m | P
Ay 7+ A7
[ - \
0 4‘1 m {\ TRAMPA DE LIQUIDO }
~ T /
i \ . T P 4
PIERNA COLECTORA PN 1 i E0.85 m 0_9%; m
ff/fjnominal = 12" aﬁc | !
\

e

@inteﬁpr = 0289 m

FIG. V.4 TRAMPA RECIRCULADORA DE BAJA.



CALCULO OPTIMO DEL TANQUE INTERENFRIADOR Y EL
ACUMULADOR DE SUCCION

Como va se explico en el capitulo II, el tanque acumulador de succion y el interenfriador
tienen entre otras funciones la de separar €l liquido refrigerante del vapor. Esta separacion
ocurre cuando la velocidad ascendente del vapor es lo suficientemente baja para que las
particulas de liquido caigan dentro del depdsito v no sean arrastradas hacia el compresor,
produciendo dafios al mismo.

Normalmente, una velocidad del vapor menor de 60 m/min facilitard la separacion.

Esta velocidad se encuentra dividiendo el caudal en volumen de vapor por la superticie del
liquido, que no es otra cosa que la formula de continuidad :

Q=v-A
donde :
Q = Gasto volumétrico ( m¥s )
v = velocidad ascendente media del fluido ( mv/s )
A = Area del liquido de donde emana el vapor hacia los compresores ( m2 ).

Enseguida se realizardn los calculos para hallar ¢l didmetro del interenfriador.

Considerando que el nivel del liquido s¢ mantendrd autométicamente entre la 2/3 y 3/4
partes del nivel del tanque, tomaremos el primer valor como el capaz de enfiiar la descarga
de los compresores de la primera etapa de compresion debido a que en el tanque
interenfriador dicho nivel es alimentado directamente desde los condensadores de manera.
automatica mediante un switch flotador que controla a la valvula solencide de alimentacion,
Ademas de esta entrada de liquido existe ¢l retomo de liquido saturado proveniente de los
evaporadores de conservacion, los que pueden incrementar este nivel hasta el segundo valor
como méximo y en donde por medio de otro switch flotador se cortar4 la corriente hacia el
control de los arrancadores de todos los compresores como medida de seguridad, 'eifitando
asi un golpe de liquido en los mismos. También se considerara al tanque como horizontal,
ya que de esta forma se obtiene una mayor superficie de liquido que de la forma vertical, -
Por ultimo tomaremos el valor de 60 nvmin como la velocidad ascendente mixima.

Sustituyendo valores y aplicando nuestras consideraciones tenemos :

Q =(60mmin) - A
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Despejando :
A= Q/(60mmin)

De nuestros calculos del segundo tema de este capitulo conocemos el valor del gasto
volumétrico manejado por los compresores de la segunda etapa si considerasemos
unicamente a los dos compresores en paralelo propuestos y sin considerar al compresor de
apoyo ( que como va se vio no es muy rentable su instalacion a menos que el
aseguramiento de las caracteristicas de temperatura de la materia prima asi lo requicran ), ¢l
cual es :

Q = 1940 m¥h = 32.33 m¥min
Sustituvendo valores

it

A
A

32,33 / 60
0.54 m?

i

Para que nuestros valores sean semejantes a los instalados, tomaremos como base que la
longitud del tanque interenfriador es de 1.5 m.
De esto podemos decir que el drea del liquido es un rectangulo con un largo de 1.5 m y un
ancho que mide la longitud de la linea interior del recipiente al llegar al nivel indicado, taly
como se muestra en la siguiente figura :
Por lo tanto, €] area del mismo sera :
A=L-a

donde :

A = Area del liquido (m? )

L = Longitud del rectangulo ( m )

a = interior del tanque (m )

Sustituyendo valores y despejando :

0.54/1.5
0.36m.
Analizando ¢l arco circular formado como se muestra en ¢l esquema de la figura anexa.

a

i

a

De esto se deriva la ecuacion ;

= W2 ~ SY8N, R (Vi)
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en donde :

t =radio ( d/2)

5 ~+a=036m

h = 2473
De(Vyj):

d/2 =[(24/3)/2] = [ §%: (8(2d3) ]

d/2 = (2d/6 ) + (35%16d )
d/2 - 2d/6 = 382/ 16d
16d (d/6) = 382

8d%/3 = 382

d? = (3(382)/ 8)
d2 = 982/8
d=(9(036)2/8)
d =038 m

Analizando este resultado concluimos que el recipiente tiene un didmetro muy
desproporcionado en comparacion con la longitud; por lo que reduciremos la velocidad
ascendente del vapor a 30 m/min. Realizando nuevamente los cilculos tenemos :

A = 3233/30
A= 108 m2

a=108/15

a=07"m

Sustituyendo en el despeje de V.j, se tiene
d = 0.7636 m
El cual es un resultado mds congruente con la practica.

Por Gltimo y de igual manera que en los calculos anteriores y considerando solamente la
utilizacion de dos compresores en paralelo para la primera etapa de comprésién,‘ por los
motivos expuestos anteriormente, notamos que ¢l gasto volumétrico a mahejar en ld succion.
de la primera ctapa es el mismo que en el interénfriador, por consiguiente el tanque
acumulador de baja, cuenta con las mismas dimensiones y caracteristicas que el
interenfriador.
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EFECTOS Y CALCULOS DE LAS TUBERIAS EN EL SISTEMA
Las tuberias que conectan los principales componentes de un sistema de refrigeracion son :

1) La conduccion de admision entre ¢n evaporador y el condensador
2) La conduccion de descarga entre el compresor y ¢l condensador, y
3) La conduccion de liquido entre ¢l condensador v la vilvula de expansion,

En orden de importancia, se tiene primero ¢l dimensionamiento de la conduccion de
admision que requiere de la maxima atencion, en seguida, la conduccion de descarga y por
ultimo fa conduccion de liquido.

La tuberia de admision debe conducir ¢l vapor refrigerante del evaporador al compresor
con una caida de presién minima,

Una caida de presion en la conduccion de la admision modifica la curva de funcionamiento
originando una reduccion de la capacidad, tal y como se muestra en la FIG, V.5,

Un efecto adicional de la caida de presion en la conduccion de admision es Ia reduccion del
coeficiente de funcionamiento, porque como se muestra en la FIG. V.6, el trabajo
necesario para un efecto refrigerante dado aumenta con la caida de presion en las
conducciones de admision y descarga, el trabajo de compresion serfa hy” - hy" .Con una
caida "Ap" de presion en dichas tuberias, el trabajo vale hy - hy; que es mayor que

h2" - hl".

Ademds la FIG. V.6 muestra también que la caida de presion "Ap" en la conduccion,
aumenta mas el trabajo que la misma caida de presion en la conduccion de descarga.

Esta es una razon de porque las caidas de presion en la conduccion de admision son mds
criticas que en la descarga.

En muchos casos, la caida de presion en Ia tuberia de liquido no tiene importancia,
cualquiera que sea su magnitud. De todos modos, la vilvula de expansion reducird Ia

presion; asi que la pérdida de presion en la conduccion de liquido no tiene interés, excepto: -

a) Cuando el liquido se transforma en vapor antes de la vilvula de expansion y restringe
el caudal, o
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b) Cuando debido al estrangulamiento, la temperatura del liquido desciende por debajo de
la temperatura ambiente, v el liquido recibe calor del medio ambiente.

Tomando en cuenta estas consideraciones se obtienen los siguientes didmetros de las
tuberias principales de succion y descarga ( cabezales ), ya que son los encargados de
conducir los flujos maximos de refrigerante en sus fases respectivas; y distribuyen cor
ramales menores el refrigerante a los diversos equipos mediante arreglos en paralelo:

a ) Cabezal de admision ( camaras de congelacion )

DATOS.- SELECCION.-
Padmision = 1.137 bar Tuberia de 10" ¢ omina de acero al carbon
Ap = 0.15 bar sin costura y de cédula 80.

Capacidad = 181.92 TR.

b ) Cabezal de admision ( cimaras de conservacion ) :

DATOS.- SELECCION.-
Pydmision = 2.79 bar Tuberia de 8" de d,qminat de acero al carbon
Ap = 0.15 bar sin costura y cédula 80.
Capacidad = 102,92 + 63.33 =
= 166.25 TR.

¢) Cabezal de descarga ( Primera etapa ) :

DATOS.- SELECCION.-
Pdescarga = 2.79 bar Tuberia de 6" dyoming de aceroal carbon -
Ap = 0.15 bar sin costura y cédula 80,

d) Cabezal de descarga ( Segunda etapa ) :

DATOS.- SELECCION.-
Piescarga = 12.36 bar Tuberia de 6" pomina de acero al carbn
Ap = 0.15 bar sin costura y cédula 80.
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Es importante recordar que estos cabezales de succion deben ir unidos por un By-pass que
al abrirse v desenergizar los compresores de la primera etapa, haria que el sistema trabaje
como un sistema simple de liquido recirculado, ya que se igualan las presiones de admision
en los tanques acumulador de baja e interenfriador y es succionado el refrigerante de ambos
por los compresores de la segunda etapa.
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CAPITULO VI

CALCULO DE LOS PARAMETROS REALES DE LOS EQUIPOS
INSTALADOS

INTRODUCCION

En esta parte se deberan obtener los célculos hechos en el capitulo IV para el equipo que
actualmente se encuentra instalado, ya que de esta forma podemos determinar la bondad de
este sistema y poder compararla con la del sistema anteriormente calculado.

Los calculos de los parametros del sistema, tales como entalpias y flujos masicos, serdn
calculados a partir de los equipos instalados.

Es importante recordar, como se menciond anteriormente, que actualmente solo se opera
este sistema con una sola etapa de compresion, ya que los compresores de la primera etapa
han estado fuera de servicio por dafios en los mismos.

En la segunda etapa, como también se menciond antes, se elimind una de las unidades
originales de compresion idéntica a la que ain s¢ encuentra instalada, esta modificacion
permanece desde hace aproximadamente cinco afios, En la actualidad, en el lugar de esta
unidad faltante se cncuentra un compresor reciprocante tipo 8B, que fue instalado hace
aproximadamente tres afios y medio; por lo que con ambos compresores, suponiendo que
los de paletas estuvieran en buenas condiciones, se realizarin los cilculos de el presente
capitulo, ya que nos es de interés determinar las condiciones de operacion del sistema en
sus inicios y disefio original.

El objetivo final de estos calculos estriba en determinar la bondad y operabilidad segura del
sistema, puesto que en caso de cxistir alguna fuga o ruptura de tuberias, accesorios o
recipientes, podrian causar en un caso extremo hasta la pérdida de vidas humanas debido a
Ia toxicidad del refrigerante R - 717 ademis de cuantiosas pérdidas econdmicas.

En esta parte realizaremos los caleulos en dos ocasiones, la primera sera considerando los
parametros de disefio que s¢ pudieron obtener junto con la carga térmica instalada

167



actualmente, ¢} segundo cdleulo sera considerando el comportamiento de los equipos
instalados con los pardmetros que se requicren en la actualidad y la carga térmica instalada.
DATOS TECNICOS DE LOS EQUIPOS INSTALADOS

Primera etapa de Compresion ( Booster )

En esta etapa se encuentran instalados, como s¢ mencind en el capitulo III, dos
compresores rotatorios tipo paletas, marca Fes Fuller, modelo A 250 que tiene
caracteristicas enunciadas en ¢l capitulo arriba mencionado y de las cuales tomaremos

solamente las siguientes:

Q = 2497.824 m3/ h, a 575 r.p.m,

Segunda etapa de compresidn
En esta ctapa se tiene en paralelo dos compresores diferentes y que como se menciono
anleriormente, son un reciprocante 8B del cual se mosiraron sus caracteristicas en el
capitulo II y de las cuales inicamente nos interesan las siguientes ;

Q = 764.5m3/h a 1200 r.p.m.
El compresor tipo tornillo instalade es modelo N- 200 SUG- MX y cuenta con las

caracteristicas mencionadas en capitulos anteriores y de las cuales tomaremos las siguientes:

Q = 970m3/h a 3550 r.p.m.

’
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Condensacion

Actualmente se encueniran instalados dos condensadores evaporativos en paralelo que se
podrian flamar "hechizos”, puesto que su construccion fue hecha por el personal que
entonces laboraba en la empresa bajo la supervision del instalador, cada condensador fue
fabricado con tubos de acero al carbon de aproximadamente 2" ¢ empotrados en una
estructura de concreto; la cisterna de agua de circulacion es también de concreto v tiene dos

motobombas en paralelo con motores de 7.5 HP.

A estos condensadores los consideraremos como los adecuados, ya que a parte de no ser un
tema basico de esta tesis, se ha operado el sistema con un solo condensador en una sola

etapa de compresion sin ningin problema.

En la actualidad, se estd utilizando dnicamente un condensador para los dos compresores
de la segunda efapa que estan operando con todo el sistema en una sola etapa de
compresion, lo que indica que su capacidad de condensacidn estd sobrada con respecto al

sistema instalado,

Trampas recirculadoras de liquido

Las trampas recirculadoras de¢ liquido se encuentran instaladas bajo los recipientes
acumulador de baja e interenfriador, para recibir el liquido saturado de los mismos,y
desplazarlo hacia el recipiente de presion constante como se vié en ¢l diagrama de flujo de

la FIG. I.11.
Ambas trampas tienen las mismas dimensiones y caracteristicas de construccion, las que

podemos apreciar en la FIG, V1.1
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DIAGRAMAS P - h Y DE FLUJO SIMPLIFICADOS DEL SISTEMA
INSTALADO CONSIDERANDO LA CARGA TERMICA ACTUAL Y LOS
PARAMETROS ORIGINALES DE DISENO
En la FIG. .11 se mostrd ¢! diagrama real de flujo del sistema instalado, el cual al igual
que en ¢l capitulo IV simplificaremos para facilitarnos su comprension y calculos.
Para poder realizar los diagramas P - h y de flujo simplificados debemos de tomar en
cuenta ciertas consideraciones que veremos en seguida :
Consideracidn 1
En virtud de que las tablas de capacidades de los evaporadores solamente muestran dicha
capacidad, cuando la diferencia de temperaturas entre el producto al entrar a la camara y la
que debe de mantenerse en ella es de 1.8 °C o de 21.6 °C, tomaremos ¢l segundo valor por
ser el mayor, tal y como lo hicimos en el capitulo IV, siendo estos los siguientes :
Capacidad total en congelacion  181.92 T.R.
Capacidad total en conservacion 166,25 T.R.

Consideracién 2

De algunas investigaciones que se obtuvieron de los datos originales de disciio, se deriva
que fueron calculados para operar a una temperatura de evaporacion de:

Tewp = -35°C

También de la poca informacion que se obtuvo del disefio original, s¢ encontré que la
temperatura de condensacion para la cual fu€ calculado el sistema es :

¥ que la temperatura intermedia o de las camaras de conservacion es :

Tinterm, = -5°C
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Con las temperaturas de evaporacion, condensacion ¢ infermedia y la ecuacion IV.b
obtendremos las temperaturas reales de las camaras.

Team. = Trer + AT

Sustituyendo valores y subindices, se tiene

Toong. = =35°C + 5°C

o Tcong_ om 30 OC

Togns, = = 5°C + 5°C
o Toons, = 0°C

Consideraremos esta segunda temperatura como Unica en conservacion, ya que
desconocemos si ¢l calculo original fué hecho para mantener ésta o mds temperaturas de
conservacion y los pocos datos que se pudicron investigar solamente nos indican esta

temperatura,

Consideracion 3

Por cuestiones empiricas se ha descubierto que la presion del recipiente de presion -
controlada debe ser de 5.88 bar abs. para que el liquido refrigerante pueda llegar hasta ¢l
evaporador mas lejano, Este dato no cambia en los cilculos tanto dptimos como reales, ya
que ¢s originado por la distancia del evaporador més alejado.

Con estas consideraciones los diagramas simplificados s¢ muestran el las FIG.VL2 y

FIG.V13

BALANCES DE MASA Y ENERGIA PARA CUALQUIERA DE LOS CALCULOS
DEL SISTEMA INSTALADG

Al igual que en los calculos de los parimetros Sptimos, encontramos en este capitulo
algunas igualdades de valores de parametros, lo que compliéarian Ia solucién de las:
ecuaciones de masa Yy energia por existir muchas literales, En virtud de esto, tomaremos
solamente una literal por todas las del mismo valor. Las igualdades encontradas son :
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myy = myy

)5 = Mg

mg = myg

my = my

hs = hg = hg
hy = hyg

hyp = hyp

hj3 = hyg = ys

Las ecuaciones de masa y energia son las siguientes :

Mezcla de flujos enel Punto 13 :

M3 = Mg F MGeanimnnemense, (VLb)
M3 = Myg ™ My + Mgl (Vla)
my3hys = myghye + myhy + mp b (VLe)

Distribucion de liquido en ¢l punto 5 :

mghy = myhy + Myp Ko ol VIf) :

Balance en el recipiente interenfriador :

my + mpy = my o+ My My Mg wommnneninn{ VILE))
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mahy ~ mpahyyp = mphy + mpghyy 4 myyhyy + mg }15..... ........ (VLh)
Balances en el tanque acumulador de succion de baja :

Mg = M)+ M0, ( VI.I)

Evaporadores de congetacion :
my (B - By3) = 9168.7Tecmnnmemsremnnnnensisninn (VLK)
Evaporadores de conservacion :

my7(hy = hy3) = 8379 (VL)

Consideracion practica :
En un sistema de liquido recirculado, la cantidad de refrigerante que se evapora es la
tercera parte del liquido que entra al evaporador, por lo que se considera ;

Meyap = Mot/ e irevinecirninessnneins (VILL)
Ademas se sabe que :
Q=vm

de donde :

CALCULO DE ENTALPIAS CONSIDERANDO LOS PARAMETROS DE
DISENO CON LA CAPACIDAD DE LOS EVAPORADORES U\ISTALAﬁA

Punto 1
ConP = 0.9316 bar en tablas de liquido y vapor saturado, se tiene :
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hy = h; = 333.89 Keal/Kg
v = 1.2164 m¥Kg
Sg = 8y = 1.4025 Keal’Kg

« hy = 333.89 Keal'Kg-K

Punto 2
ConP = 3,5463 bar y con ¢l valor de :

Sy = 8y = 1.4025 keal/Kg-K
En tablas de vapor sobrecalentado ¢ interpolando :

hy = 376.34 Keal'Kg
~ hy = 376,34 Kcal/Kg

Punto 3
De acuerdo con los calculos dptimos, ¢l valor de los flujos masicos que se mezclan en el

interentriador es despreciable en comparacion con el flujo mdsico de la descarga de la
primera etapa, por lo que en éstos calculos se aplicard Ia misma consideracion,

Con P = 3.5463 bar en tablas de liquido v vapor saturados, se tiene

hy = hy = 343.67KcalKg.
S = §3 = 12951 Keal/Kg-K
vy = 0.3468 m3/Kg

s hy = 343.67 KcalKKg

Punto 4
Con S;y P = 13.49 bar en tablas de vapor sobrecalentado ¢ interpolando, se tiene :

hy = 3908 Kcal/Kg
s hy = 390.8 Kcal/Kg

Punto §
ConP = 13.49 bar en tablas de liquido y vapor sobrecalentado, tenemos -
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hy = hs = 83 Keal'Kg

Punto 6

Punto 7

i

~ hg = 83 Keal’/Kg

[~
[
il

83 Kcal/Kg

Con P = 5.88 bar en tablas de liquido v vapor saturado, obtenemos :

hy = hy = 52.99 Kcal/kg

Punio 8

Punto 9
Con P = 0.9316 bar en tablas de liquido y vapor saturados :

he = hy = 5.33 KealKg

Punto 10
hg = h]O‘ = 533 KcaI'I\'g

Punto 11
ConP = 3.5463 bar en tablas de liquido y vapor saturado ;

h[ = h“ = 3778 KCQ]."Kg

-~ hy = 52,99 Kcalkg

. hg = 83 Kcal’kg

= 5,33 Kcalkg

=
v
|

= §,33 Kcal'Kg .

=
—
[—)
[}

AN hl] = 3778 KC&VKg
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Punto 12
h“ - 1113 - 37.78 Kcalﬂ\'g
S hlZ - 37.78 Kcal’Kg

Punto 22

ConP = 5.88 bar en tablas de liquido y vapor saturados, se tiene :

it

h hp = 347.075 KcaL’Kg

1o}
=4

i

= hyy = 347.075 Kcal/Kg

Punto 23

hyy = hp3
= 347.075 Kcal/Kg

=
™~
e
l

SOLUCION DE LAS ECUACIONES Y OBTENCION DE LAS ENTALPIAS
FALTANTES CON LOS PARAMETROS ORIGINALES DE DISENO Y LA~
CAPACIDAD ACTUAL INSTALADA

De la ecuacion ( VI.m ) y sustituyendo en ésta los valores de los compresores de la primera
etapa, tenemos !

it

m; = 2497.824/1.2164 = 2053.4561 Kg/h
Convirtiendo a Kg / min :

m; = 2053,4561/ 60

il
W
F oS
to
o

3
L]
-

~m) = 3422 Kg/mn.

Sustituyendo my en ( VLK ) y despejando :
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my (hy - hy3) = 9168.77
hy3 = hy - (9168.77/m; ) = 333.89 - (9168.77/34.22)
~ hj3 = 65.95 Kcal/Kg
Aplicando ( VIIl ) al tanque acumulador de succion :
m; = mys/3
mjs = 3m
mys = 3(34.22)
s mys = 102.66 Kg/min
De laec. (VL1), se tienc :

my; = 8379/ (hy - hy3) = 8379/(343.67 - 65.95)

+ my7 = 30.17 Kg/min
Sustituvendo y despejando en ( VLi):

mpp = my; - my

s mpg = 68,44 Kg/min
delaec. (VLj):
hig = (myhy + mghg)/102.66
s hyg = 114,85 Keallkg
Aplicando la ec. ( VLm ) a la segunda etapa de compresion :
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Qse/ V3 = my
my = (970 + 764.5)/(0.3468 )( 60)
o my = 83.36 Kg/min
Aplicando ( VLI ) a los evaporadores de conservacion ;
mp7 = ml4/3
myy = 3ml7
my, = 3(30.17)
& myy = 90.51 Kg/min
Delaec. (VIb):
m); = ml4 + ml3
my3 = 90.51 + 102.66
s mypz = 193.17 Kg/min
Despejando mys delaec. (V6a):
myy; = my3 - my -
Sustituyendo esta nueva ecuacion en laec, (Vlc):
myzhyy = myghyg + myhy + (my3 - myy - my) hyy
despejando my :

my = {my3(hjz - hyp) + mygChyy - hyg) }/(hy - hy7)
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sustituyendo valores :
ma = { 193.77(65.95 - 37.78 ) + 68.44 ( 37.78 - 5.33 ) } / ( 52.99 - 37.78 )

<omy = 504.89 Kg/min

Sustituyendo este valor en la ec. ( V9a ) :
my; = 193.17 - 68.44 ( 504.89)

s myp = - 380.16 Kg/min

Este valor negativo indica que el flujo de refrigerante en ¢l punto 12 es en el sentido
opuesto al que se habia supuesto, lo que es imposible ya que la trampa recirculadora de
intermedia dejaria de desplazar liquido hacia e} recipiente de presion constante y tendria
que recibirlo del mismo; lo que operativamente no podria ser puesto que las valvulas de
retencion de la trampa no lo permitirian.

En caso extremo lo que sucederia es que el recipiente interenfriador comenzaria a
inundarse por no tener una salida de refrigerante liquido, después se desplazaria hacia los
compresores de la primera ctapa, ya que la descarga de los mismos esta embebida en el
tanque v no podria vencer la columna de liquido que esti sobre ella; retornando asi el
liquido.

Por Gltimo seria succionado el liquido por los compresores de la segunda etapa.

CALCULO DE ENTALPIAS, DIAGRAMAS DE FLUJO Y P - h DEL SISTEMA
INSTALADO CONSIDERANDO LOS PARAMETROS REQUERIDOS
ACTUALMENTE Y LA CARGA TERMICA INSTALADA

Para poder realizar la elaboracion de los diagramas P - h y de flujo del sistema tomaremos
las mismas consideraciones del calculo anterior, excepto los valores de las temperaturas y
presiones de congelacion, conservacion y condensacién, En las FIG, V14 y FIG, VIS se.
aprecian fos diagramas de flujo y P - h respectivamente, con los valores de los pardmetros
requeridos actualmente,
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Los valores de las entalpias correspondientes a estos diagramas son los obtenidos en el
capitulo IV con excepeion de los de la segunda presion de conservacion y son :

hy = 33537 Keal/Kg
hy = 362.79 KcalKg
h; = 341.98 Kcal/Kg
hy = 393.28 Kcal/Kg
hs = 79.48 Kcal/Kg
hg = 79.48 KcalKg
h; = 52.98 Kcal/Kg

hg = 79.48 Kcal/Kg
hy = 9.62 Keal’Kg
hjp = 9.62 Kcal/Kg
hu = 31.23 KcaL’Kg
31.23 Keal/Kg

i

hyg = 118.2 Keal/Kg
hl? = 134.81 Keal/Kg
hyy = 347.07 Keal/Kg
hyy = 347.07 Kcal/Kg

SOLUCION DE LAS ECUACIONES TOMANDO EN CUENTA LOS
PARAMETROS Y LA CARGA TERMICA ACTUALES

De idéntica forma que en los calculos anteriores se obtuvieron los siguientes resultados :

m = 41,27 Kg/rnin
h13 = 113.2 Kg/min
mys = 123.81 Kg/min
my; = 36.62 Kg/min
myy = 83.4 Kg/min
my = 66.47 Ke/min
my; = 109.86 Kg/min
my3 = 233.67 Kg/min

ft
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m- = 963.5 Kg/min
mj, = -933.7 Kg/min

Con este resultado negativo caemos dentro de la misma conclusion que con los valores
anteriores. Es importante mencionar que las capacidades volumétricas de los compresores
de la primera v segunda etapa en este capitulo son diferentes, a diferencia de los obtenido
en el capitulo V. Las conclusiones y recomendaciones se analizardn ¢l Séptimo y 1ltimo

capitulo de esta Tesis.
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M e o ey

CAPITULO VII

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

CONCLUSIONES

Como va se menciono ¢l sistema no puede trabajar en las condiciones actuales debido a la
diferencia de los gastos volumétricos de los compresores, los que provocan regreso de
liquido a los mismos, ocasionando asi un golpe de liquido que daiard a los compresores,

En este capitulo se realiza la comparacion entre el sistema calculado y el instalado, para
determinar cual es el mejor; en caso de serlo el primero analizaremos la factibilidad de
cambiar ¢l sistema por el que proponemos. En caso opuesto estudiaremos las

modificaciones pertinentes que podemos hacerle para que opere optimamente.

Por tllimo sc¢ recomienda el uso de algunos dispositivos utiles al sistema y que son claves
para la correcta operacion del mismo.,

Para poder determinar la bondad del sistema con las capacidades de los equipos:
propuestos debemos encontrar ¢l valor del efecto refrigerante total y el trabajo total de
compresion.

Por lo que de la ccuacion ( 1.d ) obtenemos :

Wp = Wope v Wege = Wy 4 3Wy

donde :
W = Trabajo total del sistema,
Wep ‘
Wese = trabajo de compresion de la segunda etapa. -

¢ = Trabajo de compresion de la primera etapa,

Sustituyendo valores

Wy = (36279 - 335.37) + (393.26 - 341.98)
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W - 78.70 Keal'lkg

De acuerdo con la ec. ( 1.f) tenemos que ¢l efecto refrigerante s¢ obtiene de la siguiente
manera :

ER = ERyga + ERpopsy 7~ EReops 2
ER = (hl - hyg) + (h3 - h]5) + (h3 - hm)

Debido a que ¢l efecto refrigerante en conservacion es practicamente ¢l mismo por ser
comandado por la presion de succion de la scgunda etapa y de alguna manera pasar de la
presion de conservacion 2 a ésta, se tomara solamente ¢l proceso de evaporacion del punto
15 al punto 3, siendo ¢l flujo mésico la variante que nos determind en conjunto con fas
demas variables el valor de la entalpia en los puntos 13, 14, 15y 16.
Sustituyendo valores :
ER = ( 335.37 - 31.23) + (341.98 - 31.23)

ER = 614.89 Kcal'kg
Con estos valores y apoyandonos en la ec. ( 1.a ), tenemos

Cf = 614.89/78.70

Cf= 1781

Los valores del efecto refrigerante y ¢l trabajo de compresion considerando las
condiciones de disefio y el equipo actualmente instalado son ;

ER = (333.89 - 6595) + (343.67 - 65.95)

ER = 545.66 Kcal/Kg
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El trabajo total de compresidn es :
Wy - (376,34 - 33.89) + (390.8 - 343.67)
Wr - 389.58 Keal'Kg
Sustituyendo estos valores en ( 1.4 ) :
Cf = 545.66/389.58

Cfr= 14

Si analizamos los resultados, podemos concluir que :

El sistema propuesto es el mads conveniente, ya que nos proporciona un rendimiento
mayor.

Es esencial entender que si optamos por cambiar el sistema instalado por el propuesto
tendriamos que efectuar una inversion excesivamente grande, ya que tan solo el costo de
los compresores caleulados es demasiado alto. Ademds de que los equipos actualmente
instalados que se cambien, en caso de no poder reubicarse, tendrin qﬂe desecharse 0
venderse a un costo demasiado bajo en ¢l mercado, lo que implica una pérdida
considerable,

De acuerdo con este Gitimo razonamiento se vera en adelante la posibilidad- de optimizar al-
sistema instalado realizando los cambios pertinentes para lograrlo por lo que se analizaran
individualmente cada equipo.

El valor del gasto volumétrico calculado para que el sistema opere correctamente es de
2007.41 m¥h, mientras que el del compresor actualmente instalado es de 2497.824 m¥h.
Para obtener el gasto voluméirico requerido en el compresor actualmente instalado, se
pueden realizar cualesquiera de las siguientes modificaciones :

a ) Reduccion de la velocidad angular del compresor.

Cambiando los didmetros de las poleas hasta obtener la relacion de velocidad buscada. El
fabricante nos proporciona ¢l rango de operacion de las velocidades angulares permisibles.
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del compresor Fes-Fuller A-250, yva que fuera de este no se asegura uma operacion
adecuada y segura del mismo. Dicho rango de operacion es :

325 r.p.m. ¢ velocidad angular < 650 r.p.m.
b ) Instalacién de control de capacidad

Esto es, por medio de un transductor que convertiria la sefial de presion del tanque
acumulador de succion en una sefial eléctrica se harfa operar el actuador de una vatvula de
globo colocada en el cabezal de succion del compresor.

Evaluando las dos opciones nos inclinamos por la segunda, ya que aunque tiene un costo
mayor es mas til al sistema, puesto que si por alguna razon se reduce la operacion de las
cimaras, automaticamente la capacidad del sistema se reduciria proporcionalmente ya que
tanto los compresores de la primera etapa como los de la segunda decrementaridn su
desplazamicnto volumétrico.

Para que en esta segunda etapa de compresion el sistema opere de la mejor manera, es
necesario que los compresores instalados en ésta mancjen un gasto volumétrico de
1979.1 m¥h

Primero se sugiere ln eliminacion de compresor reciprocante, ya que por su principio de
operacion, presenta fluctuaciones de refrigerante ¥ calentamiento excesivo en las tuberias
de descarga,

Después se recomienda la instalacién de otro compresor rotatorio, tipo tornillo, idéntico al
instalado, para que entre los dos manejen 1940 m3/h, Este ltimo valor atn es menor que el
deseado, pero recordemos que en el capitulo V, dicho valor se obtuvo considerando un
Factor de servicio del 10% y que con la adicion de este compresor tomillo modelo N-200-
SUG-M se obtendré un F.S. del 7.82%. |

Es importante tomar en consideracion los comentario hechos en el capitulo V.

Tal y como se vio en el capitulo V, los recipientes acumulador de succion ¢ interenfriador

instalados son de una capacidad sobrada para las condiciones de operacion del sistema
considerando las dos etapas de compresion operando simultaineamente.
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Las caracteristicas de fabricacion de las trampas calculadas se muestran en el capitulo V,
donde también se seala ¢l tiempo de disparo de cada una, ¢l cual es de 5 minutos y que
coincidentemente ¢s el mismo que se midio en las trampas instaladas ( operando con una
sola etapa de compresion y manteniendo los niveles de liquido anles mencionados por
medio de los switch flotadores ); las cuales son idénticas entre si y tienen las dimensiones
que se muestran en la FIG. VIL1.

En virtud de que el tiempo de accionamiento en ambas es ¢l mismo, Unicamente nos resta
comparar ¢l volumen desplazado por cada disparo de ¢llas. Para calcular este volumen nos

basaremos en la ecuacion (IV.t )
, P 1
Ve (w16)(3d? by + 4d,7 L)
que tiene la nomenclatura descrita en dicho capitulo.

Vi = (w16)(3(0.5477 )2 (1.2) +4(0.2428)2(0.91))
Vi = 0254 m?

Ahora calculando el de la trampa de baja calculada

i

Vo= (W16) (3(05477 )2 (1.2) + 4(0.289)2(0.85))

0.268 m3

Vr

sdlo calculo en el que tomaremos la longitud de los cuerpos de éstas de 1.10 m, puesto que
es la suma de la longitud de una de las tapas elipticas del cuerpo y Ia longitud del mismo.
Esta medida se realiza para compensar el liquido que contienen dichas tapas, ya que
incurrirfamos en un error si no las considerdsemos o si se consideraran ambas, Por su
forma estamos suponiendo que al considerar una de ellas, ésta absorberd la suma de las dos
porciones del liquido por considerar un cilindro con dicha longitud.

Vp = (W16)(3(0.489)2(1.1) + 4(0.336)2(0385))
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Voo 0.23m?

La diferencia existente entre ¢l volumen a desplazar caleulado y el instalado es de
0.038 m%,

Considerando a 15/16 ( 93.75 % ) del diametro del cuerpo como el nivel en el que
accionara el switch flotador.

Vo - (157764 ) (0.489)2 (1.1) + (/) (0.336)2(0.815)
Ve o 0.266 m?

Este valor nos indica que ni con ¢l nivel del 93.75 % de liquido en las trampas podriamos
proporcionar las condiciones Optimas de operacion caleuladas. Podiia intentarse compensar
el volumen faltante con tuberias, pero produciria mayor caida de presion y posiblemente lo
que tanto hemos cuidado. el paso de refrigerante presurizado al tanque de presion
controlada.

Por lo que se sugiere el cambio de las trampas instaladas por los equipos calculados.

RECOMENDACIONES

Instalacion de retorno inverso en los evaporadores.

En un arreglo de equipos en paralelo. cominmente se utiliza un cabezal de entrada, que en
el caso particular de los evaporadores se denomina linea de alimentacion de liquido, de
donde se derivan varios ramales que alimentan a cada uno; también se tiene a la salida de
estos equipos su respectivo ramal que se injerta en un cabezal comiin para tod(a,s'ella's;y la -
cual en nuestro caso se denomina linea de succion, tal y como se muestra en la FIG. VIL.2.

Si analizamos este arreglo podemos ver que existe una diferencia de presion entre la-
entrada y salida de cada equipo para poder tener una circulacion del fluido a mancjar; si -
observamos con detenimiento podemos advertir que esta diferencia es mayor en el primier
equipo, por lo que se tendrd en este un flujo adecuado, pero conforme se distribuye el
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fluido al siguiente la caida de presion se incrementard, haciendo mas dificil su circulacion.
En resumen en este tipo de arreglo generalmente no le llega el suficiente refrigerante a los
altimos evaporadores de la camara, lo cudl reduce la capacidad de enfriamiento en la
misma.

Para contrarrestar este efecto se recomienda la utilizacion un arreglo diferente al que se le
denomina "retorno inverso", este consiste en compensar la caida de presion en los
evaporadores mediante la anexion de un tramo de tubo que iguala dicha caida en todos los
equipos. Este arreglo se muestra en la FIG, VIL3 en donde Ia salida del primer evaporador
es la ultima en el cabezal de succion y la del Gltimo es la primera; igualando asi las
trayectorias y por consiguiente la caida de presion en cada equipo.

Instalacion de un recipiente piloto.

La descripcion del objetivo v principio de operacion de este dispositivo fue hecha en el
capitulo II, también se comentd la importancia de no permitir la entrada de vapor de
refrigerante a alta presion al recipiente de presion constante, por ser este perjudicial al
sistema, en capitulos posteriores. )
El sistema instalado carece de dicho dispositivo; ¥ que aunqgue se dijo que la capacidad de-
los condensadores csta sobrada para €l sistema, es necesario su incorporacion, ya ch de

existir una falla en Jos ventiladores y las bombas, podria presentarse ese efecto no deseado,

Por estas razones sc recomienda la instalacion de un recipiente piloto en el cabezal de
liquido entre los condensadores v la entrada al tanque de presion controlada.

Purgador de aire.

"Aire" en el condensador incrementard la presion, principalmente porque es semejante a un
buen aislamiento. Las moléculas de aire en el refrigerante son bombeadas desde el
compresor a la parte estatica del condensador, Cuando las superficies del condensador son-
aisladas con aire, la capacidad efectiva del condensador es reducida. Esta reduccion es-
compensada por el incremento de temperatura v presion del vapor de refrigerante, lo que
implica un lujo muy costoso. ‘

Cada 4 libras de exceso de presion causada por aire, incrementan los costos de poder de

compresion en un 2 % y reducen la capacidad de compresion en un 1 %. Ademas las-
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pérdidas causadas por la capacidad reducida podrian hasta exceder el costo extra por la

conduccion del compresor.

Mis agua de enfriamiento mejorard €l funcionamiento del condensador, pero el agua de

enfriamiento es también cara,

El exceso de presion provocard un mayor esfuerzo en los rodamientos del compresor y del
motor. La vida de [a banda serd acortada.

Mayor temperatura acorta la vida de las valvulas del compresor ¢ incrementa las fallas de

fubricacion de aceite.
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