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Resumen y Abstract IX

Resumen

Este trabajo presenta el resultado del desarrollo y experimentaciéon de un sistema de
recuperacion de calor desechado en los aires humedos que salen de un secador de
frutas por medio de tubos de calor. El sistema de recuperacion consiste en
intercambiador de calor con base en tubos de calor que permite la transferencia eficiente
de la energia desechada hacia el refrigerante de una bomba de calor que le confiere su

evaporacion.

El trabajo experimental consisti6 en caracterizar los tubos de calor previamente
construidos mediante la mediciéon de su resistencia térmica bajo diferentes condiciones
de operacién, tales como inclinacién del tubo respecto la horizontal, temperatura de bafio
térmico y potencia aplicada. De esta parte experimental se obtuvo una resistencia
térmica promedio de 0.02 [K/W] para el intervalo de potencia de 50 a 300W. Con los
datos de las resistencias térmicas se dimensioné el recuperador de energia el banco de
tubos, que consta de 90 tubos con 2.54 cm de diametro externo y una longitud de
500cm.

Se desarrollé un programa en CFD con base en la herramienta Comsol 4.2a para simular
la transferencia de energia entre aire himedo y tubos de calor, el permitié dimensionar el
banco de tubos de calor, predecir la condensacion del aire himedo y evaluar el efecto de
la caida de presion a través del banco de tubos. Finalmente se simuld el sistema
completos de recuperacion por medio del software ASPEN PLUS, el cual simulé el
proceso de transferencia de energia de éste a los tubos de calor, que luego sera
transferido a un refrigerante en pelicula descendente que hace parte de la bomba de
calor para que finalmente entregue el calor recuperado, como precalentamiento de agua
en el proceso de secado. La simulacion entrega un ahorro energético de 0.34 [kg/h]. La
Gltima parte del trabajo consiste en la validacion experimental del equipo, el cual da un
ahorro en combustible GLP de 0.17 [kg/h] con respecto al equipo sin utilizar el sistema

de recuperacion.
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Abstract

This work presents the development and experimentation of a heat recovery system from
the humidified air from a fruit dryer by heat pipes. The recovery system consists in a heat
pipes based heat exchanger that allows the efficient transfer of the waste energy to a
heat pump refrigerant to which the heat is transferred.

The experimental work involved the characterization of the previously built heat pipes by
measuring the thermal resistance under different operating conditions, such as the pipe's
horizontal inclination, thermal bath temperature and supplied power. It was found that the
average thermal resistance of the heat pipes is 0.02[K/W] for the 50-300 W power range.
With these data, the heat recovery system (a bench of tubes) was designed, formed by

90 tubes with 2.54cm diameter and 500cm length.

A CFD program based on Comsol 4.2a was developed for simulating the energy transfer
between the humidified air and the heat pipes. It was used for sizing the heat pipes
exchanger, predicting the humidified air condensation and evaluating the pressure drop
through the tubes array. Finally, the overall system was simulated using ASPEN PLUS,
which simulated the energy transfer process from it to the heat pipes system, which is
transferred to a falling film refrigerant inside the heat pump that consequently delivers the
recovered heat as a water preheating stage in the drying process. By this simulation a
fuel saving of 0.34 [kg/h]. The last part of this work involves the experimental validation of
the equipment, by which a fuel saving in GLP of 0.17 [kg/h] regarding the same
equipment without the energy recovery system herein developed.

Keywords: heat pipes, heat pipes heat exchangers, thermal resistance, energy save,

falling film.
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Introduccion

Las investigaciones en sistemas energéticos actuales dirigen sus trabajos en varias
lineas, entre las que se encuentran las energias limpias provenientes de fuentes
renovables, actualizacién tecnoldgica en los sistemas de produccién de energia y en la
recuperacion de energia de desecho de los procesos actuales. La recuperacion de
energia es una de las principales herramientas para combatir los efectos negativos de la
utilizacién masiva de energia por el hombre y para disminuir el impacto que éstos han
traido al ambiente (Subbarao & Lloyd 2011).

La utilizacion adecuada de los recursos disponibles (Habeebullah et al. 1998) y la
actualizacién tecnolégica de los sistemas de generacion actual o la migracién a energias
limpias son procesos costosos y de solucion a mediano plazo en nuestro medio. Sin
embargo, se deben tomar acciones para incrementar el uso racional de energia, ya que
el pais hace parte de convenios internacionales en la lucha contra el cambio climatico y
la conservacion del ambiente (Direccibn Nacional de Planeacién, sitio web

www.dnp.gov.co, nov. 2012).

La energia recuperable de los procesos industriales actuales se encuentra en gran
medida en el rango de baja temperatura (menor a 330K) (Law et al. 2012) (Spoelstra et
al. 2002), (Pulat et al. 2009), por lo que es una energia de menor calidad y por tanto mas
dificil de recuperar (Reay 1980) . Ademas gran parte de esta energia se desecha porque
estan en fuentes con alto grado de contaminacion y de dificil ubicacién de equipos de
recuperacion (Daghigh et al. 2010). Por tanto los intercambiadores convencionales
presentan dificultades, como son grandes areas requeridas de intercambio y dificil

mantenimiento con su consecuente disminucion de eficiencia en la transferencia.

Los tubos de calor presentan una ventaja para el disefio de intercambiadores, ya que un
correcto disefio permite disminuir considerablemente el area de intercambio por unidad
de potencia térmica transferida (Faghri 1995); ademas de ser un sistema de transferencia
gue aisla la fuente del sumidero, permitiendo ahorrar recursos en mantenimiento de los
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intercambiadores de recuperacion. En la actualidad, los tubos de calor son utilizados para
recuperar calor de fuentes de desecho con baja calidad térmica , con alta contaminacion
0 gque tengan limitacion de espacio para ubicar un intercambiador convencional, ya que la
tecnologia de los tubos de calor presenta ventajas comparado con los intercambiadores
tradicionales, debido a que en su aplicacion la caida de presion, la reduccién de area por
unidad de potencia térmica transferida y la resistencia a ambientes corrosivos los hacen

ideales en un sinnimero de aplicaciones (Faghri 1995).

Para un mejor aprovechamiento de la energia recuperada con el intercambiador de tubos
de calor, ademas de los tubos de calor, se consideran opciones para aumentar el
aprovechamiento, entre los cuales se encuentran las bombas de calor. Si el sistema de
recuperacion se acopla a un sistema de bomba de calor, las aplicaciones aumentan, ya
que ademas de la transferencia de calor de una fuente a otra, ésta podria ser mejorada
en cuanto a su calidad, debido al ciclo de la bomba de calor (Mai 2010). Las bombas de
calor ayudan a alcanzar temperaturas mas altas, lo que las hace muy practicas para
recuperacion de energia en aplicaciones de baja temperatura (Elliott, J.R. 1999). El
objetivo principal de este trabajo fue desarrollar un sistema de recuperacién de energia
de corrientes de desecho de baja calidad energética con base en un arreglo de tubos de

calor y los objetivos especificos fueron:

» Desarrollar un modelo matematico que simule la recuperacion de energia de una
corriente de desecho.

* Realizar la simulacion de los modelos desarrollados para las limitaciones de los
tubos de calor que sean representativos en la aplicacion de baja temperatura.

» Realizar ensayos experimentales que permitan validar el modelo desarrollado y la
extrapolacion a otras escalas.

« Desarrollar una metodologia para extender los resultados a otras aplicaciones.



En este trabajo se presenta el analisis del comportamiento de los tubos de calor para
transferir de una fuente de baja calidad energética proveniente de un secado, el cual
utilizara esta energia para evaporar un refrigerante dado, con el cual se puso a operar
una bomba de calor que le aumenta la entalpia al refrigerante y por Ultimo se suministré

a la fuente de energia primaria del secador.

Para desarrollar este trabajo, se realizé una revision bibliografica para la determinacién
de los coeficientes de transferencia de los tubos de calor de acuerdo a su posicién en el
banco de tubos; luego se realizé la simulacién de esto para obtener el valor del
coeficiente de transferencia y asi saber cuanta energia transferiria cada tubo. Luego de
realizar esto, se hallaron de manera experimental la temperatura de trabajo y las
resistencias térmicas de los tubos de calor a diferentes potencias aplicadas y angulos de
inclinacién. Teniendo la temperatura de trabajo de cada tubo segun la potencia
transferida, se tiene la temperatura de pared del tubo de calor, con lo que conociendo el
tipo de refrigerante utilizado y las condiciones de presién y temperatura, se puede hallar
la cantidad de refrigerante evaporado por cada tubo. Para realizar la evaporacién del
refrigerante, se realizd una revisién bibliografica de los métodos de evaporacién, con lo
gue se selecciond el método de pelicula descendente, que permite coeficientes globales
de transferencia mas altos, comparado con otros métodos de evaporacion.

Por dltimo, al tener una sumatoria del refrigerante evaporado por todo el banco de tubos,
se realiza un modelo simplificado del sistema de recuperacién de energia, en el cual se
pueda comparar el ahorro de energia para secado de diferentes subproductos
agroindustriales, teniendo en cuenta que el presente trabajo permitié disefiar un equipo
para futuras validaciones experimentales del proceso de recuperacion.



1. Marco teoérico

En este capitulo se presenta una revisién bibliografica de los principios fisicos que rigen
el funcionamiento de los tubos de calor, los intercambiadores de tubos de calor, ademas
de los modelos encontrados en la literatura para hallar coeficientes convectivos y de
pelicula para el estudio del evaporador del sistema de recuperacién. También se incluye
un estado del arte en el estudio de los tubos de calor y los principios utilizados para el

modelamiento del sistema de recuperacion.

1.1. Tubos de calor

En 1942, Gaugler, R. S. patent6 el “Heat Transfer Device”; Patente del dispositivo ligero
de transferencia de calor que era basicamente lo que se conoce hoy en dia como un tubo
de calor. En aquella época no se requeria de un dispositivo de tales condiciones, por lo
gue su uso se posterg6 hasta la era aeroespacial. Posteriormente (Grover, G. M., Cotter,
T. P. and Erikson 1964) retomaron la idea del trabajo de Gaugler en el inicio del
programa espacial. Se construyeron prototipos de tubos y se generalizé el término de
“heat pipes” para estos dispositivos. “Bajo ciertas limitaciones en la manera de uso, un
tubo de calor puede ser observado como una estructura ingenieril sinérgica que es
equivalente a un material teniendo una conductividad térmica muy grande, excediendo la
de alguin metal conocido”. El tubo que realizaron fue con agua como fluido de trabajo y
luego con sodio para operar hasta 1100K. Realizand o exploraciones en temperaturas
elevadas como temperaturas bajas. No fue sino hasta que en los Alamos Laboratory
publicaron los resultados de un tubo de calor (Chisholm 1971) para que al dispositivo le
fuera valorada la importancia. Luego de este inicio en la industria aeronautica, los tubos
de calor encontraron aplicaciéon en un sinnimero de procesos que se requiere transferir
calor y que presentan problemas de espacio o de contaminacion, siendo hoy en dia
utilizados en la industria aeronautica, aeroespacial, electrénica; ademas de procesos de

transferencia de calor, incluyendo los de recuperacion de energia.
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Un tubo de calor es un dispositivo sellado, que contiene una membrana capilar y un
fluido de trabajo. La membrana capilar cumple la funcién de transportar el fluido de
trabajo de un extremo a otro por medio de la accién capilar. (EI-Nasr & El-Haggar 1996).
En el caso de la disposicion de los tubos de calor en forma vertical, el fluido de trabajo
circula asistido por la presién generada por la gravedad mas la presién capilar. Los
tubos de calor presentan alta conductividad térmica efectiva en comparacién con la
conductividad térmica de los metales conocidos, debido al espesor de la membranay a la
pequefia caida de temperatura en el vapor. La conductividad térmica efectiva de un tubo
de calor puede ser 500 veces mas alta que una barra de cobre de geometria similar
(Chisholm 1971) referenciado por (ElI-Nasr & El-Haggar 1996). Al definir la tasa maxima
de transferencia de calor, el desempefio del tubo de calor es definido como una
sumatoria de todas las resistencias térmicas involucradas en el funcionamiento, la cual

da la resistencia térmica total del tubo de calor Ry.

Desde la primera publicacién, los tubos de calor han sido utilizados en numerosas
aplicaciones, que van desde temperaturas criogénicas hasta temperaturas mas alla de
los 2000°C. Los tubos de calor consisten de tres partes que son (ver Figura 1-1):
Evaporador; en esta zona es donde el calor es recibido, en la cual el fluido es evaporado,
generando un gradiente de presion que hace que el vapor se dirija hacia la zona de
condensacion; Seccién adiabatica, en esta seccion el fluido de trabajo existe en las dos
fases al mismo tiempo, en el cual, el liquido evaporado fluye hacia el condensador
mientras el liquido condensado regresa al evaporador dentro de la estructura porosa;
condensador: esta seccion es donde el calor es entregado. La transferencia puede ser
por conveccion natural, forzada o por conduccion. En esta zona, el vapor entrega su calor
latente y hace que se condense, entrando a la estructura porosa, en la cual, por presion
capilar regresa al evaporador.



Figura 1-1. Diagrama de funcionamiento tubo de calor
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Los tubos de calor trabajan de manera continua en un ciclo cerrado dentro de la coraza,
en la cual se encuentra un fluido en estado liquido y gaseoso; ademas se considera que
el vapor se encuentra saturado dentro del punto critico y punto de saturacion. Los tubos
de calor se componen de una coraza metalica generalmente, que contienen una
membrana capilar en contacto con su cara interior y una cantidad de fluido de trabajo
suficiente para que la membrana porosa quede mojada completamente. Por lo anterior, el
bombeamiento capilar juega un papel muy importante en el funcionamiento de los tubos
de calor. Para este fin se conoce del funcionamiento de materiales porosos, telas

metalicas y ranuras interiores.

(Loh et al. 2005), hizo un estudio comparativo del funcionamiento en diferentes
orientaciones, un parametro experimental fue preparado y tres estructuras de malla y su
funcionamiento con cambios en el angulo de orientacion (de -90° a 90°) fueron
investigados. Ademas tres diferentes diametros (4,5 y 6mm) y cada uno de los tres tubos
de calor fueron probados con cada una de las tres estructuras porosas (polvo de metal
sinterizado, ranuras y mallas). El trabajo consisti6 en la variacion del angulo de
inclinacion de -90°a 90°y su influencia en el des empefio de los tubos. Se utilizaron tres
tipos de malla y la variacion de su desempefio con la inclinacién, comparando el
desempefio de los diferentes tipos de malla en diferentes angulos de inclinacion y con
carga térmica fija y realizado para tres diferentes didametros de tubos de calor. La
segunda parte del trabajo consistié en examinar el desempefio de tres diferentes tipos de
malla en tubos de 6mm de diametro, variando la inclinacién e incrementando la potencia

térmica La tercera parte del estudi6 consistié6 en medir el desempefio de tubos de calor
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de 6mm con membrana de material metdlico sinterizado cambiando la temperatura
ambiente en 35, 45 y 55T y el angulo de inclinacié n. Este estudio concluyé que la
orientacion en la fuente de calor y gravedad tienen menos efecto sobre los tubos de calor
de membrana de metal sinterizada debido a que la membrana de polvo metélico
sinterizado tiene una accién capilar mas fuerte comparada con las ranuras o la
membrana de malla. Ademas de esto también se concluyé que no es deseable utilizar
tubos de calor ranurados o con membrana en malla cuando el evaporador se encuentra
sobre el condensador. Para tubos de 6mm de diametro, el tubo de calor con ranuras
presentd mejor funcionamiento térmico que los tubos con malla y con metal sinterizado
en los angulos de trabajo de +90 a 0° de inclinaciébn. Ademas se presenta que el
funcionamiento térmico disminuye a medida que el evaporador se va acercando mas a la

posicién superior de manera vertical.

1.2. Modelo de funcionamiento de un tubo de calor

Para el modelamiento del tubo de calor se asume transporte de vapor y liquido de forma
adiabatica, ademas se tiene que el flujo de masa con respecto al tiempo se expresa en la
ecuacion 1-1, partiendo de la Figura 1-2.

Figura 1-2. Flujo de masa dentro del tubo de calor

Zona condensacidn Zona adiabdtica Zona de evaporacion

Liquido Liguid
B ‘- e Interface liquido vapor

t \ 4

Vapor Vapaor

‘ mv,sal mvl in t Interface liquido vapor

Liquido mljm = My sq1 tauido

dam . . . .
ar Myin — Mysqr + My in—My sal (1-1)



Donde m,;, es el flujo masico liquido entrando al volumen de control, ;. el flujo
masico saliendo del volumen de control, m,, ;;,, flujo masico de vapor entrando al volumen

de control y m,, o, €l flujo masico de vapor saliendo del volumen de control.

Considerando que el area transversal se mantiene constante tanto para la zona de flujo

de liquido como de vapor, la ecuacion 1-1 se puede escribir como la ecuacion 1-2

d(hpyp)
A TI = Al(pl,invl,in - pl,outvl,out) + Av (pv,invv,in - pv,outvv,out) (1'2)

La ecuacién de energia se expresa en la ecuacion 1-3.

d *
Ed(AH plel + vavva)(T - Tr) = _Qsal + Av(pl,in%)hlv + Al[pl,invl,incpl,in(Tl,in—Tr) -

plvl,salcpl(T - Tr)] + Av [pv,invv,incpv,in(Tv,in—Tr) - pvvv,salcpv (T - Tr)] (1'3)

Donde A es el area transversal a la direccién del flujo, H* es la altura del liquido, p es la
densidad, Cp es el calor especifico, V, es el volumen de vapor, v,, v; son la velocidad del

vapor y del liquido respectivamente y Qes el flujo de calor por unidad de tiempo.

La temperatura del sistema o de referencia se define como el promedio de la temperatura
del condensador més la del evaporador, tal como se expresa en la ecuacion 1-4.

Tr =2 (T —To) (1-4)

(Tc_Te are )
Qsar = — (1-5)

Rcondensador externa

Para el andlisis del tubo de calor, se propuso la metodologia basada en el trabajo de
(Reay 2006), lo primero que se determiné fue la cantidad de calor que puede transferir el
tubo de calor, luego la temperatura de operacion y la disposicion geométrica en la cual
sera utilizado. Basado en lo anterior, se escogi6é el material del tubo de calor y del fluido
de trabajo. La metodologia consisti6 en los siguientes pasos: Obtencion de las
propiedades fisicas necesarias en los modelos a utilizar, luego se debe determinar el
limite capilar del medio poroso, teniendo en cuenta el nimero de Reynolds y el nimero

de Mach, asumiendo flujo laminar e incompresible se sigue con el calculo de las caidas
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de presién tanto en el vapor como en el liquido y el calculo de la capacidad maxima de
transporte de calor.

Luego de calcular las caidas de presion y el calor maximo axial, se debe verificar si se
sigue cumpliendo las hipétesis de flujo laminar e incompresible; de no cumplirse se
deben realizar nuevamente los célculos de caida de presion y limite capilar utilizando los
numeros de Mach y Reynolds obtenidos. Este proceso se debe realizar hasta entrar
dentro de los valores estimados iniciales, para luego realizar un grafico de la potencia
transferida como funcién de la temperatura de operacion en la zona adiabatica del tubo.
En la Figura 1-3 se presenta el diagrama de andlisis de tubo de calor propuesto; para el
caso en estudio se tiene un tubo de calor de cobre con membrana porosa de cobre
sinterizado el cual debe trabajar en el rango de temperaturas de 0°C hasta 100°C. Se
selecciona un tubo de membrana de material sinterizado con el propésito de estudiar la
relevancia de la presion capilar en el retorno de condensado en este tipo de tubos. La
aplicacion de baja temperatura se estima que cada tubo debe transferir maximo 300W.
Siguiendo con el diagrama en el estudio de los fluidos de trabajo, se argumenta la
seleccion del agua como fluido de trabajo, para pasar al célculo de los limites de
operacion expuesto en el capitulo 1.5, para pasar al estudio de las resistencias térmicas
luego de verificar que la transferencia de calor se cumple para el tubo de calor.

1.3. Conductividad térmica efectiva de la membrana

Para la definicion de la conductividad térmica en un material poroso se utiliza el término
de conductividad térmica efectiva, en la cual se deben tener en cuenta las propiedades
termo fisicas de los materiales constitutivos del medio. Por lo tanto, se tiene para el
presente estudio las propiedades del cobre y del agua en fase liquida y vapor; en las

cuales interactian térmicamente por conduccién dentro de la membrana.

La membrana del tubo de calor en el presente estudio fue construida de cobre
sinterizado, en la cual se tiene un proceso de soldadura entre los granos de cobre al
realizar el proceso de sinterizacion (Thewsey & Zhao 2008). Los poros soldados forman
una estructura con contacto continuo, por lo que se tiene una mayor facilidad de
transferencia de calor por conduccién en la membrana, aumentando la conductividad
térmica efectiva del medio.
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Figura 1-3. Diagrama de analisis de aplicacion de un tubo de calor
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Para el célculo de la conductividad efectiva se utilizd en este trabajo el modelo de
Maxwell-Eucken, presentado en (Vincent et al. 2012), teniendo en cuenta la clasificacion
de la estructura del medio poroso presentada por (Smirnov 2010), en el cual se asume
que se encuentra en una fase continua y en la cual las inclusiones esféricas se

encuentran dispersas; en este modelo las inclusiones no interactiian entre si.

_ Kmemb Rkmemp+ki—(1-8)(Kmemb—k1)) _
keff N ki+2kmemp+(1—€)(kmemb—k1) (1 6)

Donde k,,.mp €S la conductividad térmica de la membrana de cobre sinterizado, cuyo
valor es de 400[W/m.K] y k; es la conductividad térmica del fluido de trabajo agua, con

un valor de 0.9 [W/m.K].

1.4. Permeabilidad

La permeabilidad se define como la medida de resistencia al flujo de un fluido a través de
un medio poroso, en el cual, para medios isotrépicos que tienen gradiente de presion

APy el vector velocidad v'paralelos, la ley de Darcy se expresa en la ecuacion 1-7.
_w -
==t (1-7)

En la anterior ecuacion, la K representa la permeabilidad, dP/dx el gradiente de presion,
ula viscosidad dindmica del fluido de trabajo y v la velocidad (Smirnov 2010). Para
medios sinterizados (Faghri, 1995) propone la siguiente expresion de la ecuacion 1-8

para el célculo de la permeabilidad.

réed
K= 37,5(1—¢)2 (1-8)

Donde r;, es el radio medio de la esfera de metal; la ecuacion es planteada
principalmente para cobre, y donde 50 * 1076 < 21, < 3 x 10™*; ademas 0.27 < ¢ < 0.66.
Este autor presenta valores tipicos experimentales para la permeabilidad en membrana

de cobre sinterizado, encontrandose el radio efectivo del poro en 9.39 « 107° [m] y una
permeabilidad de 0.009 = 10~1°[m?].
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Para el calculo de la permeabilidad se requiere el valor de la porosidad de la membrana;
la porosidad ¢ se define como la fraccién volumétrica de poros contenidos en el material,
la cual se encuentra en el rango de 0 a 1. El espacio vacio del material se puede
encontrar conectado con otros espacios vacios dentro del material, aislado dentro del
material o cerrado (Vincent et al. 2012). En el desarrollo de tubos de calor, los espacios
vacios conectados son los que favorecen el bombeo capilar del fluido dentro de la
membrana porosa; pero los espacios aislados o cerrados tienen incidencia en la
transferencia de calor, al actuar como aislamientos localizados (Smirnov 2010).

Figura 1-4. Gréfico de permeabilidad como funcion de la porosidad y diametro de poro

Frmmasiiekaid |Eweira_foers Suimrsindl

TR
=T

e

A Porcsidad entre 0.3 y 0.6
L Diametrode poro entre
10e-2'y 10e-5[m] w dselgalet

En la Figura 1-4, se observa que la permeabilidad aumenta a medida que el diametro del
poro disminuye y la porosidad aumenta, volviéndose con un comportamiento asintético a

partir de cierto valor de estas dos variables.
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Figura 1-5. Permeabilidad de acuerdo al diametro de poroy porosidad 0.5.
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Para el caso del tubo del medio poroso en estudio, se supone una porosidad de 0.5
acorde a los datos de literatura revisados y se presenta el comportamiento de la
permeabilidad para didmetros de poro entre 0 y 10x10° [m], tal como se presenta en la
Figura 1-5; se observa que para un didmetro de poro de 18.74x10° se tiene una
permeabilidad de 10.5x10*2 [m?]. Al comparar el resultado de esta figura con el resultado
presentado por (Faghri 1995) reportado de se 0.009 = 1071°[m?].se tiene un error del

14.3%. Por lo tanto se considera trabajar con el resultado experimental de este autor.

1.5. Fluidos de trabajo

Para la seleccion del fluido de trabajo se tienen en cuenta varios factores, entre los que
estan los puntos criticos del fluido, la posibilidad de aplicacion en el rango de trabajo, la
compatibilidad con la coraza y la membrana del tubo y el nimero de Merit; con este
namero se relacionan el calor latente de vaporizacién, la tension superficial, densidad del
liquido y la viscosidad del liquido, en el cual el fluido de trabajo con mayor nimero de
Merit es mas adecuado (Anderson et al. 2010). El nimero de Merit se expresa en la
ecuacion 1-9.
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__ pI1OL kW

N . =892
merit u [mz

| (1-9)

Figura 1-6. NUmero de Merit para el agua
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Este ndmero relaciona las propiedades fisicas de una sustancia con la capacidad de
transporte de ésta. El agua presenta un mayor nimero de Merit comparado con otros
fluidos de trabajo para operar en el rango de baja temperatura (Reay 2006a); Para el
presente trabajo se seleccioné el agua como fluido de trabajo, ya que segiun ésta
permite trabajar en el rango de 30 a 200°C y segun (Amir Faghri 1995) presenta alta
compatibilidad con la membrana de cobre sinterizado y la coraza de cobre; permitiendo
asi una vida atil mas larga y evitando la formacion de gases no condensables que

disminuyan la eficiencia de transferencia de calor.

(EI-Nasr & El-Haggar 1996) estudiaron el efecto del fluido de trabajo, contenedor y
membrana en el mecanismo de transferencia de calor en los tubos de calor. El
comportamiento del flujo del fluido de trabajo depende de la estructura de la membrana y
del espesor de ésta (numero de vueltas de la membrana en este estudio). La
transferencia de calor y la conductividad térmica efectiva estan directamente
relacionadas con el comportamiento del flujo. Incrementando el espesor de la membrana
incrementa el flux de calor con pequefas diferencias de temperatura. La resistencia
térmica presenta una forma asintotica después de cierto espesor de la membrana debido

al limite de arrastre. Presenta que el fluido de trabajo afecta notoriamente la capacidad
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de transferencia de calor del tubo y el material del contenedor tiene también un efecto en

ésta.

1.6. Limites de operacion

Los tubos de calor presentan una serie de limitaciones en su funcionamiento, que segun
(Faghri, 1995) son el limite viscoso, limite sénico, limite capilar, limite de ebullicion, limite
de condensacion y limite de arrastre; estos limites traen como consecuencia la cantidad
maxima de calor que un tubo de calor puede transportar, teniendo como consecuencia el
secado de la membrana, conocido como dry-out, lo que representa que el tubo de calor
tendrd la resistencia térmica de un material sélido muchas veces mayor que la de un tubo
de calor. Segun (Faghri, 1995), los tubos de calor trabajando a bajas temperaturas,
tienen el limite capilar como su mayor restriccidn de transferencia; por lo que se tiene que
la membrana porosa debe ser capaz de proporcionar la presién capilar superior a la
suma de todas las caidas de presion que se presentan en el recorrido del fluido de

trabajo, tanto en fase vapor como fase liquida.

1.6.1. Calculo de los limites de operacion

Para el célculo de los limites de operacién, se propone la metodologia presentada en la
Figura 1-7, la cual inicia con la recopilacion de los valores de las propiedades fisicas
requeridas para el modelo de cada uno de los limites. El limite capilar se definié en la
revision bibliografica como la restriccién que primero aparece en la transferencia de calor
de un tubo de calor, por tanto es el primero que se debe calcular, calculando la caida de
presion en el vapor y en el liquido y verificando las hipotesis de flujo laminar e
incompresible, con el nimero de Reynolds y de Mach respectivamente. Por dltimo, si el
tubo de calor cumple con lo anterior, ademas con la potencia térmica estipulada para
éste, se grafica los limites de transferencia en una grafica de Temperatura de operacion

Vs potencia transferida.
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Figura 1-7. Diagrama de calculo de los limites de operacién del tubo de calor

2. Propiedades fisicas requeridas en los modelos

3. Limite capilar, Reynolds y Mach

4. Caidas de presién en el vapor y en el liquido

5. Capacidad maxima de transporte de calor axial

|

6.  Verificacion de hipoétesis flujo laminar e incompresible

1. Sicumple, pasar a

7, si no se cumple,

devolverse a 2

7.  Célculo de limites de transferencia, grafico de Temperatura de

operacion Vs potencia transferida

Limite capilar en el tubo de calor

Para el radio de poro del material sinterizado, (Reay 2006b) presenta los datos obtenidos
por (Freggens 1969) en el cual el radio del poro para cobre sinterizado es de 0.0009cm y
una permeabilidad de 1.74 x 10 [m? y una porosidad del 52% (0.52)

El modelo, presentado por (Faghri, 1995), representa que la presion capilar del medio
poroso tiene que ser igual a la suma de la diferencia de presién en el vapor con la
diferencia de presion en el liquido y con la fuerza de la gravedad.

20 < C(fyRey) (1'10)

—cosf =
e Zrh,vavpvhv

H
l (—)l dcos(8) + 1 o
) et \ KA hy) erd TP cos(6) + lepgsen(8)
Se tiene que ¢ es la tensidn superficial, 7. es el radio critico del medio poroso, C una
constante dependiente del nimero de Mach, f, el factor de friccion, Re, el nUmero de
Reynolds calculado para el vapor, u, , u; la viscosidad dinamica del vapor y del liquido, h

la entalpiay p,,p; la densidad, K es la permeabilidad, ., es la longitud efectiva del tubo

de calor y g es la potencia maxima de acuerdo a su limite capilar. En esta ecuacién se
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desprecian las caidas de presion debidas a la evaporacion y condensacion en la interface

liquido-vapor.

El término a la izquierda de la ecuacién es la presién capilar a partir de la ecuacién de
Young-Laplace, que se define como el resultado de la tensién superficial del liquido
multiplicado por el coseno del angulo de contacto soélido-liquido con radio de curvatura de
la interface liquido vapor en el evaporador; luego viene el térmico de pérdida de presion
en el vapor, luego la pérdida de presion en el liquido y luego el término de fuerza de

cuerpo debido a la gravedad.

La longitud efectiva del tubo de calor esta dada con la ecuacion 1-11, en la cual para el
tubo de calor en estudio es de L,=0.26m. Para plantear esta longitud efectiva se supone
que el flujo de vapor y de liquido varia linealmente con la distancia axial del tubo de calor
y que se tiene una adicion y retiro de calor de una manera uniforme en la zona de

evaporacion y condensacion respectivamente.
le le
lef =3 + lagiap + ) (1-11)

Figura 1-8. Longitud efectiva del tubo de calor

longitud L

Longitud efectiva

Evaporador Zona adiabatica Condensador

Los tubos de calor presentan unos limites en su funcionamiento, tales como el limite
viscoso, sonico, de arrastre, de condensacion, capilar y de ebullicion (Faghri 1995). Un
método para hallar la mayor tasa de transferencia basado en la ley de Darcy, asumiendo

permeabilidad constante dentro de la membrana (Ambrose et al. 1987).
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Peop = B,_P, = 2% o5 6 (1-12)

Tc

Donde la presion capilar debe ser como minimo igual a la diferencia de la presién entre el
vapor y el liguido, donde ademas se puede hallar por la expresion de la derecha que
involucra la tensién superficial con el angulo de contacto de una gota dentro de la

membrana y con el radio critico del poro.

La expresion para hallar la caida de presion del vapor a través del tubo es la que se

presenta en la ecuacion 1-13.

( C(fyRey) Uy )lefq (1'13)

212 Appyhy

En la cual segun (Amir Faghri 1995), para un tubo de calor circular y flujo laminar e
incompresible se tiene que f,Re, =16y C =1y ry, es el radio hidraulico del vapor. El
coeficiente de friccion multiplicado por la longitud efectiva y el calor maximo de acuerdo a
su limite capilar, para el flujo de liquido dentro de la membrana porosa se tiene la
ecuacion 1-14

(ﬁ) lefq (1-14)

Donde K es la permeabilidad del medio poroso y las otras propiedades pertenecen al
liquido evaluadas a la temperatura de referencia.

_ 20 | C(f,Re,) H,
P ==cosf@=| v g+ —5 || g+ pqd 1-15
c cos ( 27 AP, Jeﬁq (M KA, w09 (1-15)

Con flujo laminar e incompresible, o0 sea fv Re, =16 y C=1 K=1; se tiene que:

v, m/p Ay 4q/p hy,md?
m— L = rov < 0.3 (1-16)

Ma=—= =
c JVYRTy JYRT,
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Figura 1-9. Limite capilar del tubo de calor variando la inclinacion del condensador
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Figura 1-10. Numero de Mach para el tubo de calor a diferentes temperaturas e
inclinaciones
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Para considerarse incompresible el Ma debe ser <0.3, por lo que se tiene que segun la
Figura 1-10, se cumple para temperaturas de saturacion de 25° para la inclinaciéon de

45°y de 30°para la inclinacion de 90°.
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_am q -
Re = dy iy B 47Tdvﬂvhlv (1 17)

Figura 1-11. Niomero de Reynolds para el tubo de calor a diferentes temperaturas e
inclinaciones
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Segun la Figura 1-11; el Reynolds para una temperatura de 30°C una inclinacion de 45°
se encuentra en régimen laminar y para una inclinacion de 90° y la temperatura de

operacion de 30°C esta en régimen laminar.

Limite de ebulliciéon en el tubo de calor

Cuando el flujo de calor en el evaporador supera este limite, la ebullicion que se presenta
en esta zona afecta la circulacion del fluido de trabajo en el medio poroso, afectando la
transferencia de calor. Este limite se puede calcular de la siguiente manera de acuerdo a

la ecuacion 1-18.

_ 2n19keffTV 2_0._ i
1= hlvpvln(:—;) (Tn pc,m) (1 18)

Donde p,,, Es la presion capilar maxima proporcionada por la estructura porosa, ,, es el
radio de nucleacion del fluido de trabajo, se encuentra entre 2.54x10” y 2.54 x 10'm
para corazas metalicas que utilizadas cominmente en la fabricacion de tubos de calor (P.
Dunn 1994). Donde k,,.mp €S la conductividad térmica de la membraba y k; es la

conductividad térmica del liquido a la temperatura de referencia. La porosidad se debe
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obtener experimentalmente con alguno de los métodos existentes. Para el caso del
presente trabajo se utiliza una porosidad media de 0.5.

Figura 1-12. Limite de ebullicién a diferentes temperaturas de saturacién
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Limite de arrastre en el tubo de calor

Los limites de transferencia en un tubo de calor se han presentado haciendo la
suposicion que el liquido y el vapor solo interactian en la interface liquido vapor del
evaporador y del condensador que es donde ocurre el cambio de fase. El limite de
arrastre considera otra interaccion entre el liquido y el vapor que se presenta a lo largo
de toda la frontera de la membrana porosa y del area de flujo de vapor y tienen
direcciones opuestas. Con el aumento de la velocidad del fluido de trabajo, se puede
presentar arrastre del liquido en el vapor, haciendo que la cantidad de liquido que
regresa al evaporador disminuya o llegue a desaparecer. Para hallar este limite se tiene
la ecuacion 1-109.

ooy \1/2
Qarrastremax = Avhiy (_v) (1-19)

Zrh,w

Donde r,,, es el radio hidraulico del vapor y las otras propiedades son evaluadas a la

temperatura de saturacion del vapor.
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Figura 1-13. Limite de arrastre a diferentes temperaturas de saturacién
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Limite viscoso en el tubo de calor

Se presenta este limite cuando las fuerzas viscosas son las dominantes en el flujo de
vapor, en la cual se puede presentar que la presién de vapor en la zona de condensacion
llegue a cero. Se presenta principalmente en tubos de calor con metales liquidos como
fluido de trabajo o en tubos de calor operando en temperaturas por debajo de las

estimadas en el disefio y seleccion.

_ dihiwpydy _
9= A=, (1-20)

Figura 1-14. Limite viscoso a diferentes temperaturas de saturacion
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Limite sénico en el tubo de calor

En el funcionamiento del tubo de calor, se tiene que al aumentar la transferencia de calor,
el flujo de vapor debe aumentar, por lo que aumenta la velocidad de este de manera
proporcional. Este aumento depende de la temperatura y se expresa de acuerdo a la

ecuacion 1-21.
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YvRyvTo )1/2

Amax,s = Avpohlv (Z(Vv+1)

(1-21)
Donde A, es el area de flujo de vapor, p, es la densidad inicial, y,, = 1,33 se define como
la razén de relaciones entre calor especifico a volumen constante y a presion constante
y R, se define como el cociente entre la constante universal de los gases y le masa molar
del agua, teniendo R = 8,314 x 103[J/mol*K] y la masa molar del agua M=18[g/mol].

8,314 x 103

R
Rv = M 18 (1-22)

Figura 1-15. Limite sénico a diferentes temperaturas de saturacion
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La Figura 1-16 resume los limites de transferencia en el tubo estudiado. Se observa que
el limite capilar es el que restringe la transferencia de calor en el tubo, siendo ademas el
menor el limite capilar en el tubo de calor trabajando de manera vertical con el
condensador en la parte superior, debido a la componente gravitacional que ayuda al
retorno de condensado. Para las potencias y temperaturas en el rango de estudio, se
tiene que el limite de ebullicibn es muy superior al limite capilar y que los otros limites no
tienen ninguna incidencia en el transporte de calor. El limite capilar para las inclinaciones
de 45 y 90° es mayor a 30W en el rango de temperaturas de saturacion entre 10 y 50°C,
por lo que el tubo cumple con las propiedades para transferir esta potencia térmica en

este rango de temperatura y en esta inclinacion de trabajo dada.
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Figura 1-16. Limites de operacion para el tubo de calor
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De la Figura 1-16 se observa que el limite que afectara el funcionamiento del tubo de
calor en el rango de baja temperatura es el limite capilar, esto aplica para las
inclinaciones del condensador estudiadas de 0, 45y 90°

1.7. Resistencias térmicas presentes en la transfer  encia
de energia en un tubo de calor

La resistencia térmica de un tubo de calor es la sumatoria de una cantidad de
resistencias térmicas presentes a lo largo de la fuente de calor hasta llegar al sumidero o
receptor de esta energia. Al recibir energia de la fuente de calor, esta se encuentra con la
primera resistencia presente en el tubo de calor, que es denominada la resistencia de
pared en el evaporador y esta expresada en la ecuacién 1-23.

_ In(dext/dint) _
Ry = Gl (1-23)
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Luego de la resistencia de pared en el evaporador, se encuentra otra resistencia en la
combinacién liquido medio poroso en el evaporador. Para esta se presenta la ecuacion 1-
24, en la cual la conductividad del medio debe ser hallada como la conductividad

efectiva.

— In(dext/dine) (1-24)
2nleker

Rliq—memb
La resistencia térmica en la interface liquido-vapor, se expresa en la ecuacion 1-25,
donde se tiene que ésta tiene un orden de magnitud menor que las resistencias

predominantes y por ende se desprecia.

RT%(2mRT)1/2
Rw=Rw=—7%ﬁ7— (1-25)

La resistencia térmica en el vapor se obtiene a partir de las expresiones de diferencias de

presién y por la ecuacién de Clapeyron presentadas en (Reay 2006).

ap _ _ hw -
ar ~ Ts(V -V ) (1-26)

Donde v ,v, son volumen especifico del vapor y del liquido respectivamente; si

l
V, KK v _, laecuacion 1-26 se puede simplificar de la siguiente manera:

dP _  hp _
ar TV ) (1-27)

Combinando la ecuacion anterior con la ecuacion de gas ideal, se tiene:

dP  hp,P

E=ﬁﬁ (1-28)
2

R, =5 — R4k (1-29)



26

_ Tv(Pve_Pvc) _
Rv - hiwpva (l 30)

Donde R es la constante del gas R/M y g es el calor maximo transferido de acuerdo al

limite capilar por el tubo de calor a esa temperatura de saturacion del vapor T,.

La resistencia en la pared del condensador es similar a la presentada para la resistencia

a la pared en el evaporador, teniendo en cuenta la longitud del condensador.

_ In(dext/dint) _
Rpe = Gl (1-31)

El calculo de las resistencias en cada uno de los componentes del tubo de calor permite
luego plantear el circuito térmico equivalente, en el cual se haran simplificaciones, ya que
algunas de estas resistencias tienen uno o varios 6rdenes de magnitud menos que las
predominantes en el tubo, tal como se presenta a continuacion.

1.8. Circuito térmico equivalente aplicado en tubos de
calor

La analogia de la transferencia de calor con los circuitos eléctricos es de gran utilidad
para el andlisis de sistemas de transferencia con tratamiento unidimensional y en estado
estacionario. La aplicacién de esta analogia tiene gran precision en el estudio de la
transferencia por medio de tubos de calor. Para la aplicacion del circuito térmico
equivalente se debe determinar la resistencia térmica global del tubo de calor; esto con el
fin de determinar la capacidad de éste para transferir calor, ademas de la diferencia de

temperaturas que se tiene entre el evaporador y el condensador.

La resistencia térmica global se define en la expresion 1-32:

Te—Tc

RTC = (1'32)

Qtrans f

Esta ecuacion presenta que a una mayor diferencia de temperaturas entre el evaporador
y el condensador, el sistema tiene mayor dificultad de transferir calor. La resistencia
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térmica equivalente se puede hallar con el circuito térmico equivalente para el tubo de

calor que se vaya a trabajar.

El calor transferido al tubo de calor en el evaporador puede ser conveccion, radiacion,
conduccion. Segun sea el mecanismo de transferencia de calor, se calcula con los
métodos conocidos para flujo externo a través de un tubo. La fuente de calor lo
transferira al tubo de calor generalmente por conveccion o radiacion, por lo que se
pueden utilizar los modelos conocidos para calculo de coeficientes de transferencia entre
un fluido y un tubo. Si la transferencia de calor se da por medio de conduccién, se debe
tener en cuenta una resistencia de contacto entre la fuente y la pared del tubo. Luego
que el calor haya sido transferido al tubo de calor, éste se puede transferir de manera
axial por la pared del tubo por conduccién sin tener contacto con el fluido de trabajo. Por
este mecanismo de transferencia se tiene que la conductividad térmica y la geometria del
tubo hagan que sea poca la cantidad de calor transferida, por lo que generalmente es

despreciada.

Otra forma que tiene el calor para transferirse es de manera radial, en la cual se
transporta desde la pared exterior del tubo hasta la pared interna del tubo; al alcanzar la
pared interna del tubo, el calor es transferido al medio poroso del tubo de calor; cabe
anotar que las resistencias de contacto entre el tubo y el medio poroso generalmente es
despreciado. Al llegar al medio poroso el calor puede continuar en manera de conduccion
axial por el medio poroso o en conduccion radial, la cual es dominante debido a la

geometria del medio poroso.

El cambio de fase del fluido de trabajo ocurre dentro del medio poroso; para el
modelamiento de la resistencia térmica asociada al cambio de fase, se considera que se
da en la zona de frontera entre el medio poroso y el canal hidraulico del vapor. De alli el
fluido evaporado se dirige hacia la zona de condensaciéon debido a un gradiente de
presién del vapor. Al llegar a la region de condensacion, el vapor debe pasar hasta la
membrana porosa, entregando el calor, ademas considerando que tiene las mismas
resistencias a la transferencia de calor contenida en el fluido hasta la fuente de sumidero.
Las resistencias térmicas fuera del evaporador y del evaporador en el tubo de calor,
influyen en la temperatura de trabajo del tubo; éstas ademas dependen del arreglo de

tubos y del tipo de transferencia que se da entre el medio y el tubo.
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Figura 1-17. Resistencias térmicas en un tubo de calor

Evaporador Seccidn adiabdtica Condensador
-
R
R vap
membe § M % RP,C
- n
R cf' ‘f.: Kmemb,c
p.e
= A =

f]é Ton Toe *I“;"

Segun (Asselman & Green 1973), en su trabajo presentaron las 6érdenes de magnitud de
las resistencias que componen el tubo de calor. De acuerdo a lo anterior, muchas de
éstas se pueden despreciar, ya que no influyen en la precision del resultado por tener
menor orden de magnitud que las resistencias predominantes; por lo tanto, para el
modelamiento de la resistencia del tubo de calor se calcularan la resistencia axial del
vapor, la resistencia radial en el contenedor, la resistencia radial en el medio poroso y la

resistencia radial tanto del vapor tanto en el condensador como en el evaporador.

La resistencia térmica tedrica del tubo de calor se halla sumando las resistencias de cada
uno de los componentes que la integran, teniendo en cuenta si éstas se encuentran en
serie 0 en paralelo. Siguiendo lo anterior la Figura 1-18 presenta la resistencia térmica

tedrica del tubo de calor en estudio.
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Figura 1-18. Resistencia térmica tedrica del tubo de calor
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Teniendo que la conductancia térmica equivalente del tubo de calor es el inverso de la
resistencia térmica, la Figura 1-19 presenta el comportamiento de ésta de acuerdo a la
temperatura de saturacién.

Figura 1-19. Conductancia térmica tedrica del tubo de calor
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De la Figura 1-19 se observa que el tubo de calor se acerca te6ricamente a un
funcionamiento isotérmico, ya que puede transferir mas de 4000W a las temperaturas de
saturacion presentadas en el grafico con un gradiente de temperatura de 1°C.
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1.9. Evaporacion de pelicula descendente

Los evaporadores de pelicula descendente son ampliamente utilizados en la industria,
debido a que estos pueden evaporar a diferencias de temperatura medias mas pequefias
comparandolos con otros tipos de intercambiadores; esto se debe a que este tipo de
evaporadores estan libres de la cabeza estatica presente en la columna liquida que si
existe en otros tipos de intercambiadores de evaporaciéon (Chens 1998). Esta diferencia
de temperatura estd comunmente entre 3-8C otros tipos de evaporadores tienen la
diferencia de temperatura entre 15-30C. Ademas la evaporacién de pelicula (Chens
1998) presenta altos coeficientes de transferencia de calor, y, debido a la ausencia de

una cabeza hidrostética las caidas de presién son muy pequefias.

1.9.1. Principios de funcionamiento

En muchas aplicaciones en las cuales se trabaja con evaporacion de pelicula se tiene
que la evaporacion se da desde la superficie del tubo, con separacién de liquido en la
parte inferior del tubo. Los coeficientes de transferencia de calor por pelicula dependen
de la hidrodinamica de la pelicula de refrigerante que rodea el tubo. Segun (Hewitt 1995)
este tipo de evaporacién se puede dividir en puramente laminar, laminar ondulado vy flujo
completamente turbulento, enmarcados en cada uno de estos rangos por el nimero de
Reynolds y el numero de kapitza. EI mecanismo de transferencia de calor en pelicula de
flujo laminar es por conduccion a través de la pelicula; teniendo que a peliculas mas
delgadas a velocidades méas bajas la transferencia de calor se incrementa. Los
evaporadores de pelicula descendente tienen una gran aplicacién en los procesos de las
industrias quimicas, alimento y papel (Karimi & Kawaji 1998). Ademas, en este tipo de
evaporadores no se tiene columna de liquido como en otro tipo de evaporadores, por lo
gue no se requieren grandes diferencias medias de temperatura para su funcionamiento;
generalmente esta temperatura esta entre los 3 y 8°C tal como se presentan en los
estudios de (Tang et al. 2002) y (Krupiczka et al. 2002). Algunos tipos de evaporadores
requieren de entre 15 y 30C para lograr la evaporacion. Este tipo de evaporadores
tienen coeficientes generalmente altos, dado que se tiene una ebullicién de superficie, y
la ausencia de cabezas de presion debido a columnas de liquido hace que trabajen a
presiones absolutas muy bajas. Los tiempos de residencia son relativamente cortos,
debido a esto, se tiene que este tipo de evaporadores son utilizados particularmente para

la evaporacion de sustancias con una entalpia de evaporacion baja, y aun mas cuando
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se desea hacer separacion de sustancias (Palen, JW.Wang, Q. and chen 1994)
referenciado por (Chens 1998).

Bajo un disefio correcto de este tipo de evaporadores, se tiene la ausencia de ebullicion
nucleada y ademas, por las bajas diferencias de temperatura y una pelicula uniforme
sobre el tubo se tiene una reduccion en la tendencia a formar capa de suciedad en la
superficie (Morison et al. 2006). En resumen, este tipo de evaporador presenta un alto
coeficiente de calor, un tiempo de residencia corto en la superficie del tubo; ademas este
intercambiador se recomienda cuando se busca evitar ebullicién nucleada, ademas para

trabajar con caidas de presion muy pequefias que generalmente se puedan despreciar.

Los evaporadores de pelicula descendente generalmente son alimentados desde la parte
superior de tubos con diferentes tipos de arreglos y el liquido a evaporar desciende por
efecto de la gravedad formando la pelicula en la pared (Du et al. 2002). El disefio de
estos equipos generalmente ubica el fluido a evaporar dentro del tubo y se utiliza vapor a
condensar como medio de calentamiento; ademas, el vapor se utiliza en contracorriente
con la pelicula liquida. Ambas corrientes se mantienen separadas por la pared de los
tubos. Otros tipos de evaporadores de pelicula son los evaporadores de pelicula
descendente horizontal, que son utilizados ampliamente en la desalinizacién vy
refrigeracion, este tipo de intercambiador funciona haciendo fluir el liquido a evaporar por
la parte externa de los tubos, haciéndolos pasar encima de un tubo a otro en forma de
goteras, chorros o pelicula continua (Binglu R., Huan L 2012). Debido a que el flujo de
liquido pasa de un tubo a otro, la transferencia de calor es mas alta que los evaporadores
de pelicula descendente vertical, ademas se tiene una caida de presion menor (Phong &
Van 2009). Para este tipo de evaporadores se utilizan boquillas o placas perforadas para
lograr la distribucion de liquido en los tubos; ademas no es recomendable para utilizacion

en equipos con tendencia a la recoleccion de suciedad.

1.10. Modelo de pelicula descendente

Para el modelo de pelicula descendente utilizado en el evaporador se define primero la
tasa minima de entrada de refrigerante a cada uno de los tubos de calor, ya que se debe
cuantificar para evitar al maximo los parches secos en el tubo de calor, evitando la
disminucion del coeficiente global de transferencia de calor y la formacion de pelicula de
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suciedad en el tubo. Luego se determina el flujo maximo para cada uno de los
refrigerantes utilizados, dependiendo del calor que se debe transferir desde los tubos de
calor. Por ultimo, teniendo el flujo de refrigerante se debe hallar el coeficiente global de
transferencia, partiendo de las correlaciones presentadas en la literatura, que permitan
hallar la cantidad de calor transferida al refrigerante, que sera crucial para el

modelamiento de la bomba de calor.

1.10.1. Tasa minima de mojado del tubo

Segun (Morison et al. 2006); Para que el evaporador funcione correctamente bajo
condiciones estables de operacién se debe estimar una tasa minima que se debe
mantener sobre éste. Dado que si no se alcanza a suministrar el suficiente liquido, éste
formara estelas sobre el tubo y dejara partes secas o parches que reduciran la tasa de
transferencia de calor, ademas de aumentar la probabilidad de formacion de capa de
suciedad. La tasa minima de refrigerante por unidad de circunferencia I;,;, se define
como el flujo de liquido que se debe mantener para tener una pelicula continua sobre el
tubo. La tension superficial y el angulo de contacto juegan una fuerte influencia

comparado con la viscosidad y la densidad.

(Hartley, D.E. and Murgatroyd 1964), en su trabajo, propusieron un modelo para hallar la

tasa minima de refrigerante, presentado en la ecuacion 1-33,
1/5
Lpin = 1.69 (‘;7”) o(1 — cos(9))%/5 (1-33)

Donde ¢ es la tension superficial, 8 es el angulo de contacto, i es la viscosidad dinamica
y g es la gravedad. (El-Genk 2001), present6 una revision acerca de los trabajos previos
para desarrollar expresiones analiticas para tasas minimas de mojado. De su trabajo
obtuvo la expresién 2-40 para calcular la tasa minima en la cual empieza a aparecer un

parche seco sobre el tubo.

Cpin = (”‘;"3)0'2 (0.67(1 — cos(6))°623 + 0.25(1 — cos(8))2°%) (1-34)



Capitulo 1 33

Para los alimentadores del refrigerante sobre el tubo, se tiene que el flujo a través de un
agujero se describe por la ecuacién de Torricelli, tal como se presenta en la ecuacion 1-
35.

Q = C A\ 2gh (1-35)

Donde h es la altura del liquido desde la base del agujero hasta la superficie del liquido,
C, es el coeficiente de descarga que varia con el Re, con el espesor de la placa y el radio

de la placa en la entrada del agujero.

Para estimar ,/2gh se calcula un Re alternativo que depende de h, de la siguiente

manera

D\2ghp (1-36)

Re, =
h U

1.10.2. Balance de energia en el evaporador

Asumiendo que el calor ganado por el refrigerante es el mismo transferido por el arreglo
de tubos, se tiene la ecuacion 1-37

(m * Ah)ref = Qahorrado (1-37)

La piscina de dosificacion trabaja distribuyendo el refrigerante entre todos los tubos de
calor, por lo tanto, para cada uno corresponde evaporar la misma cantidad de liquido. El
régimen en la evaporacion de pelicula descendente esta definido por el nimero de

Reynolds del flujo en su funcionamiento, expresado en la ecuacién 1-38.
r
Repell’cula = ; (1-38)

Donde I' representa el flujo masico alrededor del tubo y u la viscosidad dinamica del
fluido. Segun (Chens 1998), Para Reynolds de pelicula menores a 30, el régimen de la
pelicula se encuentra en flujo laminar, el cual presenta una correlacion empirica

presentada en la ecuaciéon 1-39.
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1

— (=3)
Nupelicula,laminar - 1-1Repelicula 3 (1'39)
Pr = v _ velocidad de difusion de cantidad de movimiento _ Cpu (1_40)
a velocidad de difusion de calor k

gut
pio®’

el

En estas correlaciones aparece el nUmero de kapitza, que se define como Ka =

cual ademas presenta la ventaja de ser un nimero que depende del fluido mas no del
flujo (Chang 1994). (Chun, K. R. and Seban 1971), realizan experimentos con diversas
sustancias y hayan la correlacion de los datos obtenidos para la regién laminar ondulada,
de la siguiente manera:

* v2/g)'? 0.
h* = h% = Nupelicula,laminar ondulado = 0'82Repelicula( 0.22) (1-41)
Donde v es la viscosidad cinematica del fluido, g la gravedad y k la conductividad térmica

del fluido. Por ultimo, para flujo turbulento, se obtiene la expresion 1-42.
h* = Nupelicula,turbulento = 0-0038Repelicula(0-4)0-0038Prpell’cula(0-65) (1-42)

El Reynolds de transicién critica para definir el régimen del flujo entre laminar ondulado y

turbulento, esta dando por la siguiente expresion:

Re. = 5900/Pr10¢ (1-43)
Re. = 0.215/Ka'/? (1-44)
Las anteriores relaciones aplican para Pr menores de 7. El Pr promedio para el intervalo
de temperaturas de saturacion estudiadas es de 2.7, por tanto se pueden aplicar estas

correlaciones.

La pared del tubo de calor transfiere el calor al refrigerante de acuerdo a la Ley de

Newton, de la siguiente manera:

qgared = h(Tsqt — Tpared) = hAT, (1-45)
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AT, = (Tsat — Tpared) = exceso de temperatura (1-46)

La pelicula de refrigerante se origina en la parte superior del tubo, ya que esta parte es
donde se va a recibir de la piscina de distribucién. En direccion descendente, el flujo
masico m de refrigerante y el espesor ¢ disminuye a medida que desciende, debido a la
evaporacion que se presenta en la interfaz liquido-vapor que esta en la temperatura de
saturacion T,,;. Se presenta una transferencia de calor desde la superficie del tubo a la
pelicula, ya que la superficie tiene una temperatura mayor a la temperatura de saturacién
del refrigerante. Se espera que la temperatura de la pelicula lleve al refrigerante a vapor

saturado.

Figura 1-20. Perfil de evaporacién de pelicula descendente

mlug

Pared de
tubo de calor

Para el andlisis de la evaporacion se asume flujo laminar y propiedades constantes para
la pelicula liquida, ademas liquido como sustancia pura y temperatura uniforme igual a
T..:- Y Las propiedades escalares no variaran en un punto dado un campo gravitacional,
0 sea, por efectos de adveccién, dado a las bajas velocidades en las que se presentara
la pelicula. La transferencia de calor en la pelicula s6lo se dara por conduccion, teniendo

la distribucion de temperaturas en el liquido de manera lineal.
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Figura 1-21. Elemento diferencial para el andlisis de transferencia de calor

m(x)
i dq = hygdii
s dg —>
> N
dii

Para el calculo de la velocidad de evaporacion del fluido de trabajo se tiene la expresion
1-47:

mevap = & (1-47)

Tabla 1-1. Propiedades del refrigerante R22

Temperatura de Presion Densidad [kg/m?] entalpia [J/kg]
saturacion [TC] [kPa]
liquido vapor liquido calor vapor
latente
498 1285 21,215 44624 205520 250143
584 1268 24,779 50531 201413 251945
10 681 1250 28,808 56523 197098 253621
15 789 1232 33,348 62557 192656 255213
20 910 1213 38,457 68716 187963 256679
25 1,044 1194 44,2 74959 183103 258062
30 1,192 1174 50,654 81328 177991 259319

1.11. Analisis de intercambiador de tubos de calor

El presente trabajo presenta un método por diferencias finitas basado en el modelo de
conductancia (B.J. Huang 1985) en el cual se estudia la transferencia de calor general
del intercambiador. Se divide el intercambiador en N secciones, la cual tiene una fila de
tubos homogéneos en sus propiedades fisicas; ademas se desprecian las pérdidas en

las paredes hacia el ambiente, por lo que se tiene la ecuacién 1-48.:
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1 j— —
drc,j =N (R_j)(Th,j -Tc;) (1-48)

El calor transferido por cada fila j es la suma de los n tubos que la conforman, Donde R;
es la resistencia térmica de cada tubo de la fila j y Th;, Tc; son las temperaturas promedio

del lado caliente y frio respectivamente en la fila j.
_ Tr =Ty i _ _
Tpj=—22yT; =T (1-49)

Considerando el lado frio en el intercambiador como la temperatura del vapor del tubo de
calor, suponiendo que ésta es constante, se tiene que la temperatura del sumidero de la

fila j,, es igual a lafila j,.1.

1 1 1
Ri=G it Gm + G0 (1-50)

La resistencia térmica global del intercambiador de calor se define entonces como un
circuito en serie, donde el primer término es el 1/h,A, y depende del coeficiente
convectivo para flujo externo en un banco de tubos de calor. El término (1/UA)7. se
calcul6 tedricamente y se hallé experimentalmente. El tercer término 1/h A, para el
intercambiador del presente trabajo se halla por coeficientes de transferencia de calor
hallados experimentalmente y reportados en la literatura para pelicula descendente y

presentados en el capitulo anterior.
El calor total que puede transferir el banco de tubos se define como la sumatoria de la

transferencia de calor de todas las filas que conforman el banco de tubos, tal como se
presenta en la ecuacion 1-51.

Q=31 an; (1-51)

1. ,7+ = .
Th,j - Th.j—l = _nj(R_j)(Th,j - Tc.j)mairecpaire (1-52)
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Figura 1-22. Diagrama del intercambiador de calor utilizado

Pelicula
descendente

e e |

Flujo cruzado | | S——— Tubo de calor

1.11.1. Modelo de calculo para el dimensionamiento del
equipo
En el disefio del equipo se debe tener en cuenta las temperaturas de entrada y salida de
las corrientes caliente y frias; por lo general se cuenta con la temperatura de entrada, por
lo que se debe definir las temperaturas de salida calculando una transferencia de calor
deseada o fijando una temperatura para realizar los calculos. Con lo anterior se logran
obtener los coeficientes globales de transferencia y el area requerida de intercambio.
Para el modelo se desprecian pérdidas de calor al ambiente y se supone cambio de fase

Unicamente en el intercambio de calor al refrigerante.

El proceso de transferencia en el banco de tubos de calor se modelara en dos partes; la
primera es la transferencia de calor desde la fuente de desecho hasta la zona de
evaporacion del tubo de calor; la segunda es la transferencia de calor desde la zona de
condensacion del tubo de calor hasta la fuente fria. Estos dos procesos estaran unidos
luego por una resistencia térmica que es la resistencia térmica del tubo de calor.

La cantidad de calor a retirar sera la cual sélo utilice el calor sensible del agua contenida
en el aire humedo que se utiliza como fuente de calor. Por tanto, se parte de la
recuperacion de calor de una temperatura inicial de 45T hasta llevarlo a una
temperatura final de 35<C.
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Q = MyireCPaire (Tcal - Tfrio) = UAATmI (1'53)

Definiendo la temperatura de entrada y salida de la fuente de energia, se obtiene el calor

a recuperar
Q= mairec_paire (Tcal - Tfrio) (1'54)

1.12. Bombas de calor

Las bombas de calor son ampliamente utilizadas en los procesos de recuperacion de
calor de desecho en las industrias para reducir la energia en la linea de desecho y
utilizado como medio de calentamiento o precalentamiento (Wongsuwan et al. 2001).
Estas son utilizadas en diferentes sectores industriales, tanto en ciclo de compresion de
vapor en ciclo abierto como en ciclo cerrado (Chua et al. 2010). Este mismo autor realiza
una clasificacién de las areas que se vienen dando los nuevos avances en la tecnologia
de las bombas de calor, entre las cuales se encuentra la eficiencia energética, que
abarca la recuperacion de energia y el mejoramiento del desempefio y el estudio de
nuevos refrigerantes. Para aplicacion en el rango de temperaturas dada en el
planteamiento del problema, la bomba de calor que se utilizara permite el uso del
refrigerante R22, asi como otro tipo de refrigerantes o la mezcla de éstos, debido a que,
de manera inicial el equipo esta proyectado para trabajar bajo varias condiciones de
fluido refrigerante, debido a los convenios internacionales que intentan disminuir la

utilizacién de los compuestos fluorocarbonados.

Una bomba de calor es una maquina térmica que es capaz de transportar energia en
forma de calor desde una fuente fria a una mas caliente, agregandole trabajo a un
compresor. El funcionamiento consiste en mover el calor de un lugar a otro
aprovechando la propiedad de cambio de fase de una sustancia, la cual es la que recibe
y cede el calor en el proceso. La bomba de calor por lo tanto tiene una sustancia que

cambia de estado cuando cede o entrega calor.
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Figura 1-23. Funcionamiento de una bomba de calor

Sumidero

Bomba de calor |« Trabajo de eje

Fuente

Para lograr lo anterior, la bomba de calor consta de elementos que le permita llevar a

cabo su funcion, los cuales se observan en la Figura 1-24.

Figura 1-24. Diagrama bomba de calor

Condensador

Valvula de
expansion

Compresar

Evaporador

El fluido refrigerante entra al compresor desde el punto 2 al punto 3, el cual le aumenta la
presién y la temperatura, por ende aumentandole la entalpia; luego se dirige al
condensador desde el punto 3 al punto 4, en el cual éste entrega el calor a un sumidero,
logrando bajar su temperatura y condensandose, para luego pasar a una valvula de
expansion isoentalpica desde el punto 4 al punto 1, que hace que el refrigerante al pasar
por ésta, disminuya su presion y pase en estado liquido; esto con el fin de entrar luego al
evaporador en estado liquido y ganar el calor que se transfiere de la fuente desde el
punto 1 al punto 2, para ser evaporado como vapor saturado y asi entrar nuevamente al

compresor.
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Figura 1-25. Diagrama P-h del ciclo de Carnot reversible
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Del diagrama P-h se observa que el COP se puede expresar como COP= (hs-h,)/(h>-hy) y
donde hz=h,+W y donde h;=h;=h,-Qenrada S€ tiene entonces que el COP=1+Q./W. W es el
trabajo del compresor, Q. Qs son los calores de entrada y salida respectivamente.

La ventaja que presentan las bombas de calor, es lo que se conoce como el COP o
coeficiente de desempefio, el cual se define como la cantidad de unidades de energia
transferida por unidad de energia consumida para realizar la compresién; tal como lo

describe la siguiente expresién

COP — Qcondensador (1_55)

Wcompresor

Ademas las bombas de calor se pueden clasificar en dos grupos que son: bombas con
intercambio aire-aire y bombas con intercambio aire-agua. Las primeras consisten en
sistemas de obtencién de la energia a partir de una corriente de aire y la transfieren a un
sumidero de aire en terminal o sistema centralizado; la segunda obtiene energia de una
fuente de aire y la transfiere a un sumidero en fase liquida, que luego puede servir para

intercambiar calor a corrientes de aire.

El célculo del refrigerante especifico neto q,,, €s el resultado de la diferencia que tienen

que las entalpias del refrigerante a las presiones de entrada y salida h;, hgg [KJ/Kg]

= h2 - hl (1'56)

Qom
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El caudal masico de refrigerante es la cantidad de refrigerante que debe circular por el
evaporador por unidad de tiempo para captar el calor y transferir la potencia térmica que
se requiere. El refrigerante que se requiere para esto es movido por el compresor. El
caudal mésico C,, [kg/h] es el cociente entre la potencia térmica Pf y el efecto

refrigerante especifico neto q, -

_ P __Ff -
Cm B Qom B hy=hq (l 57)

La diferencia entre la entalpia de salida y la entalpia de entrada en el compresor
multiplicado por el flujo masico da la potencia tedrica.

Ahcom;oresor = hsalida - hentrada (1'58)

Ptesrica = Ahcompresor * Gy (1-59)



2.Estudio experimental

El estudio experimental consistié esencialmente de dos partes; la primera fue el estudio
de la transferencia de calor del tubo de calor en laboratorio basado en el estudio de (Loh
et al. 2005), en la cual se vario la inclinacion del tubo desde 0° a 45° y luego a 90¢;
ademas en cada inclinacién se vario la potencia eléctrica hasta maximo de 300 vatios y la
temperatura del bafio térmico en 15°C, 30°C y 40°C. En cada una de estas condiciones a
las que se someti6 el tubo de calor, se midié la temperatura de la pared a través del

tubo, la temperatura del bafio térmico a la entrada y a la salida.

La segunda parte fue la medicién de las variables del intercambiador de calor con tubos
de calor que permitieran realizar los balances para cuantificar el ahorro energético con el
sistema de recuperacion de calor. Estas variables medidas a la entrada y salida del
intercambiador fueron la velocidad del aire, humedad relativa y la temperatura. Otras
variables del sistema de recuperacion se midieron con la instrumentacion disefiada para
el equipo, entre las que se cuenta las temperaturas y presiones del refrigerante a través
del ciclo. Como mediciones complementarias se efectu6 el seguimiento a la temperatura

y al caudal del agua, temperatura de los quemadores y temperatura del ambiente.

2.1. Medicidn de la resistencia térmica de un tubo de
calor

En un intercambiador de calor por tubos de calor, el calor transferido se puede definir en
la expresion 2-1 (B.J. Huang 1985) :

G = D(Tn —T2) (2-1)

Donde R es la resistencia térmica del tubo de calor y T,, T. son las temperatura

promedio de la fuente y del sumidero de energia. Dada la anterior ecuacion, la utilizacién
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de los tubos de calor como intercambiadores de calor, requiere que se conozca la

resistencia térmica total del sistema, dado por la siguiente ecuacion (B.J. Huang 1985):

R=Go) + Gm + Gop) (2-2)

Donde h, y h. son coeficientes de transferencia de calor en el evaporador y condensador
gue se pueden determinar con las ecuaciones y correlaciones ampliamente descritas en
la literatura. El objetivo del presente capitulo es presentar el procedimiento que se siguio
para medir la resistencia térmica de un tubo de calor a diferentes condiciones de
operacioén, esto es, variando la potencia eléctrica, la temperatura del sumidero y la

inclinacion del tubo. Para lograr lo anterior, se realizd lo siguiente:

e Programar temperatura del bafio térmico (15°C, 30°C, 40°C)
e Aplicar potencia eléctrica de 10-300W de manera escalonada cada 20 minutos

e Realizar mediciones a 0° 45°y 90°de inclinacidon vy repetir los pasos anteriores.

En el proceso de realizar la experimentacién realizando el cambio en las variables
anteriores, se requieren algunas ecuaciones que permitan hallar los valores que se
requieren para realizar los balances de transferencia de los tubos de calor; por tanto, el
calor transferido por un tubo de calor se define con la siguiente ecuacion (A Faghri
1994),(B.J. Huang 1985):

drc = (UA)TC(Tpe - Tpc) (2-3)

Donde T,.T,. son las temperaturas de pared en el evaporador y condensador
respectivamente y (UA) 1. es la conductancia especifica desde la seccién de evaporacion
hasta la seccién de condensacién, por lo que se puede calcular experimentalmente con

la siguiente ecuacién:

arc
(UA)rc= Toe=Tr0) (2-4)
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Rrc = e T (2-5)

Donde Ry es la Resistencia térmica global del tubo de calor, T,,, es la temperatura
media en el evaporador, T..,q Y la temperatura media en el condensador, medidas en la

superficie del tubo y donde P, es la potencia efectiva transferida por el tubo.

La temperatura de referencia para la zona adiabatica se define en la expresién 2-6.

Tv — TwhletTwclc (2-6)

letlc

Para el presente estudio, se utilizé un tubo de calor comercial de la empresa Thermacore
que tiene las mismas especificaciones de los tubos de calor utilizados en el sistema de
recuperacion de energia, el cual tiene las dimensiones y materiales presentadas en la
Tabla 2-1.

Tabla 2-1. Dimensiones y materiales del tubo de calor

ESPECIFICACIONES DEL TUBO DE CALOR

Longitud efectiva 0.500 [m]
Didmetro externo 0.0254 [m]
Espesor de la pared 8.128x10™[m]
Material de la pared Cobre
Estructura de la membrana Sinterizado
Material de la membrana Cobre

Fluido de trabajo Agua

Otras propiedades del tubo de calor, como la porosidad, diametro de poro, diametro de
particula metalica, permeabilidad, entre otras, seran tomadas a partir de la revision

bibliogréafica y se propone realizar las mediciones para un estudio posterior.
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2.1.1.Montaje experimental para medicion de la res istencia
térmica en el tubo de calor
La distribucion de los termopares en el montaje obedece a las limitaciones que presentan
los dispositivos experimentales para su montaje, tal es el caso de la resistencia térmica,
el cual solo permite ubicar un termopar en el extremo del tubo y otra en la zona
adiabatica del tubo de calor; para el balance de energia en el bafio térmico se cuenta con
el aforo de caudal en éste y un termopar a la entrada y a la salida. Los termopares tipo T
son conectados a una tarjeta de adquisicién National Instruments NSX2000, la cual se
comunica con un ordenador y presenta los datos y los procesa en el Software Labview ®

9.0. El diagrama de instrumentacion del tubo de calor se presenta en la Figura 2-1.

Figura 2-1. Diagrama de la ubicacion de termopares en el montaje experimental

entrada de agua
al bafio térmico

Bafio térmico
Resistencia eléctrica r

6 termocuplas tipo T
alo largo del tubo

Salida de agua del bafio térmico
240 90 50 50 50 [20

En el montaje anterior, se observan 6 termopares tipo T a lo largo del tubo; ademas de
dos termopares ubicados a la entrada y salida del bafio térmico. Todos estos se conectan
a una tarjeta de adquisicion de datos para almacenar las mediciones realizadas. Para el
analisis del tubo, se dispondra una zona de evaporacién y condensacion de 240 mm
cada una, una zona adiabatica de 20mm, para un total de 500 mm. De longitud total. El
montaje experimental fue realizado en el Laboratorio LABTUCAL, de la Universidade
Federal de Santa Catarina (Floriandpolis-Brasil) y se presenta desde la Figura 2-2 hasta
la Figura 2-4 .
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Figura 2-2. Montaje de los termopares en el tubo de calor

En la Figura 2-2 se presenta la ubicacién de los termopares, las cuales se realizan con
cinta de alta conductividad y luego se aislan puntualmente con teflon, para que la
medicion de temperatura se realice en la superficie del tubo y no en la temperatura del
agua. La Figura 2-3 presenta el montaje ya con la resistencia eléctrica y el bafio térmico,

todo pivotando sobre una prensa que sera la que permita variar el angulo de inclinacion.

Figura 2-3. Montaje experimental sin aislamiento.

El bafio térmico utilizado es un Lauda Ecostar E200 que permite variar la temperatura del
bafio, ademas se ubican la entrada y la salida de agua de manera que el bafio térmico
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siempre mantenga el tubo sumergido en éste. La Figura 2-4, presenta ademas el sistema

aislado con silicato de calcio para disminuir las pérdidas de calor.

Figura 2-4. Montaje experimental aislado

La Figura 2-4 presenta el montaje del aislamiento, realizado con silicato de calcio.
Ademas del bafio térmico utilizado para mantener constante las temperaturas de entrada

a la zona de condensacion

2.2. Resistencia térmica en el tubo de calor

En el tubo sobre el cual se realizé el experimento en laboratorio, se tiene que para todo el
rango de potencia aplicado (10W-300W) se tiene un comportamiento similar en la
resistencia térmica, pudiéndose observar que a partir de la potencia de 100W se tiene un
comportamiento asint6tico de la resistencia en el intervalo dado. Los resultados del tubo
de calor en sentido horizontal presentaron una temperatura muy alta en los
experimentos, por esto sélo se pudo aplicar la potencia maxima de 100W, ya que la
temperatura del tubo se incrementé de mas de 150°C que es el maximo valor para utilizar
las termopares tipo T y ademas se llega al limite del rango de temperatura de operacién

del tubo de calor estimado.
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Figura 2-5. Resistencias térmicas del tubo de calor bajo diferentes condiciones de
funcionamiento
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El inverso de la resistencia térmica es la conductancia. En la grafica se puede observar
gue la mayor conductancia la presenta el tubo en posicion de trabajo vertical y aumenta
con la disminucion de la temperatura del bafio térmico. La diferencia de temperatura en el
bafio térmico se mide a la entrada y salida de éste, con el fin de cuantificar la cantidad de
energia transferida a la corriente de agua y poder hallar el coeficiente global de
transferencia de calor en el sumidero del montaje, que en este caso es el bafio térmico.
Se tiene que la mayor diferencia se presenta en el tubo en posicion vertical con menor

temperatura de entrada al bafio térmico.

Figura 2-6. Diferencia de temperatura en la entrada y la salida del bafio térmico
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En la Figura 2-6 se tiene la potencia transferida en el tubo de calor para cada una de las
temperaturas de bafo térmico de los experimentos, ademas la linea superior del grafico
se toma de la informacion del limite capilar que proporciona el fabricante del tubo. En
esta gréafica se toma la potencia transferida al agua. Para la inclinacién de 90°C se tiene
un coeficiente global de transferencia de calor de 1455W/m?K, mientras que para la

posicion horizontal se tiene un coeficiente de 700 W/m?K.

Figura 2-7. Comparacién datos experimentales para tubo de calor a 90°con limite capilar
del tubo de calor
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En la Figura 2-7 se presenta la potencia de entrada con respecto a la potencia
transferida al agua del bafio térmico en posicién 45°C y 90°C con respecto a la horizontal.
En este resultado juega un papel el coeficiente de transferencia en el bafio térmico y las

pérdidas por aislamiento en el evaporador del tubo, que es donde se ubica la resistencia
eléctrica.
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Figura 2-8. Potencia de entrada del tubo de calor Vs potencia transferida al agua del
bafio térmico en posicion 45°
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En la Figura 2-8 y Figura 2-9 se observa un incremento en la potencia transferida, que
debe estar ligado directamente al aumento en el coeficiente global de transferencia. Se
tiene ademas una transferencia de potencia en sentido inverso, en la cual esto se explica
porque la temperatura del bafio térmico es mayor que la temperatura de la fuente de
calor.

Figura 2-9. Potencia de entrada del tubo de calor Vs potencia transferida al agua del
bafio térmico en posicion 90°.
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2.3. Temperatura en la superficie a lo largo del tu  bo para
diferentes inclinaciones

El funcionamiento adecuado del tubo de calor depende de la manera como se refleje el
gradiente de temperatura a través de la longitud axial de éste; para un material de alta
conductancia se espera un comportamiento muy cercano al isotérmico. Esta seccion
presenta graficamente este comportamiento del tubo de calor estudiado bajo las
condiciones experimentales descritas en el capitulo 2.

2.3.1.Mediciones de temperatura para inclinaciond e 0°CLas

mediciones de temperatura en la pared externa se realizaron para tres inclinaciones y
temperaturas de bafio térmico, y la potencia sélo se incrementé hasta los 100W, ya que
la temperatura empez6 a medir 150W, hecho que limitaba el experimento por parte de las

termopares tipo T que trabajan hasta esa temperatura (150°C).

Figura 2-10. Temperatura bafio térmico 30°, inclinacién 0°
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Figura 2-11. Temperatura bafio térmico 40°, inclinacién 0°
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Figura 2-12. Temperatura bafio térmico 15°, inclinacién 0°
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2.3.2.Temperatura en la superficie a lo largo del tubo para

mediciones en inclinacion de 45°

Para la inclinacién de 45°, se realizan las pruebas experimentales en el tubo con la
potencia desde 10 hasta 300W, ya que el tubo si permitié el aumento hasta esa potencia
manteniendo la temperatura de trabajo bajo los limites de funcionamiento de los
termopares. Se observa la caida de la temperatura en la zona de evaporacion, ya que
ésta se encuentra en contacto con el bafio térmico.
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Figura 2-13. Temperatura del bafio térmico de 15°C, inclinacion 45°
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Figura 2-14. Temperatura del bafio térmico 30°C, inclinacién 45°
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Figura 2-15. Temperatura del bafio térmico 40°C, inclinacion 45°
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2.3.3. Temperatura en la superficie a lo largo del tubo para
mediciones en inclinacion de 90°
Figura 2-16. Temperatura del bafio térmico 15°C, inclinacién 90°
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Figura 2-17. Temperatura del bafio térmico 30°C, inclinacién 90°
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Figura 2-18. Temperatura del bafio térmico 40°C, inclinacién 90°
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De los graficos presentados desde la Figura 2-10 hasta la Figura 2-18 se resalta el
comportamiento del tubo de calor muy cercano al isotérmico. Sin embargo el
comportamiento del tubo en posicién horizontal se debe analizar mas a fondo, ya que no
presenta un gradiente de temperatura tipico en los tubos de calor tipo escalén y ademas,
en la medicion de las temperaturas de la superficie sus valores estaban muy elevados
comparados con las otra posiciones, por lo que puede ser un problema del montaje

experimental para la medicién de la temperatura en esta posicion.
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En el rango de aplicacion de bajas temperaturas se tiene que la resistencia térmica es
similar para todas las inclinaciones y potencias aplicadas, donde la posicién vertical es la
gue permite una mayor tasa de transferencia, ya que el tubo de calor ademas de tener un
retorno de condensado por presién capilar tendrd ayuda de la fuerza gravitacional.
Ademas La diferencia de temperatura en la entrada y salida del bafio térmico es un
reflejo de la cantidad de energia transferida, por ende, la mayor diferencia se presenta en
la posicion vertical cuando la temperatura de entrada del bafio térmico es menor
(Temperatura de bafio térmico 15C).






3.Simulacion del banco de tubos de calor

El banco de tubos de calor se simulé como un intercambiador de flujo cruzado, en el cual
los tubos de calor van a trabajar a la temperatura de saturacion de vapor del fluido de
trabajo. La temperatura de saturacion del refrigerante a evaporar en la zona de
evaporacion de la bomba de calor a la que se esta acoplada fue de Tg, =303[K].

3.1. Modelo matematico

EL modelo propuesto para el banco de tubos cruzados se bas6 en las ecuaciones de
transporte de masa, momento y energia en una corriente. El modelo propone un término
para hallar la cantidad de agua condensada en el banco de tubos para transferir el calor
latente a los tubos de calor, sin embargo para el caso en estudio, este término se
desprecio ya que la cantidad de energia procedente de la condensacién de agua es muy
pequefia comparada con respecto al calor sensible transferido a los tubos de calor.

3.1.1.Ecuacion de masa, momento y energia para el  fluido de aire
caliente alrededor de los tubos

La ecuacion de energia para el corriente de aire de desecho con un contenido de vapor

de agua, escrito en términos de su entalpia, se expresa en la ecuacién 3-1.

dph

P DP P
vl —div(pvh) + Y div(qy (3-1)

Esta ecuacién evaluada en localmente, donde va a haber un intercambio de energia

entre ésta y el tubo de calor, se expresa en la ecuacion (3-1a).

aph P DP . i
e —div(pvh) + Fy div(qy) + q’T’CAeSp (3-1a)
Donde gr¢c es el flux de calor en la frontera con el tubo de calor; A.,, es el area

especifica definida como el area superficial dividida por el volumen en unidades de
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[m%m?], y el divergente del flujo de calor es igual a cero, debido a que predominan los

procesos convectivos, por lo que se tiene la ecuaciéon 3-2.

div(gx) =0 (3-2)

Para un fluido que circula con un cambio de presion despreciable, se tiene la expresion
3-3.

bP ~ 0 (3-3)

Dt

Donde la densidad del aire himedo esta dada por la suma de las densidades del aire
seco y del vapor de agua, cada una multiplicada por su fraccion volumétrica.

p= Xairepaire + paguaXagua (3'4)

La entalpia del aire humedo se expresa de acuerdo a la fraccion masica del aire y del
vapor, tal como se presenta en la ecuacion 3-5.

. h
h= palr; e+ Pagu(; 2 = XaireNaire + (1 - Xaire)hagua (3-5)

Al variar la entalpia y la densidad, la ecuacién 3-6 se puede expresar de la siguiente
manera:

ap oh _ T > _
hE tpo = div(pvh) (3-6)

Evaluada localmente en el punto de intercambio con el tubo de calor, se tiene que la
ecuacion (3-6a).

h—+ p— = —div(pPh) + 4rcAesp (3-6a)

Ademas el cambio de la presion tiende a cero, por lo que con las anteriores
simplificaciones se tiene que

aire Pagua
h = pT CPaireT + % [CpaguaT + Al (3-7)

La entalpia del aire hUmedo se expresa de acuerdo a la ecuacion 3-8.
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h = (Xairecpaire + (1 - Xaire)Cpagua)T + A(1 - Xaire) (3'8)

En la cual para calor sensible se tiene un Cp promedio representado por Cp y un calor
latente de vaporizacion del agua 2, que es contenido en la cantidad de vapor presente
en el aire himedo

h = CpT + Xagua (3-9)
2 + pTp ot + pr o (3-10)

La densidad tiende a permanecer constante, por lo que se puede expresar,

P = Paire + Pagua = cte (3'11)
a 0Pagua
2= e (3-12)

La variaciéon de la densidad se debe principalmente al cambio de ésta debido al
contenido de humedad que esta entregando calor a través del banco y que hace que se
aproxime a la temperatura de saturacién. El cambio de la fraccion volumétrica del agua a
través del tiempo se expresa en la ecuacion 3-13.

angua _ % apggt)ua (3-13)
[h+ A 220 4 pTp oT = 220 (3-14)
B* = [CPT + (1 — Xqgua)A] (3-15)
pr 2Pe0me 4 pCp o = —div(poh) (3-16)

Expresada de manera local en la zona de intercambio, la ecuacion 1-16a se rescribe

segun la ecuacion 3-17.
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+ 9Pagua —— 0T . 57 % 7
h pa—f + pCpa = —div(pvh*) + qrcAesp (3-17)

0Pagua . 5 . o
pastz L = —dw(paguav) - dlv(]agua) — Yagua (3-18)

Realizando las simplificaciones de los términos de div(pagua?) =0y div(Jagua) =0y
planteando el cambio de densidad del agua como la tasa de condensacion de esta yggyq,

se tienen las siguientes expresiones.

0pagua o
a_? = —Yagua (3-19)

hYagua = —div(pPh*) + drcAesp (3-20)
Para un flujo sin condensacion de vapor de agua se tiene.

div(pvh*) =0 (3-21)
Evaluado localmente en la frontera con el tubo de calor se tiene la ecuacién 3-24.
div(pUh*) + qrcAesp = 0 (3-22)

Cuando la temperatura alcanza el punto de rocio, hay condensacién localmente y se

expresa de la siguiente manera;

. div(pvh*)
)/c,liéua =" (3-23)
i div(pPh*)+qycA

agua = n P (3-24)
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3.2. Estrategia de solucion

Para la solucion del modelo propuesto en el flujo cruzado a través del banco de tubos se
utilizé el software Comsol 4.2a ® En el cual se utilizaron las ecuaciones del médulo de
Flujo no isotérmico en régimen permanente, teniendo como condiciones iniciales del aire
a la entrada del banco, temperatura de 318K, humedad relativa del 85% [0.006kg/kg de
aire seco para una presion atmosférica de 85kPa]; temperatura de saturacion de 308K
del vapor de agua a la presion atmosférica dada y una velocidad lineal de entrada de
2.73 [m/s] en un area de 0.457[m]x0.25[m]. Para las condiciones de frontera en el banco
se tiene que la temperatura de pared del tubo se mantiene constante y es igual a la
temperatura de saturacion del refrigerante que tiene de la bomba de calor, por lo que la
temperatura de pared del tubo es de 303K. Se desprecia la resistencia del tubo, ya que
tiene un orden de magnitud teérico que puede ser despreciado. Las paredes laterales del
banco de tubos tienen una velocidad igual a cero y se suponen adiabaticas AQ = 0. Por
Ultimo para las condiciones de descarga se supone que se hace al ambiente sin

resistencia viscosa.

3.2.1. Prediccion del perfil de temperatura

Teniendo en cuenta las condiciones iniciales y de frontera de la seccién 2-3 se procedi6 a
ejecutar la simulacion, en la cual se observa una disminucién de la temperatura en el aire
que va decreciendo conforme avanza en el banco de tubos.

Figura 3-1. Perfil de temperaturas a través del banco de tubos de calor
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Figura 3-2. Perfil de temperaturas a través del banco de tubos de calor
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El resultado presentado en la Tabla 3-1 de la simulacién presenta un intercambio de calor
de 6.23kW entre la corriente de desecho y los tubos de calor, con lo cual se tiene un
coeficiente convectivo promedio de 19.7 [w/m?.K] sobre cada tubo La humedad tuvo una
diferencia despreciable, esto debido a que la corriente no alcanza su punto de rocio en el
banco de tubos. El coeficiente global de transferencia de calor en la zona de
recuperacion de energia es de 171 [W/m2K]. Si bien los tubos de calor transfieren
diferente cantidad de energia de acuerdo a su posicion en el arreglo de tubos, se toma
un promedio de potencia transferida por cada uno, el cual da una potencia de
69.2W/tubo. En la simulacion se trabaja la temperatura del lado frio como la temperatura
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de saturacioén del vapor, la cual es Ts;=303K [30°C].

Tabla 3-1. Resultados de la simulacién del banco de tubos en flujo cruzado

Potencia Humedad Entalpia | Temperatura
[W] absoluta [kJ/kg] | promedio [K]
[ka/kg]
Entrada banco de 165348 0,006 176.566 318
tubos
Salida banco de 159118 0,006 169.912 303.5
tubos

Los resultados presentados en la Tabla 3-1 son obtenidos en la entrada y en la salida del

banco de tubos, donde se observa que la condensacion no tuvo un efecto considerable

en la transferencia de calor en el sistema.
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3.2.2.Prediccion del perfil velocidad

El perfil de velocidades presenta un incremento de velocidad a través de los tubos de 2.7
[m/s] hasta 7.5 [m/s], lo que hace que el coeficiente de transferencia aumente. Se notan
unas zonas de mayor aumento de velocidad en los costados del banco de tubos, pero se

desprecian, ya que se consideran como condicion de frontera lateral adiabatica.

Figura 3-3. Perfil de velocidad a través del banco de tubos de calor
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Figura 3-4. Perfil de velocidad a través del banco de tubos de calor
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La velocidad en el banco de tubos experimental hace que el flujo tenga un Re 30696,
haciendo que éste se encuentre en régimen turbulento, lo cual incrementa la cantidad de

energia transferida comparada con un flujo laminar en el banco de tubos.

3.2.3.Prediccion del perfil de presion

La cuantificacion de la caida de presién en el banco de tubos es un factor importante, ya
gue puede conllevar un mayor consumo energético de otros equipos y por consiguiente
la disminucién de la eficiencia del funcionamiento de todo el conjunto. Para estimar la
caida de presion en el banco se utilizé la diferencia de presién en la simulacién entre la
entrada y la salida, ademas del modelo de caida de presion presentado por (Amir Faghri
1995). La caida de presién estimada en la simulacién desde la entrada a la salida es de
4.83kPa. Para verificar la caida de presion en el banco de tubos, se realiza ademas el
calculo de la caida de presion con la expresion propuesta por (Faghri 1995) para un
banco de tubos, el cual presenta un valor de 800Pa.

3.3. Calculo de la cantidad de refrigerante evapora do a
partir de la energia recuperada

Luego de obtener la cantidad de energia recuperada, se procede a cuantificar la cantidad
de refrigerante evaporado de acuerdo a la potencia transferida. Para una potencia
promedio que transfiere cada tubo de calor, se tiene que la zona de evaporacion de la
bomba de calor, o sea en la zona externa a la zona de condensacion del tubo de calor,
se tiene que la pelicula descendente presenta un coeficiente de transferencia de calor de
10000 [W/m2K]. Nétese ademas que las propiedades fisicoquimicas no tienen una gran
incidencia en el coeficiente global dentro del rango de temperatura de saturacion y de

potencia estudiados.
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Figura 3-5. Coeficiente de transferencia de calor dependiente de la potencia y
temperatura de saturacién del refrigerante.
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La Figura 3-5 es valida para Reynolds de pelicula menores a 30, lo que se verifica con la
Figura 3-6 .

Figura 3-6. Niumero Re de pelicula de acuerdo a la potencia transferida a diferentes
temperaturas de saturacion
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De la Figura 3-7 se obtiene la cantidad de refrigerante requerida para transferencia de la

cantidad de energia recuperada.
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Figura 3-7. Flujo masico dependiente de la potencia transferida
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Al variar la potencia transferida por cada tubo, varia la cantidad de refrigerante
evaporado por cada uno; se realizan los calculos otra vez para una potencia de
69.2W/tubo y se realiza la sumatoria para los 90 tubos que componen el banco de tubos.
Obteniendo de esta manera un flujo masico por tubo de 3.3x10[kg/s] para un total del
banco de tubos de 109.1 [kg/h].



4.Simulacion del sistema de recuperacion de
energia en el proceso de secado

Para la simulaciéon del sistema de recuperacién de energia se deben definir los
elementos que lo componen y ademas las condiciones de operacion del secador en el
cual sera instalado. Esto con el fin de simplificar el problema centrandose en las variables
que repercuten en el desempefio del equipo. El capitulo se compone de una introduccion
a los equipos de la bomba de calor que son compresor, condensador, evaporador y
valvula de expansion; luego se hace una descripcion del secador donde se ubicara el
sistema de recuperacion para conocer las variables utilizadas para cuantificar el calor de
desecho. Posteriormente se hace una descripcién de la operacion del equipo acoplado al
secador para poder llevar a cabo la simulacion con estos parametros, para que por Gltimo
se realice la simulacién del equipo operando sin sistema de recuperaciéon y con sistema
de recuperacién, que permita cuantificar el ahorro y comparar luego con los resultados

experimentales obtenidos.

4.1. Sistema de recuperacion de energia

El sistema de recuperacion de energia instalado en el secador de citropulpa consiste en
un banco de tubos de calor que recuperan la energia del aire desechado del proceso, el
cual evapora un refrigerante y se hace pasar por el compresor, para luego entregar su
ganancia energética en el condensador que precalienta el agua del proceso, para luego
cerrar su ciclo pasando por una valvula de expansién y entrando nuevamente al
evaporador. A continuacidon se describen estos 4 elementos utilizados en el analisis

experimental.
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4.1.1.Banco tubos de calor

El banco de tubos de calor experimental hace parte del sistema de recuperacion de
energia. Este arreglo cumple su funcién como recuperador de calor de energia de la
Corriente de aire caliente y himedo de desecho para evaporar el refrigerante que va a
operar la bomba de calor.

Figura 4-1. Evaporador con tubos de calor

El banco consta de 90 tubos con las mismas dimensiones del tubo estudiado en
laboratorio; ademas el banco se encuentra instrumentado para medir la temperatura y
presion, tanto a la entrada como a la salida del evaporador. Esta sefial de medida se
dirige a un tablero de visualizacion, que permite observar el comportamiento de las
variables en tiempo real, asi como de realizar una conexiéon a un ordenador para

almacenar estas mediciones.
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4.1.2.Compresor

Para la bomba de calor, se selecciona un compresor abierto de pistén, marca Dorin
modelo VS41, con una potencia teérica de compresion de 7.5hp (5.6kW). EI compresor
es tipo abierto, ya que este tipo de compresores permiten utilizar varios tipos de
refrigerantes, incluso mezclas de éstos. EI compresor tiene un volumen de aspiracion de
11m3/h y un volumen de barrido de 14m3/h para el funcionamiento con R22 a las

presiones dadas. El compresor trabaja en un rango de temperaturas entre 20 y 100<C.

Figura 4-2. Compresor Dorin VS41

El compresor tiene un variador de velocidad y un sistema de control start-stop de acuerdo
a un set point de presién que se le programa en el lado de presion de alta del sistema.
Esto permite reducir el consumo eléctrico del sistema, ademas de disminuir el riesgo de
una sobrepresion del sistema. La temperatura y presion de entrada y salida tienen
visualizacién en el tablero de instrumentos para observar su comportamiento y también

para almacenamiento en un ordenador.

4.1.3.Condensador

El condensador de la bomba de calor es un intercambiador tipo tubos y coraza, en el cual
se hara pasar el refrigerante sobrecalentado después del paso por el compresor. El agua
fria que entra al intercambiador se supone a temperatura ambiente, ya que el tanque

tiene una gran cantidad de almacenamiento (12m?), con lo que para las mediciones



72

realizadas se parte de agua a temperatura ambiente. La Tabla 4-1 resume las

especificaciones de disefio del intercambiador de calor.

Tabla 4-1. Especificaciones del intercambiador de calor

Caracteristicas del condensador

Diferencia de temperaturas (AT) dada € o K 25
Area de transferencia para el condensador (m?) 1,5
Numero de tubos del condensador 32
Numero de pasos en los tubos. 2
BWG 18
Didmetro exterior de los tubos (m) 0,02
Diametro interior de los tubos (m) 0,02
Didmetro de la coraza (m) 0,2
Numero de deflectores 8
Espaciado entre deflectores (m) 0.08
Coeficiente de transferencia de calor global de disefio (Ud). 574
Caida de presion en la coraza (kPa) 44
Caida de presion total en los tubos (kPa) 0,06

El disefio contempla que el refrigerante vaya por la coraza y el agua pase por dentro de
los tubos, teniendo en cuenta que los deflectores hacen que el refrigerante aumente su

tiempo de residencia y logre ceder al maximo su calor latente.

Figura 4-3. Condensador del sistema de recuperacion para precalentamiento de agua de
trabajo del sistema

El material de la coraza es acero inoxidable A304 para de 8" de didmetro con 0.7 metros
de longitud, y los tubos son en tuberia de cobre BWG de 1.8 mm de espesor sin costura,

gue permiten alta conductividad térmica.
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4.1.4.Valvula de expansion

La valvula de expansién termostatica presenta ventajas técnicas frente a otros tipos de
sistemas de expansion como tener orificios intercambiables, con lo que se puede trabajar
con varios refrigerantes. La valvula es marca Danfoss referencia TE-5.

Figura 4-4. Valvula de expansién termostatica

Fue seleccionada este tipo de valvula, ya que para trabajos futuros se espera realizar
experimentacion con diferentes mezclas de refrigerantes, ademas variando el caudal de

refrigerante, por lo que este tipo de valvula se presta para realizar dichos cambios.

4.2. Secador de citropulpa

El sistema de recuperacion de energia se instalé en un secador destinado al secado de
citropulpa en la empresa Italcol de Occidente. El proceso de secado no es el objeto de
estudio de este trabajo y so6lo se cuantificaron las variables necesarias para el estudio de
recuperacion de calor de este proceso. El proceso en sus primeras horas de
funcionamiento es donde mas humedad puede retirar debido a la gran cantidad de agua

presente en la citropulpa; debido a esto, se hicieron las siguientes suposiciones:

1. Humedad relativa del aire constante en el intervalo de tiempo de medicion, tanto
en el aire de entrada como de salida del secador.

Flujo de aire de salida constante en el intervalo de medicién

Area de salida del secador constante

Temperatura ambiente y temperatura de salida del secador constante.

o r 0D

Temperatura de entrada del agua antes de los calentadores es igual a la

temperatura ambiente
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6. Temperatura de salida del agua de los quemadores es constante

7. Temperatura de salida del agua del secador es despreciada, ya que la cantidad
de agua contenida en el tanque de almacenamiento es muy alta, por lo que no
tiene incidencia en la temperatura de entrada nuevamente al secador en el

intervalo de tiempo estudiado.

De acuerdo a las suposiciones anteriores, las mediciones de las variables requeridas son
presentadas en la Tabla 4-2.

Tabla 4-2. Condiciones de operaciéon del secador

DATOS ENTRADA SALIDA
Temperatura () 30 45
Humedad relativa % 70 85
Humedad absoluta 0.02 0.07
Entalpia (kJ/kg) 88.50 218
Flujo de aire (kg/s) 0.29 0.30
Ancho de la salida (m) 0.457 0.457
Alto de la salida (m) 0.25 0.25
Area de la salida (m)* 0.11425 0.11425
Velocidad lineal (m/s) -- 2.73

4.3. Instalacion y pruebas del sistema de recuperac i6n
de calor

Después de disefiado el sistema de recuperacién de calor, éste fue montado en un
secador ubicado en la empresa Italcol de Occidente S.A; en el cual se realizaron pruebas
de secado con citropulpa como materia prima; estas pruebas se realizaron bajo
diferentes condiciones de operacion, tales como la operacion del equipo para secado de
citropulpa sin sistema de recuperacién, operacion del equipo con sistema de
recuperacion y ademas, operacion del equipo con sistema de recuperacion sin material a

secar.

La Figura 4-5 presenta el isométrico donde se observa la ubicacion de la entrada y la
salida del aire, ademas de los elementos que componen el sistema de recuperaciéon y su
montaje acoplado a los elementos existentes del secador. Los componentes del sistema

de recuperacion fueron acoplados de acuerdo al espacio disponible y realizando
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cambios minimos en la disposicion de los equipos, para no cambiar las condiciones de

disefio inicial del equipo

Figura 4-5. Entradas y salidas de aire t agua en el secador
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Salida agua . -

En la Figura 4-6 se observa los quemadores de GLP, que calientan el agua procedente
del tanque de almacenamiento. Antes de ingresar a los quemadores, el agua tiene la
temperatura de entrada igual a la del tanque, lo que para el caso en estudio se supuso
igual a la temperatura ambiente. Con el sistema de recuperacioén, esta temperatura del
agua se aumentd debido al sistema de precalentamiento con el sistema de recuperacion.

Figura 4-6. Sistema de recuperacion de energia por medio de bomba y tubos de calor
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Los componentes descritos en la seccion 4.1. Fueron instrumentados para medir la
presion y la temperatura en cada linea que unié a estos elementos en el sistema de
recuperacion. La Figura 4-7 presenta la ubicacion de cada uno de estos puntos de
medicién, ademas se observa que el compresor tiene un sistema de control basado en
un presostato que permite la regulacion de la presion maxima y ademas la caida de
presion permitida antes que éste comience nuevamente el ciclo de compresion. La
medicién de cada una de las variables se presenté en tiempo real en un tablero analogo
ubicado en el secador, ademas de permitir comunicacién por puerto COM hacia un

computador portatil.

El sistema de recuperacién consiste de un banco de tubos con arreglo vertical y
distribucion horizontal, por el cual pasa una corriente de aire himedo y caliente
desechado del proceso de secado. Las condiciones de salida del aire utilizado en la
simulacion fueron 85% de humedad relativa, temperatura de 45°C, flujo masico de aire
de 0.3kg/s, velocidad lineal de 2.73m/s, temperatura atmosférica de 25T y presion

atmosférica de 85kPa.

Figura 4-7. Diagrama de instrumentacién del equipo de recuperacion
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El sistema de recuperacién consta de 90 tubos de calor de 1" de diametro y 500mm de
longitud, el sistema de evaporacién de refrigerante es el condensador del tubo de calor y
permite transferir a la bomba de calor el calor recuperado. Los tubos de calor pueden
transferir cada uno mas de 300 vatios, acorde a lo que se vio en el limite capilar
estudiado en el capitulo 1, por lo que en total se tiene una potencia maxima transferida
en el banco de 27kW en el banco de tubos. Se utilizaran las propiedades del refrigerante
R22 para validar el modelo con las pruebas experimentales que se hicieron al equipo con
éste. ElI evaporador y del condensador son disefios propios y se tienen un coeficiente
global de transferencia de calor de 171 W/m?K y 550 W/m?K respectivamente. El
compresor es de tipo abierto con una potencia maxima de 5.96 kW y la valvula de
expansioén es del tipo termostatica de cuerpo variable para realizar mezcla con diferentes
refrigerante.

4.4. Simulacion del proceso de secado sin sistema d e
recuperacion

Para el estudio de utilizacién de un sistema de recuperacién que consista en bombas y
tubos de calor, se desarroll6 una simulacion en el programa Aspen 7.2 ®, en el cual se
realizé la simulacién del proceso de secado sin utilizar sistema de recuperacion y otro
utilizando el sistema de recuperaciéon. Para hallar la potencia transferida por el banco de
tubos, se hall6 el coeficiente global de transferencia de calor en el banco de tubos en el
software comercial Comsol ® 4.2a y éste resultado se ingresa al evaporador del sistema

de recuperacion planteado en Aspen.

La simulacion del proceso de secado se realiza con las especificaciones del equipo
existente, que consta de dos quedamores de GLP regulables en flujo de agua y
temperatura, con un consumo de combustible de 1.9kg a su potencia térmica maxima de
22.6kW [12kW/kg]. Las bombas de agua trabajan con un motor de 1.1kW para entregar
un caudal maximo de 7000l/hora y a una temperatura maxima de trabajo de 80C. El
agua calentada por los quemadores son entregadas al aire circulante del secador por
medio de unos intercambiadores tipo radiadores agua-aire, los cuales entregan una
potencia térmica maxima de 35kW cada uno. La siguiente tabla resume los equipos y las

especificaciones utilizadas en la simulacién.
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Tabla 4-3. Equipos del secador

EQUIPO CANTIDAD ESPECIFICACIONES
2 Potencia térmica max 22.6KW c/u
QUEMADOR Consumo GLP max 1.9kg/22.6KW
1 Presién 2 bar
BOMBA DE AGUA Tmax 80C
Caudal maximo 7000litros/hora
RADIADORES 2 Intercambiador agua-aire con 35kW de

intercambio a las condiciones de operacion dadas

La simulacién se desarroll6 para un caudal de agua de 900Litros/hora, ya que la
experimentacion se realiz6 s6lo con un quemador de GLP y la Figura 4-11 presenta el

aforo realizado al equipo para medir el caudal de agua.

El diagrama de la simulacién del equipo de secado se basa en el equipo existente tal y
como se muestra en la Figura 4-8, en la cual se observa el circuito de calentamiento de

agua acoplado a los intercambiadores de calentamiento de aire utilizado en el secado.

Figura 4-8. Diagrama de secado sin sistema de recuperacion
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En el diagrama de la Figura 4-8 se observa que el aire apenas es calentado y utilizado
para secar el producto es desechado al ambiente, en el cual, ademas de ir la humedad
retirada del proceso, se desecha la energia utilizada para retirar esta humedad. Para la

temperatura del agua de entrada a los quemadores, se supone agua de entrada a
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temperatura ambiente, ya que ésta proviene de un tanque de almacenamiento de 12m?,

los cuales pueden proveer el agua para un ciclo de 3 dias maximo sin tener recirculacion.

4.5. Simulacion del proceso de secado con sistema d e
recuperacion

El diagrama del proceso de secado con sistema de recuperacion se presenta en la Figura
4-9. En este, ademéas de tener el sistema de secado, se observa el sistema de
recuperacion instalado para precalentar el agua que va a entrar a los quemadores. Para
precalentarlo se tiene el sistema de recuperacion que consiste en una bomba de calor
qgue utiliza el aire caliente para evaporar un refrigerante y asi iniciar el sistema de
compresion de vapor.

Figura 4-9. Diagrama de secado con sistema de recuperacion
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El sistema recupera energia de baja calidad del aire de salida del secador y le aumenta

su entalpia en el ciclo de compresién de vapor.
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4.6. Resultados de la simulacion

Los resultados obtenidos en la simulacion se resumen en la Tabla 4-4, donde se
presenta el consumo de energia para el equipo funcionando con y sin sistema de
recuperacion, ademas del costo energético de este combustible y el consumo energético

del motor para operar el compresor.

Tabla 4-4. Resultados de la simulacién en Aspen para el secador funcionando sin
sistema de recuperacion y con sistema de recuperacién

Variable Secador sin sistema de Secador con sistema
recuperacion de recuperacion y
refrigerante R22

Presibn de entrada del agua 200 200

[kPa]

Temperatura de salida de los 60 60

guemadores [°C]

Energia térmica para 22.22 14.42

calentamiento del agua [kKW]

Energia térmica de 7.8

precalentamiento del agua [KW]

Energia eléctrica consumida por 2.27

el compresor

Kg de GLP consumidos 1.54 1.19

Ahorro en GLP 0.35

Costo energia térmica (Pesos) 3927 3034

Costo energia eléctrica (Pesos) 465

Costo total energia (Pesos) 3927 3499

La Tabla 4-4 presenta la simulacién de los costos para operar el equipo, en la que se
presenta un ahorro total en el ciclo analizado de $428. Estos resultados se presentan
como el total de la energia consumida y el porcentaje de ahorro del equipo en la Tabla

4-5.

Tabla 4-5. Ahorro energético del sistema de recuperacion

Secador sin sistema de Secador con sistema de
recuperacion recuperacion
Temperatura a la salida de los 60 60
guemadores [°C]

Energia total para calentar el agua 22.22 14.42
Ahorro energia térmica 7.8
Porcentaje de ahorro energia 35%

térmica

Porcentaje ahorro (pesos) 11%
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En la siguiente seccion se analiza este resultado frente a las pruebas realizadas en el
equipo experimental, para tener un enfoque sobre la capacidad predictiva del
planteamiento para simular la recuperacion de calor en el equipo.

4.7. Andlisis de resultados

El sistema de recuperacion presenta un ahorro energético del 11%, se debe realizar un
estudio termo - econémico mas detallado para valorar la importancia de la recuperacion

de energia de baja calidad, ya que los dispositivos tienen un costo inicial elevado.

En un trabajo posterior se debe la simulacién del proceso de recuperacién de energia,
agregandole el consumo de energia eléctrica de los equipos que hacen parte del
sistema, ademas de las ganancias o pérdidas energéticas pasivas del sistema.

La simulacion se realizé para cuantificar la energia requerida por el sistema para
alcanzar la temperatura de trabajo, teniendo constante la temperatura de salida del agua
de los calentadores y agregandole la energia recuperada en el sistema de la bomba de
calor. En la practica este ahorro se reflejara fijando una temperatura de salida constante,
lo que equivale que los quemadores tendran que suministrar menor energia para obtener

la temperatura de operacion.

4.7.1.Resultados de la simulacion del secador con sistema de
recuperacion

Una variable derivada del proceso de recuperacion de energia, es el agua condensada
de recuperacion; ésta se debe a la cantidad de agua condensada del aire caliente
hiamedo de salida del proceso de recuperacién, en el cual se observa que no solo se
recupera calor sensible, sino calor latente del aire, para las condiciones de operacion del
equipo no se presenta condensacion, ya que no se alcanza la temperatura de rocio. El
sistema de recuperacion es una bomba de calor, en la cual la recuperacién se da al
evaporar un refrigerante para ingresarlo en un ciclo de compresion de vapor. Se tiene
gue el aumento de la temperatura en el evaporador se da en un proceso isobarico. El
compresor le aumenta la entalpia al refrigerante para tener una mayor transferencia de
energia en el precalentamiento del agua con este refrigerante.
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De la simulacién se obtiene que en el condensador del sistema de recuperacion, el
refrigerante entra a 84.6C e intercambiara calor con el agua que viene a 30C y la
precalienta para entrar a los quemadores de GLP, que terminaran de subirla a la
temperatura requerida en el proceso. Con lo anterior se estima la cantidad de energia

gue se puede obtener con el sistema de recuperacion.

4.8. Ahorro energético con sistema de recuperacion

El sistema de recuperacion genera un ahorro energético de un 11% utilizando
gquemadores de GLP como fuente de energia. Estos resultados fueron obtenidos
teniendo criterios conservadores en el funcionamiento del equipo al considerarlo una
bomba de calor tipo Carnot. Este ahorro se espera que aumente al utilizar mezclas de
refrigerantes para alcanzar temperaturas de evaporaciéon mas altas debido a los puntos

criticos mas elevados comparados con refrigerantes comerciales.

El ahorro en el equipo construido se alcanza fijando la temperatura salida de los
guemadores, donde se reduce la diferencia de entrada a éstos y la salida; ya que el
sistema de recuperacion realiza un precalentamiento del agua. Teniendo en cuenta el
ahorro energético se debe tener en cuenta el consumo de energia eléctrica para el

funcionamiento del compresor.

El ahorro arrojado en la simulacion es de 7.8kW y un consumo de energia eléctrica de
2.27 kW. Para el analisis de costos de las fuentes de energia térmica y eléctrica, se
utilizan nuevamente los valores de la CREG a agosto de 2012, de 2555%/kg de GLP y
205%/kWh de energia eléctrica. Para la simulacion con R22 se tiene un ahorro en energia
térmica de 408%/h ya sumado a los costos el consumo de energia eléctrica de $466/h; si
el equipo trabajara 24 horas/dia en 330 dias al afio, se tendria un ahorro anual de
$807.740/afo.

4.9. Resultados y discusion

En este capitulo se presentan los resultados experimentales del tubo de calor que se
analizé en el laboratorio, en el cual se realizé el procedimiento presentado en el capitulo
3, midiendo la temperatura a lo largo del tubo al variar la potencia aplicada en cada uno

de los angulos de inclinacion. Ademas se presentan los resultados del banco de tubos de



83

calor, en los cuales se midieron la temperatura, velocidad y humedad a la entrada y
salida de éste, ademas de cuantificar la cantidad de refrigerante evaporado de acuerdo al
ciclo de funcionamiento del compresor. Por Ultimo se comparan los resultados teéricos de
todos los modelos desarrollados con los resultados experimentales, para validar el
modelo; donde se cuantifica el ahorro presentado en el modelo tedrico y en los

resultados experimentales.

4.9.1.Medicion de la presion y la temperatura en e | sistema de
recuperacion

La medicion de la presion y temperatura se realizé en cada punto de entrada y salida de
cada uno de los equipos que conforman la bomba de calor. Las variables fueron medidas
en intervalo de tiempo de 30 minutos desde la interfaz del sistema de control. Esta
informacion es importante para el proceso, ya que de éstas dependen que el refrigerante
si pueda alcanzar las temperaturas requeridas para el intercambio de calor en el pre-
calentador de agua, ademas de permanecer en un rango de temperaturas y presiones

que se encuentren estimadas en el disefio y evitar un dafo en el equipo.

Para cada una de las pruebas experimentales se midio el tiempo de funcionamiento y de
paro del compresor, ademas del caudal del agua que entraba a ser precalentada; estos
resultados son presentados en la Figura 4-10 y en la Figura 4-11, las cuales presentan
un promedio de tiempos de paro y compresién para cada una de las condiciones
experimentales; para el caso del agua presenta la medicion del caudalimetro ubicado en

la entrada del condensador de la bomba de calor.

Figura 4-10. Tiempos de paro-compresion en el ciclo del compresor

Tiempo [s]

B Ciclo compresor con R22 12,014,35,9(6,9(13,3 6,7 13,4 8,2[12,2/6,913,38,0 12,4 7,0(13,1/ 7,0 13,3
Ciclo compresor con mezcla 8,5(8,8/89(89/87|87/9,1/85/7,5/85(9,9/7,9/89|88|9,1/87|8,8
= Ciclo compresor R22 sin producto 11,276 (12,2/8,0[11,6 8,4 11,4 8,2[11,5 7,811,9 7,6 (13,3 7,9 11,3 6,3 [13,2
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La Tabla 4-6 presenta un resumen de la Figura 4-10, que se utilizaran mas adelante

para el calculo del consumo eléctrico del motor del compresor.

Tabla 4-6. Tiempos de paro-compresion de la bomba de calor de recuperacion de
energia

R22 Desviacion | mezcla | Desviaciéon sin Desviacion
estandar estandar producto estandar
Paro [s] 12,77 0,61 8,81 0,63 11,95 0,78
compresion [s] 7,19 0,55 8,60 0,31 7,71 0,63
Porcentaje de 36,0 49,4 39,2
funcionamiento

El caudal de agua se midié con un caudalimetro utilizado en la linea de entrada de agua
al condensador; para realizar la medicion de agua se realizaron para cada uno de los

experimentos la medicion de éste, tal como se presenta en la Figura 4-11 .

Figura 4-11. Caudal de agua precalentada en el condensador de la bomba de calor

9,4
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o 9,2
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8 ¢ ® ®
2 3,8
= ?
E 8,6
a 0 0,00010,00020,00030,00040,00050,00060,00070,00080,0009 0,001
o
Tiempo [s]
& Seriesl Lineal (Series1)

Se tiene un promedio de 9.04611x10“m%s; con una desviacién estandar de 0.17. Este

dato se utilizara para cuantificar el aumento de temperatura del agua en el proceso de

recuperacion.

4.9.2. Temperatura y presion en el sistema de recup eracion
trabajando con R22

La presioén de salida del compresor, que es la variable que se controla en el proceso con

un termostato, fue fijada en 3 atm con una caida de presion de arranque de 0.1 atm.

Obteniendo un valor en cada uno de los elementos, tal como se presenta en la Tabla 4-7.
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La Figura 4-12 y la Figura 4-13 presentan los gréaficos del comportamiento de la
temperatura y la presion respectivamente.

Figura 4-12. Comportamiento promedio de la temperatura del sistema de recuperacién
operando con R22
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Figura 4-13. Comportamiento promedio de la presion del sistema de recuperacion
operando con R22
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Los graficos anteriores se pueden resumir en la Tabla 4-7, que ademas presenta el valor

de la temperatura del agua en la salida de los quemadores con la desviacion estandar de
cada una de las variables.
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Tabla 4-7. Presion y temperatura para el equipo operando con R22

Temperatura[ Desviacion Presion Desviacion

°C] estandar [atm] estandar
Entrada 27,3 0,9 1,3 0,1
evaporador
Salida 39,5 1,9 1,4 0,1
evaporador
Salida 111,7 4,1 2,9 0,2
compresor
Entrada 42,9 1,9 1,2 0,3
compresor
Salida 67.6 35
quemadores

De acuerdo a la Tabla 4-7 se obtiene una relaciéon de compresién de 2.42 llevada a cabo
por el trabajo mecanico del compresor, de la Figura 4-10 se tiene un funcionamiento del

compresor del 44% calculado entre tiempo de funcionamiento y tiempo de paro.

Tabla 4-8. Resumen de potencia transferida por el sistema de recuperacion con R22

Tiempo de Potencia Potencia Potencia COP  Coeficiente global de
operacion maxima térmica neta transferencia en el
compresor utilizada ahorrada recuperada evaporador [W/mZ.K]
compresor [W] W] [W]
0,36 2011,50 7708,32 5696,82 3,83 192,30

La potencia térmica ahorrada se calcul6 teniendo en cuenta el consumo de combustible
para las pruebas con el sistema de recuperacion y el consumo sin recuperacion de
energia, conociendo ademas el poder calorifico del combustible se cuantificé el consumo
ahorrado por unidad de tiempo. Para la potencia eléctrica del motor se tuvo a
consideracién el tiempo de operacion del motor presentado en la Figura 4-10 para
realizar el trabajo mecanico que se ve reflejado en el aumento de temperatura y presion

del refrigerante.
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4.9.3. Temperatura y presion en el sistema de recup eracion
trabajando con mezcla de refrigerante
Para la mezcla de refrigerantes, se define la presién de alta a la salida del compresor, la

cual se fija en 600kPa, con la cual se obtienen los resultados presentados en la Figura
4-15 y resumidos en la Tabla 4-9.

Figura 4-14. Comportamiento promedio de la temperatura del sistema de recuperacién
operando con mezcla de refrigerante
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Figura 4-15. Comportamiento promedio de la presién del sistema de recuperacién
operando con mezcla de refrigerante
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La Tabla 4-9 ademas presenta el promedio de la temperatura y las presiones en la
entrada y salida de cada uno de los equipos, ademas de la temperatura promedio de la
salida de los quemadores.

Tabla 4-9. Presion y temperatura para el equipo operando con mezcla de refrigerante

Temperatura Desviacion Presidn Desviacidn

oC estandar [atm] estandar
Entrada evaporador 39,7 1,6 0,6 0,1
Salida evaporador 45,9 3,1 0,6 0,2
Salida compresor 113,0 4,4 5,7 0,6
Entrada compresor 44,4 2,9 0,8 0,2
Salida quemadores 68,2 0,5

Se tiene un factor de compresion para la mezcla refrigerante promedio de 7.12, calculado
por el cociente entre las presiones de entrada y salida en el compresor, ademas se tiene

un tiempo de operacion del compresor del 49%, presentado en la Tabla 4-10

Tabla 4-10. Resumen de potencia transferida por el sistema de recuperacion con mezcla

de refrigerantes

Tiempo de Potencia Potencia Potencia COP Coeficiente global
operacion maxima térmica neta de transferencia
compresor utilizada ahorrada [W] recuperada en el evaporador
compresor [W] [W] [W/m”2.K]
0,49 2760,23 5894,60 3134,37 2,14 197,30

4.9.4.Ahorro en el sistema de recuperacion

Cada uno de los experimentos se realizé con réplica, realizando el proceso de secado
por 3 y horas, en el cual se realizaron mediciones cada 30 minutos de humedad relativa
a la entrada y salida del intercambiador de tubos de calor, temperatura a la entrada y
salida del intercambiador de calor, temperatura ambiente; temperatura del agua
proveniente del tanque de almacenamiento al intercambiador (condensador de la bomba
de calor) o a los qguemadores de GLP en los casos que no se utilizé el sistema de
recuperacion. Ademas, para las variables de la bomba de calor se instalé un sistema de

adquisicion de datos que mide la temperatura y presion a la entrada y salida de cada uno
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de los componentes de la bomba de calor; para las variables de entrada y salida al

intercambiador se tienen los resultados que se presentan en la Tabla 4-11.

Tabla 4-11. Variables psicrométricas a la entrada y salida del intercambiador de calor por

tubos de calor

Radiador Evaporador
Humedad

Tiempo (h) Humedad Relativa T (°C) H(kJ/kg) Relativa T (°C) H(kJ/kg)

0 67 51 236,126 67 38 126,833

05 67 51 236,127 67 51 236,126

1 67 51,7 244,168 67 51,8 245,339

2 67 45,8 184,263 67 43,3 163,558

3 67 40 139,661 67 40 139,661

Promedio 67 479(51) 208,069 67 44,82 (48) 182,3034
Humedad
Absoluta

(kag/kg) 0.00604(0.0713) 0.00506(0.060)

Como medicion experimental para el ahorro energético con el sistema se realizé una
curva de peso/tiempo de cuatro muestras experimentales para realizar la grafica de la
pérdida de peso por unidad de tiempo; ademas se realizé un pesaje antes y después del
proceso de secado a la citropulpa, con lo que se cuantifica el total de agua retirada en
cada uno de los ciclos de secado. Ya para la medicion del consumo energético del
equipo se realiz6 una medicion del peso de la pipeta de GLP al inicio y al final de los
ciclos de secado para cuantificar la cantidad de combustible consumido por unidad de
tiempo; para el caso de la energia eléctrica consumida por el compresor, se trabajoé de
manera tedrica con el célculo de energia consumida para compresion de cierto flujo

masico.

Los resultados de estas mediciones a las 4 muestras, arrojan un resultado de agua
evaporada de 33.4 kg que es la diferencia entre el peso antes (100kg) y después

(66.6kg) del proceso de secado.
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Tabla 4-12. Peso de las muestras

. Peso de las Muestras (g) Peso
Tiempo Promedio
0 L2 3 4 @

0 60 82 55 50 61,8
05 51 78 52 47 57.0
1 49 76 51 45 55,3
2 46 73 49 43 52,8
3 43 69 47 41 50,0
4 40 65 45 39 47,3

El ahorro energético del equipo de secado, comparando el funcionamiento sin el sistema
de recuperacién y funcionando con la bomba de calor, tanto con refrigerante R22 vy
mezcla de refrigerantes, fue de 11.4 y 10.8% respectivamente.

La potencia térmica ahorrada se cuantifico comparando el consumo del equipo con el
sistema de recuperacion de calor funcionando con mezcla de refrigerantes y sin sistema
de recuperacién, conociendo el poder calorifico del GLP. EI COP se define entre la
potencia térmica ahorrada y la potencia del compresor. Dando un COP muy bajo, esto
debido a las altas presiones a las que se lleva al equipo que disminuyen su eficiencia

energética.

El ahorro se calcula basado en el consumo de combustible GLP por unidad de agua
evaporada en el producto. Debido a que el costo por unidad de potencia térmica y
eléctrica es bastante disimil en el mercado colombiano, se realiza una cuantificacion
monetaria del funcionamiento del equipo con o sin sistema de recuperacion. El ahorro en
energia térmica del equipo, sin cuantificar el costo de poner a funcionar el compresor fue
de $434/kg funcionando con refrigerante R22 y de $332/kg funcionando con mezcla de
refrigerantes. Para los datos anteriores se utiliza un costo de $2550/kg de GLP. Teniendo
lo anterior, el ahorro para el ciclo de secado fue de $1740 y $1328 para R22 y mezcla de
refrigerante o de $52.1/kg $40/kg en el ciclo de secado de 4 horas. Suponiendo una
humedad retirada constante en un proceso de operacién continua de 24 horas y 330
dias/afio, se llega a un ahorro de $3'445.200/afio con R22 y $2'630.000 con mezcla de

refrigerante.
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Tabla 4-13. Consumo de combustible y ahorro con el sistema de recuperacion de energia

Pruebas de Secado Secado con Sistema de Secado con Sistema de
Secado Normal Recuperacion (R22) Recuperacion (Mezcla)

Promedio de GLP
gastado (m®h) 0,0027 0,0024 0,0025

Ahorro (%) 11,4 10,8

Luego de tener el ahorro por combustible, se debe cuantificar el consumo energético del
compresor; para esto, se utilizé un variador de velocidad y un sistema de Start-stop que
funcionaba con un set-point de acuerdo a la presion de trabajo de alta (condensador). Se
toma como referencia el costo de energia eléctrica para el lugar de instalacion del
equipo, que para agosto de 2012 fue de $205/kWh (fuente CREG). El consumo de
energia eléctrica se presenta en la Tabla 4-8 y Tabla 4-10, el cual presenta un consumo
energético de 2,011kWh y 2,711kWh que equivale a un costo de $1649 y $2223 para el
R22 y la mezcla refrigerante respectivamente; dado lo anterior, se tiene que costo del
consumo energético por kilogramo de agua fue de $49/kg y $67/kg. El ahorro neto que se
obtiene al sumar los costos de energia eléctrica y por GLP son de 1325% y 488$ para
R22 y mezcla de refrigerantes, lo que representa un ahorro especifico de $40/kg y
$15/kg. El ahorro neto en una operacion continua de 24horas por 330 dias/afio se tiene
un ahorro de $2620000/afio para el funcionamiento con el R22 y $965530/afio. Para el
mercado colombiano, la Comisién reguladora de Energia y Gas (CREG) es la que
estipula el precio de la energia eléctrica y el GLP de acuerdo a la ubicacién y uso para la
que se requiera. En la Figura 4-16 se presenta el ahorro por kilogramo de agua
evaporada a diferentes costos de energia.

De la Figura 4-16 se observa que el ahorro econémico en el equipo se da cuando las
tarifas de energia se dan en el intervalo de costos estipulado, tanto cuando se opera el
equipo con mezcla de refrigerantes como para el R22, siendo la diferencia del ahorro

entre estos dos refrigerantes muy alta debido al consumo eléctrico del motor.
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Figura 4-16. Ahorro de dinero por kg de agua evaporada a diferentes tarifas de energia
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El promedio del COP para el equipo funcionando con refrigerante R22 es de 3.83, para la
mezcla de refrigerantes 2.14. El coeficiente de transferencia del evaporador presenta un

valor similar con un error del 2%,

4.10. Comparacion de los resultados experimentales con
los resultados de la simulacion

En las secciones anteriores se encontré el ahorro de combustible al utilizar el sistema de

recuperacion, tanto teérica como experimentalmente, la Tabla 4-14 presenta el resumen

de los resultados de estos procedimientos.
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Tabla 4-14. Resumen de los resultados experimentales y de la simulacion del secador

Consumo Potencia Potencia Potencia COoP U del
de GLP maxima térmica neta evaporador
utilizada del ahorrada recuperada [W/m?.K]
compresor W] W]
W]

Secador sin 1.51
sistema de
recuperacion

Secador con 1.37 2011.50 7708.32 5696.82 3.83 192.30
sist. De

recuperacion

R22

Secador con 1.34 2760.23 5894.60 3134.37 2.14 197.30
sist. De

recuperacion

Mezcla

refrigerante

Simulacion 1.54 -- -- -- -- --
secador sin

sistema de

recuperacion

Simulacién 1.19 2270 7800 5600 3.47 --
secador con

sistema de

recuperacion

R22

El consumo de GLP presenta un error del 1% frente al consumo real del equipo, para el
consumo del sistema de recuperacion simulado se tiene un error del 15%. Para el ahorro
de potencia neta se tiene una diferencia entre el valor experimental y el resultado de la
simulacion de 92W, que equivale a un error del 2%. El consumo energético del
compresor tiene una diferencia entre el resultado tedrico y experimental de 259W que
equivale a un error del 12% entre estos valores. Para el COP se tiene un error del 10%
entre los dos valores. EI COP de la mezcla de refrigerante tiene un valor bajo, debido a la
relacion de compresion a la que trabaja mayor a la que utiliza el sistema funcionando con
el refrigerante R22. La similitud de los valores tedéricos y experimentales se debe a que
muchos de los datos de la simulacién son obtenidos de los valores medidos en el equipo,
ademéas que los coeficientes globales de transferencia de calor calculados para el

condensador y el evaporador correspondio a los del equipo en funcionamiento.



CONCLUSIONES

Se utilizé6 una metodologia basada en mediciones experimentales de las caracteristicas
de transferencia de energia de un tubo de calor disefiado especialmente para este fin.
Esto fue acompafiado de una simulacion tedrica que permitié evaluar el comportamiento
de varios tubos de calor conformando un banco como sistema para la transferencia de
energia y luego se simulé un sistema de recuperacién de energia para el proceso de

secado de productos agricolas.

Como resultado de la estrategia experimental utilizada, se determinaron coeficientes
globales de transferencia de calor y se midieron las variables necesarias que permitieron
la cuantificaciéon de la cantidad de energia recuperada en el proceso de secado. En la
simulacion del banco de tubos se determiné la cantidad de energia recuperable, el
cambio de las variables principales como temperatura, velocidad, presion y cambio de

humedad en el aire.

De acuerdo con la simulacién del sistema de recuperacion, se obtuvo la cantidad tedrica
de combustible que entrega la potencia necesaria en el secador, ademas permitid
cuantificar cuanto seria el ahorro en combustible al utilizar el equipo con el sistema de

recuperacion.

El consumo de GLP presenta un error del 1% de la simulacién frente al consumo real del
equipo sin sistema de recuperacion; para el consumo del sistema de recuperacion
simulado se tiene un error del 15% comparado con los resultados experimentales en el
sistema de recuperacion. Para el ahorro de potencia neta se tiene una diferencia entre el
valor experimental y el resultado de la simulacion de 92W, que equivale a un error del
2%. El consumo energético del compresor tiene una diferencia entre el resultado teérico
y experimental de 259W que equivale a un error del 12% entre estos valores. Para el
CORP se tiene un error del 10% entre los dos valores. El COP de la mezcla de refrigerante

tiene un valor bajo, debido a la relacion de compresion a la que trabaja mayor a la que
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utiliza el sistema funcionando con el refrigerante R22. Por tanto la simulaciéon es una
herramienta que permite predecir con precision aceptable el comportamiento del sistema
de recuperacion real.

Los tubos de calor son dispositivos apropiados para recuperacion de calor a bajas
temperaturas, ya que las ventajas de operacion como los pequefios gradientes de
temperatura entre la corriente fria y caliente, ademas el area que requieren para llevar a
cabo el intercambio de energia y la separacion de las corrientes los hacen aptos para la
utilizaciéon en corrientes de desecho de baja calidad. Dado lo anterior y teniendo en
cuenta que las fuentes de calor de baja calidad son las mas comunes y menor
aprovechadas en la industria, se encuentra en esta tecnologia una opcién para el
aprovechamiento de esta energia y el aumento de eficiencia y competitividad en el sector

industrial.

La disminucién del consumo de combustible en el proceso de secado estudiado, conlleva
una reduccion de la demanda de recursos naturales no renovables y por ende el impacto
ambiental, por lo que se hace necesario impulsar este tipo de investigaciones que tienen
beneficios ambientales en corto y mediano plazo aplicados en los procesos industriales
existentes.



Recomendaciones y trabajos futuros

Se recomienda lo siguientes trabajos futuros:

- Simular el proceso de recuperacion de energia con intercambiadores
convencionales y cuantificar la diferencia de area/potencia transferida con el
sistema de recuperacion de tubos de calor.

- Estudio econémico de la viabilidad de la aplicacion de tubos de calor a escala
industrial, incluyendo los termosifones para la recuperacion de energia de baja
calidad.

- Validacion de la simulacion del sistema de recuperacion en la cual se tenga
condensacioén de vapor de agua.

- Realizar pruebas experimentales de la cantidad de calor latente que puede ser
recuperado en el banco de tubos.

- Acoplar un modelo fenomenologico al estudio de transferencia de calor por medio
de tubos de calor, para asi comprender mejor el fenémeno que ocurre dentro del
tubo de calor.

- Realizar pruebas experimentales acerca de la evaporaciébn de pelicula
descendente y sus ventajas en la transferencia de calor en tubos trabajando a
bajas temperaturas.

- Realizar el ciclo de vida del producto para todo el sistema de recuperaciéon y
cuantificar el impacto en la huella ecoldgica al utilizar esta tecnologia en otras

posibles aplicaciones.



Resultados de Ila tesis de maestria
verificables

La tesis de maestria hace parte de los compromisos adquiridos en el proyecto de
investigacion “Incremento de la eficiencia energética y productividad de los procesos
industriales a baja temperatura en el valle de Aburrd y zonas agroindustriales de
Antioquia”. En este proyecto se evaluaron varios procesos industriales con desecho
energético de baja calidad, en el cual se plante6 el sistema de recuperacion en un
secador, ya que es un proceso industrial ampliamente utilizado en la regién. Como
resultados de este proyecto se tiene como productos finales un libro y un articulo del
tema de recuperacion de energia de baja calidad en revision para publicacién y de los

cuales se tiene coautoria.

Disefio y construccién del sistema de recuperacion de calor por medio de tubos de calor.
Este sistema de recuperacion se encuentra actualmente en montaje en el Centro de
innovacién y negocios Ruta N. en la ciudad de Medellin. Las pruebas experimentales se
realizaron en la empresa Italcol de Occidente en el municipio de Girardota, del Valle de

Aburra.

Se desarroll6 una metodologia para la medicidon de resistencias térmicas en tubos de
calor, con la cual se construyd un banco de pruebas para ser utilizado en futuros

proyectos académicos en la Universidad Nacional.

Se realiz6 la construccién de tubos de calor en la Universidad Nacional, los cuales se
estan utilizando en condensacion de alquitranes en los procesos de gasificacion de la
planta ubicada en Ingeominas.
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Anexo 1. Medicion de la presion y la
temperatura de la bomba de calor

Para realizar la evaluacion del comportamiento del sistema de recuperacion de calor, es
importante tener en cuenta las dos variables principales del refrigerante utilizado, ya que
éstas variables permiten cuantificar el cambio de entalpias en cada una de las partes que
componen la bomba de calor. Para realizar lo anterior, se tiene un tablero de
visualizacién de las variables en cada una de las entradas y salidas del evaporador,
compresor y condensador y valvula de expansion. Se presenta a continuacion la tabla
resumen de las variables en el evaporador, condensador y compresor, ademas de la
temperatura en los quemadores, que permite cuantificar el consumo energético del

equipo.

Medicion de presion y temperatura en el sistema de
recuperacion de energia con refrigerante R22

Para la primera prueba realizada en el sistema de recuperacion, se cargo el sistema para
trabajar a presion de alta de 400kPa y presiéon de baja de 150kPa. Las mediciones de
presion y temperatura se realizaron por un tiempo de secado de 4horas y se realizaron
mediciones cada 30 minutos empezando en t=0.Para la segunda medicion de la presién
y la temperatura en la bomba de calor, se trabajé con una presién nominal de alta de
300kPa y de 100kPa de presién en baja. Los intervalos de tiempo para la medicion de la
presion y temperatura fueron cada 30minutos empezando en t=0, ademas se realizaron
por un espacio de 3.5 horas.
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Tabla 0-1. Tabla de medicidn sistema de recuperacion con R22

TABLA PROMEDIO R22 DE
Tentrada | 29,45 | 29,7 29,7 30,6 31,8 31,85 306 | 3085 | 30 0,89
evaporador
Tsdida 39,8 42,75 | 43,55 | 44,45 46,35 45,75 44,35 438 | 42,75 | 1,91
evaporador
Tsdida 1144 | 120,75 | 1235 | 126,15 | 126,65 | 127,45 | 125,15 | 126,4 | 1251 | 4,10
compresor
Tentrada | 43,75 46,6 47,25 48,3 49,95 49,85 47,7 48,1 | 46,75 | 1,87
compresor
Pentrada 1,45 1,3 1,45 1,6 1,35 1,55 14 1,25 1,35 | 0,11
evaporador
Psdlida 1,7 15 1,6 1,6 1,6 1,7 15 1,45 15 0,09
evaporador
Pentrada 1,3 15 15 1,3 1,7 1,3 11 11 11 0,21
compresor
Psdida 2,65 2,65 3,25 3,35 3,45 3,6 3,2 3 3 0,33
compresor
Tsdida 72 71,5 71 64 66 66 65,5 64,5 63 3,48
guemadores
Medicion de secado de citropulpa mediante el uso de la

mezcla de refrigerante R22 y R141b

Las pruebas para mezcla refrigerante se realizaron con R22 con un 0.8 de fraccién molar

y un 0.2 de fraccion molar de R134a. La mezcla se realiza para estudiar la factibilidad de

utilizar la bomba de calor a presiones y temperaturas mas elevadas. Se utiliza una

programacién de los set points de 700kPa para la presion de alta y 190kPa para la

presion de baja. Las mediciones se realizaron por un intervalo de 3 horas con tiempos de

medicidn cada 30 minutos, comenzando en t=0.




103

Tabla 0-2. Tabla de medicion sistema de recuperacion con mezcla de refrigerantes

TABLA PROMEDIO CON MEZCLA DE REFRIGERANTE DE Promedio
Tentrada 38,65 37,1 39,7 39,8 41,25 41,4 1,62 39,65
evaporador
Tsalida 42,15 42,05 46,55 47,25 48,5 48,95 3,07 45,91
evaporador
Tsalida 110,95 107,55 110,05 113,15 118,95 117,25 4,38 112,98
compresor
Tentrada 41,05 40,7 45,45 45,25 47,3 46,8 2,86 44,43
compresor
Pentrada 0,65 0,8 0,6 0,5 0,65 0,45 0,12 0,61
evaporador
Psalida 0,75 0,85 0,7 0,4 0,6 0,35 0,20 0,61
evaporador
Pentrada 1,05 0,95 0,9 0,6 0,7 0,5 0,22 0,78
compresor
Psalida 6,6 6,15 5,7 5,15 5,2 54 0,58 5,70
compresor
Tsalida 67,5 69 68 68,5 68 68 0,52 68,17
quemadores

Figura 0-1. Temperatura del agua operando en sistema de recuperacion con la mezcla de
refrigerantes
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Anexo 2. Propiedades de Ila mezcla
refrigerante de 0.2R22+0.8R141b

La mezcla de refrigerantes utilizados en las pruebas experimentales fueron estudiadas en
el proyecto dentro del cual se desarrolla este trabajo de grado, la siguiente tabla presenta

las propiedades necesarias para realizar el balance de energia con la mezcla.

Tabla 0-1. Informacién de la mezcla de refrigerantes en el condensador.

Informacion de la mezcla de refrigerantes en el con  densador.

Refrigerantes R22 R141b
Fraccion molar Xi 0,2 0,8
Temperatura a la entrada del condensador [K] 372.17
Entalpia a la entrada del condensador [kJ/kg] 450
Temperatura a la salida del condensador [K] 333.04
Entalpia a la salida del condensador [kJ/kg] 269.44

Flujo masico [kg/s] 0.1125
Presion de alta [kPa] 700

Para las condiciones del evaporador con la mezcla de refrigerantes, se tiene que la
entalpia de entrada del evaporador debe ser igual a la de la salida del condensador, por
lo que el sistema de expansion disminuye la temperatura y la presién de manera
isoentalpica. La presion en el evaporador es de 80kPa y una temperatura de entrada de
271.3K, con una entalpia de 269.44kJ/kg. En la salida se tiene un vapor en estado
saturado a una temperatura de 293.04K y entalpia de 447.17kJ/kg. La Tabla 0-2 resume

lo anterior.
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Tabla 0-2. Temperaturas y entalpias de la mezcla a la entrada y salida de la mezcla de
refrigerantes en el evaporador a diferentes presiones de evaporacion.

Informacion de la mezclade refrigerantes en el evaporador

Temperatura a la entrada del evaporador [K]
Entalpia a la entrada del evaporador [kJ/kg]
Temperatura a la salida del evaporador [K]
Entalpia a la salida del evaporador [kJ/kg]

Presion de baja [kPa]

271.3

269.44

293.04

447.17

80



Anexo 3. Calculo de coeficiente de
transferencia en el banco de tubos de calor

En la Tabla 0-1 se resumen las propiedades del tubo de calor utilizado en el banco de
tubos para el proceso de recuperacion. Para una temperatura de trabajo de 303K, el tubo
es capaz de transferir 240W segun la informacion suministrada por el fabricante (Ver
anexo 4). Con los datos anteriores se realiza calculo del area y el coeficiente global de

transferencia de calor.

Tabla 0-1. Dimensién especifica del tubo de calor que se utilizara en el disefio del

evaporador

DIMENSIONES GENERALES DEL TUBO DE CALOR

Diametro [m] 0,0254
Longitud total [m] 0,5
Longitud del evaporador [m] 0,24
Longitud del condensador [m] 0,24
Temperatura de operacion [°C] 30
Temperatura ambiente [°C] 25
Potencia méaxima a temperatura de operacion [W] 240
Cantidad de tubos requeridos 90
Fabricante Thermacore
Peso unitario [kg] 0,737
Peso total [kq] 66,33
Area de intercambio [m]* 0,019

El coeficiente convectivo para el aire humedo que contiene el calor de desecho es de
19.3 W/m?.K; donde el coeficiente global de transferencia de calor es de 197 W/m%K y
una potencia promedio de 95W por cada tubo de calor; con lo que se presenta que el
banco de tubos puede recuperar una potencia térmica de 8550W. Otros parametros que
se requieren calcular son la presién y la velocidad del aire a la salida del intercambiador
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Tabla 0-2. Datos teorico-experimentales para el calculo del coeficiente de conveccion del
aire humedo caliente.

Velocidad entrada aire [m/s] 2,7
Temperatura del aire humedo 318
Viscosidad cinematica [m%/s] 2,00E-04
Conductividad térmica [W/m*K] 0,27
Longitud del tubo [m] 0,24
Numero de Prandtl 0,7
Numero de Nusselt 34
Coeficiente promedio conveccion para flujo externo [W/m*K] 19,4

Para el calculo del coeficiente convectivo, se define primero una disposicion de tubos de
forma triangular como se presenta en la siguiente figura; en la cual se tiene que el aire
himedo atravesara el banco de tubos de manera transversal y completamente
perpendicular y estd compuesto por aire seco y agua evaporada del proceso de secado.
Para la obtencion de las propiedades fisicas del aire himedo se tendra en cuenta un

promedio ponderado de las propiedades de las dos sustancias.

Figura 0-1. Distribucion de los tubos St, Sl y Sd para el calculo del banco de tubos

36,4
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Para flujo externo a través de un banco de tubos, se tiene que para definir si el flujo es

laminar o turbulento, se debe hallar el Rep, max; el cual se define como
v D
Rep = % (A-1)

Para un banco de tubos de manera triangular, se tiene dos pasos estrechos, los cuales
son la distancia transversal entre tubos y la distancia diagonal entre tubos; se debe
calcular el Re en ambos casos y comparar cual tiene mas peso en el calculo del nimero
adimensional.

so= (%) + (52 (A-2)

Ademas se debe cumplir que

Sp—D

Sp > (A-3)

Después de verificar donde se da la velocidad masica maxima, se calcula con la

siguiente ecuacion:

Gmax = PVmax = Al (A'4)

Amin = NyLp(Sp — D) (A'5)

Donde N;; Ly son numero de filas y longitud de tubos respectivamente

k
Gmax = [m_fs] (A'6)
Rep = % (A-7)

El coeficiente de transferencia de calor se calcula utilizando la siguiente expresion:
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p = Nupk (A-8)

Para hallar la temperatura media logaritmica se tienen dos suposiciones las cuales son
gue el calor especifico se mantiene constante en el rango de temperaturas de trabajo y
los coeficientes de transferencia de calor se mantienen constantes a través del

intercambiador.

U= % (A-9)

Newpos = Soebe (A-10)
Neusos = (Neranso = Niong) — (F22=) (A-11)
Niong = ovtubos=) (A-12)

(2Ntransv_ 1)

Las ecuaciones a continuacion permiten hallar la cantidad de area de intercambio y la
cantidad de tubos requeridos en el proceso. Se obtuvo un area de 1.9m? vy una
temperatura media logaritmica de -22°C.  El balance de energia en el que se basa el

analisis de la transferencia de calor, se expresa de acuerdo a la siguiente ecuacion:
Q= UAtransf (Th —T,) (A-13)

Donde Q es el calor transferido de la fuente al sumidero, U es el coeficiente global de

transferencia de calor y las Tj, T, son las temperaturas de la fuente y del sumidero.

Q = UStATrpym (A-14)
__0 )

Se = UtATTLM (A-15)
_ St R

Ntubos N D tyuboLltubo (A 16)

Donde U; es el coeficiente global de transferencia de calor del intercambiador por tubos
de calor; S; es la superficie total de transferencia de calor del intercambiador, ATy la
diferencia media logaritmica de temperatura, la cual se define de la siguiente manera:



110

ATy, =

_ (Th,in_Tc,out) _(Th,out_Tc,in)

Th,in-Tc,out
ln[ h,in ) ]
Thout=Tc,in

Tabla 0-3. Parametros de disefio del evaporador.

CONDICIONES INICIALES
Diametro del tubo [m]
Temperatura de operacion del tubo [°C]
Flujo de aire m*/s
Velocidad lineal de entrada [m/s]
Temperatura ambiente [°C]
Numero de Prandtl [Pr]
NUumero de Prandtl en la superficie del
tubo [Pr]

(A-17)

0.0254
30
0.3

2.73
25
0.707
0.707

Se utiliza la correlacion de Grimson para calcular el coeficiente promedio de calor para el
banco de tubos

Tabla 0-4. Parametros de disefio del evaporador.

velocidad de entrada [m/s] 2,73
numero de filas 12
densidad [kg/m"3] 1,06
diametro [m] 0,0254
viscosidad dindmica Pa.s 1,80E-05
numero de Reynolds 30696
St [m] 0,06
SI [m] 0,01769
Sd [m] 0,03482
Vmax para arreglo escalonado [m] 8,69
St/sl 3,39
St/D 2,36
SI/D 0,70
C1l 0,43
m 0,575
Nusselt promedio 164

h promedio [W/m°.K] 176
conductividad térmica del aire [W/m.K] 0,0274
Cp [i’kg.K] 1044
numero de tubos 90
Ts [°C] 30

Ti [°C] 45
Ts-TO [°C] -33
Diferencia de temperatura media logaritmica [°C] -23
Q [W] -6895




Anexo 4. Universidad Nacional de Colombia
Heat Pipe Specifications

Working fluid is water

Envelope material is copper

500 mm (~20 in) overall length

240 mm (9.45 in) long evaporator length

240 mm (9.45 in) long condenser length

1.00” OD X 0.032” Wall copper tubing used for heat pipe envelope

Each heat pipe can carry 300 Watts of power at 50C

Each heat pipe is to be used vertically with the condenser above the evaporator (gravity aided)
The evaporator end of each heat pipe is spun off (rounded)

Copper - Water Heat Pipe : 1" Dia X 0.034" Wall

—&—Qb (T)

240 —a— Q sonic

] m
;200 QCapLimi
<180 t(T)

20 29 38 47 56 64 73 82 91 100
Temperature (T)

The theoretical capillary limit of the heat pipes is shown in the graph above. Above this
limit, the water in the evaporator will evaporate faster than it can be replaced. This will
lead to a dry out of the evaporator and the heat pipe will no longer be able to operate fully.






Anexo 5. Aplicacion de potencia eléctrica en
el evaporador del tubo de calor

Potencias utilizadas en el evaporador del tubo de calor

P, =VI=1I%R (A-1)
_Pay_ [Pa )
R==51= |- (A-2)
Y = DeL (A-3)

Pel
R

Donde P, es la potencia eléctrica en vatios, V es el voltaje en voltios e | es la corriente

eléctrica en Amperios

Equipo utilizado en la experimentacién marca TDL Lambda ROHS GEN-300 Siema

Tabla 0-1. Potencia eléctrica aplicada en el montaje experimental del tubo de calor

POTENCIA VOLTAJE [v] CORRIENTE [A] POTENCIA REAL

TEORICA [w] W]
10 12,7 0,769 9,8
20 17,9 1,11 19,9
30 21,9 1,37 30,0
40 25,3 1,58 40,0
50 28,3 1,77 50,1
60 31,0 1,94 60,1
70 33,5 2,01 67,3
80 35,8 2,23 79,8
90 37,9 2,37 89,8
100 40 2,5 100,0
150 49 3,039 148,9
200 56,6 3,508 198,6
250 63,3 3,926 248,5

300 69,4 4,295 298,1
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Tabla 0-2. Medidas de aforo caudal del bafio térmico Lauda E200 Ecostar

Potencia Volumen tiempo litros/minuto litros/hora | Promedio | DE
1 200 30,62 0,39 23,51 23,38 0,40
200 31,58 0,38 22,80
200 30,38 0,39 23,70
200 30,65 0,39 23,49
2 300 30,05 0,60 35,94 36,32 0,40
300 29,76 0,60 36,29
300 29,4 0,61 36,73
3 300 25,53 0,71 42,30 42,15 0,73
300 25,24 0,71 42,79
300 26,12 0,69 41,35
4 300 23,5 0,77 45,96 45,58 0,50
300 23,99 0,75 45,02
300 23,6 0,76 45,76
5 300 21,18 0,85 50,99 51,27 0,60
300 20,76 0,87 52,02
300 21,36 0,84 50,56
300 21,31 0,84 50,68
300 20,79 0,87 51,95
300 21,17 0,85 51,02
300 20,91 0,86 51,65




