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RESUMEN

El proyecto “Carnes La Pacifica”, cuya planta se ubicard en Nicaragua, orienta su
actividad productiva al procesamiento de carne de origen bovino. Previo a su
comercializacion, el producto es almacenado y para ello éste debe hacerse en
condiciones que no permitan la degradaciéon del mismo; condiciones que se pueden
lograr mediante sistemas de refrigeracion. Es por ello que este trabajo tiene la
finalidad de presentar una propuesta de disefio de un sistema de refrigeracion que
satisfaga las condiciones de temperatura y humedad en cada uno de los espacios
que requieran necesidades de frio. Dicha propuesta consiste en un sistema
mecanico de refrigeraciébn por compresion que utilice como sustancia refrigerante
primario el amoniaco, para aquellos espacios destinados a la refrigeracion o
congelacion del producto, en tanto que para aquellos recintos de procesamiento o

circulacion, se utilice propilenglicol como refrigerante secundario.

El disefio de la propuesta se basé en las especificaciones de ASHRAE e IIAR, en la
gue se incluye la determinacion de las capacidades requeridas por los equipos segun
la carga térmica de operacion, el dimensionamiento de la red de tuberias, la
seleccion de los equipos, la generacion de planos de distribucion de los equipos, la
recopilacion de informacioén referente a su mantenimiento, y la estimacion del costo
base del proyecto. De lo anterior se determind que la capacidad térmica del sistema
es de 315 toneladas de refrigeracion (1 108 kW), para lo cual se propuso emplear un
sistema de doble etapa de compresion del amoniaco, utilizando un hibrido entre
sistemas inundados y recirculados para la alimentacion del refrigerante a los
evaporadores y un condensador evaporativo para el rechazo de calor del sistema, en
tanto que el sistema con propilenglicol se model6 como un sistema hidrénico, en el
gue se utiliza un intercambiador de calor para interconectar térmicamente a ambos

sistemas. Lo anterior proyecta un costo base del proyecto de $ 1 971 868.

Palabras claves: refrigeracion, doble etapa, inundado, recirculado, amoniaco,
propilenglicol, hidrénico, ASHRAE, IIAR.

18



ABSTRACT

The project “Carnes La Pacifica”, which plant is located in Nicaragua, directs its
productive activity to bovine meat’s processing. Before its commercialization, the
product is stored and for that it must be done in conditions that do not allow its
degradation; conditions that can be achieved by refrigeration systems. That is why
this work has the purpose of presenting a design proposal for a refrigeration system
that satisfies the temperature and humidity conditions in each spaces that require
cool needs. That proposal consists in a mechanical compression refrigeration system
that uses ammonia as primary refrigerant substance for those spaces destined for
refrigeration or freezing application, while for those processing or circulation

enclosures, propylene glycol is used as secondary refrigerant.

The design of the proposal was based on the specifications of ASHRAE and IIAR,
which includes the determination of the capacities required by the equipment
according to the thermal load of operation, the sizing of the pipe network, the
selection of the equipment, drawings of the equipment distribution, the compilation of
information about equipment maintenance and the cost estimation of the project.
From the previous it was determined that the thermal capacity of the system is 315
tons of refrigeration (1 108 kW), for what it was proposed to use a double stage
ammonia compression system, using a hybrid between flooded and recirculated
systems for evaporators feed and an evaporative condenser for the system heat
rejection; while the system with propylene glycol was modeled as a hydronic system,
where a heat exchanger is used to thermally interconnect both systems. This makes
the project cost of $ 1 971 868.

Keywords: refrigeration, double stage, flooded, recirculated, ammonia, propylene
glycol, hydronic, ASHRAE, IIAR.
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CAPITULO 1 : INTRODUCCION

1.1. Descripcion de la empresa

La empresa Refrigeracion y Soluciones de Frio S.A., RSF C.R., inicia labores en el
afio 2011 y se ubica en Rio Segundo de Alajuela, especificamente, en las
instalaciones del Condominio Comercial Terrum bodega N° 13. La misma orienta sus
operaciones en brindar soluciones integrales para el sector industrial y comercial en
sistemas de refrigeracibn que operen con amoniaco o freén, con el objetivo de
satisfacer las necesidades de frio de sus clientes apoyado en brindar la mejor
solucion técnica en sus disefios, de la mano con la armonia ambiental y la eficiencia
energética. La experiencia y profesionalismo en sus actividades le permite brindar
servicios a aquellas empresas cuya actividad comercial esta relacionada con la
industria carnica, pesquera, lactea, horticola, avicola, plantas embotelladoras,
plantas procesadoras de frutas y vegetales, asi como la industria alimenticia en

general; esto a lo largo de paises de Centroamérica, Panama, México y Colombia.

Dentro de los productos que ofrecen a sus clientes estan: paneleria térmica, taneles
de congelamiento rapido IQF, sistemas industriales de amoniaco y fredn, sistemas de
pre enfriamiento de frutas y de productos alimenticios en general, camaras para
productos congelados y frescos, refrigeracion de salas de proceso, racks de
almacenamiento, sistemas de humidificacion y paralelas para supermercados y

sistemas centralizados.

Como parte de las soluciones técnicas a las necesidades de frio de sus clientes, la

empresa ofrece servicios en:

a. Asesoria en el disefio y la ingenieria de proyectos.

b. Suministro de equipos, partes y repuestos que son necesarios para la
operacion de un sistema de refrigeracion industrial. Algunos de ellos son:
compresores, evaporadores, condensadores, recirculadores, paneleria, entre

otros.
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c. Apoyo al cliente en el desarrollo de proyectos, lo cual involucra aspectos de
disefio, suministro de equipos, montaje y supervision, todo bajo el concepto de
“‘llave en mano”.

d. Servicio técnico para el mantenimiento correctivo, preventivo y predictivo de
los equipos que conforman el sistema de refrigeracion industrial.

e. Capacitacion técnica del personal para el mantenimiento y operacion de los

sistemas de refrigeracion industrial.

1.2. Mision / Vision de la empresa

1.2.1. Mision

Consolidar un mercado de refrigeracion industrial sostenible en el tiempo, basados
en nuestras habilidades y liderazgo, promoviendo la innovacion y mejora continua,
desarrollando proyectos y prestando servicios de primer nivel ejecutados con calidad

y confiabilidad, respetando las leyes y el medio ambiente.

1.2.2. Vision

Ser la mejor empresa en refrigeracion industrial, siendo un referente de calidad,
ética, éxito y profesionalismo, apoyados por un equipo de profesionales altamente
calificado, motivado y proactivo, que desarrolle su trabajo, con base en habilidades,

experiencia y conocimientos.
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1.3. Organigrama de la empresa
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Figura 1.1 Organigrama de la empresa RSF

Fuente: Refrigeracion y Soluciones de Frio S.A.
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1.4. Descripcion del proceso productivo

La principal actividad comercial a la que se dedica la empresa es a la prestacion de
servicios de ingenieria aplicados a sistemas de refrigeracion industrial que operan
con amoniaco o fredn. De forma especifica, ésta atiende necesidades de ingenieria,
disefio y direccidon técnica de los proyectos de refrigeracion segun sean las
necesidades del cliente, asi como todo lo relacionado con la parte de construccion,
logistica, montaje, ahorro energético y puesta en marcha de este tipo de sistemas,
con un enfoque de entrega de proyectos “llave en mano”; y como opcional, se brinda
el servicio de capacitacion al personal de operacion de la empresa cliente, sobre el
funcionamiento y mantenimiento del sistema en cuestion. Tal proceso productivo se

puede resumir mediante el siguiente diagrama:
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las necesidades solucion ingenieria
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’ Disefio ingenieril
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Figura 1.2 Diagrama del proceso productivo de la empresa RSF

Fuente: Refrigeracion y Soluciones de Frio S.A.
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CAPITULO 2 : PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

2.1. Descripcion del problema

¢, Requiere la empresa “Carnes La Pacifica” en Nicaragua del disefio de un sistema
de refrigeracion para la conservacion del producto carnico que procesa, y que a su

vez, pueda operar con amoniaco?
2.2. Justificacion

Sin el sistema de refrigeraciéon o congelamiento que requiere la empresa “Carnes La
Pacifica” para la preservacion de su producto estrella como lo es la carne bovina; y
del cual depende su operacion comercial, ésta sufriria una degradacion en cuanto a
su sabor, aroma, textura, aspecto exterior, entre otros, durante el tiempo en que la
accion micro-bacteriana que afecta al producto no es controlada. Y es que gracias a
la refrigeracion, la actividad bacteriana entra en estado de suspension, por lo que se
prolonga la vida util del producto, siempre y cuando éste venga acompafado de
buenas practicas higiénicas y de manipulacion del producto en la camara. El control
propio del producto le permite a la empresa productora manejar y conocer parte de la

trazabilidad del mismo.

El hecho de no conservar adecuadamente un producto perecedero como lo es la
carne bovina a través de la refrigeracion, lo expone a que éste se descomponga de
forma parcial o total; y si bien no puede ser comercializado por tal razén, no puede
descartarse la posibilidad de que éste llegue a la mesa de algun consumidor en mal
estado, por tal motivo se esta ante el riesgo de que éste contraiga alguna
enfermedad que ponga en riesgo su salud, y eso es indeseable desde cualquier

punto de vista.

Segun las necesidades de enfriamiento dado la variedad del producto carnico que se
maneja, el disefio sugiere un sistema que pueda suplir la demanda térmica variable,

la cual opere empleando como refrigerante a una sustancia inorganica como lo es el
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amoniaco, en vez de los freones como en cualquier sistema convencional, con el fin
de cumplir con los acuerdos firmados en los tratados internacionales conocidos como
Protocolo de Montreal y Protocolo de Kioto, con tal de reducir el impacto que tienen
los refrigerantes en la capa de ozono, que al contrario de los freones, el amoniaco
tiene bajo impacto ambiental, ademas de poseer ventajas operativas en comparacion

con otras sustancias refrigerantes.
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CAPITULO 3 : OBJETIVOS

3.1. Objetivo general

1.

Disefiar un sistema de refrigeracion por amoniaco que opere a diferentes
temperaturas para una empresa perteneciente a la industria carnica, de

acuerdo con las especificaciones de ASHRAE e IIAR.

3.2. Objetivos especificos

1.

Determinar las capacidades requeridas por los evaporadores,
condensadores, compresores y demas equipos, en funcion de la carga
térmica de operacion.

Disefiar la red de tuberias que conforman el sistema de refrigeracion.
Seleccionar los equipos requeridos para el sistema de refrigeracion segun
las necesidades de cargas térmicas y capacidades comerciales.

Realizar diagramas unifilares de distribucion y conexién del sistema
disenado.

Recopilar informacién referente al mantenimiento de los equipos del
sistema de refrigeracion.

Estimar el costo base requerido para el proyecto.
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CAPITULO 4 : METODOLOGIA

4.1. Procedimiento

Con el fin de cumplir con los objetivos del proyecto, se define la siguiente

metodologia de trabajo:

1. Andlisis de las necesidades de refrigeracion: en esta etapa se da a conocer
los detalles sobre las necesidades de frio para el proyecto. Dentro de la
informacion a considerar esté: el tipo de industria al que se le va a proponer la
solucién de disefio, el producto a refrigerar, las condiciones de refrigeracion o
régimen de trabajo, el lugar en donde se instalardn las camaras de
enfriamiento, entre otros.

2. Estudio de caso: se corrobora que los requerimientos de temperatura de
enfriamiento y congelacion en los distintos recintos frios cumplan con la
normativa o parametros que establece la ley correspondiente.

3. Calculos de ingenieria: a partir de la informacion obtenida en los puntos
anteriores, se procede al calculo de la carga térmica a extraer de las camaras
de enfriamiento. En dicha carga se incluyen variables como la transmisiéon de
calor a través de las superficies, el calor desprendido por el producto y el calor
generado por la iluminacién, personas, motores, miscelaneos, entre otros.

4. Seleccion de la sustancia refrigerante: una vez calculado la carga térmica del
sistema, se procede a sustentar la decision hecha sobre la escogencia del
amoniaco como sustancia refrigerante para el sistema, considerando para ello
factores ambientales, de seguridad y desempefio, en comparacién con otras
sustancias comunmente utilizadas en la industria.

5. Disefio del sistema de refrigeracion: en esta etapa se define el tipo de sistema
a disefiar para cumplir con los requerimientos de frio, es decir, si el sistema a
emplear es de etapa simple de compresion, sistema con economizador, de

etapa doble de compresion, recirculado, inundado, de expansion directa, entre
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otros. Ademés, de determinar las necesidades de descongelamiento de los
evaporadores.

6. Dimensionamiento y seleccion de los equipos que conforman el circuito de
refrigeracion: con base en el tipo de refrigerante seleccionado, el calculo de
las cargas térmicas y de las condiciones de trabajo, se seleccionan los
diferentes equipos que componen el sistema de refrigeracion, en funcion de su
capacidad térmica y disponibilidad en el mercado; entiéndase éstos como
compresores, evaporadores, condensadores, recibidores, entre otros.

7. Disefo de la red de tuberias: esta etapa contempla la seleccién del material
requerido por las tuberias. Ademas del dimensionamiento y distribucion
espacial de las mismas, asi como la seleccion de las valvulas y accesorios
requeridos para el control del sistema.

8. Elaboracion de los planos: plasmar lo desarrollado en los puntos anteriores en
diversos planos, con el fin de evidenciar cada uno de los detalles que
conforman el circuito de refrigeracion.

9. Recopilacion de informacién para mantenimiento: como complemento al
proceso de disefio, se recopila informacion referente a los trabajos de
mantenimiento e inspecciébn que se deben realizar en un sistema de
refrigeracion segun recomendaciones de fabricantes.

10.Costo del proyecto: en esta etapa se cotiza y estiman los costos en los que se
incurriran por la adquisicion de los equipos y accesorios para el sistema de

refrigeracion.
4.2. Alcance del proyecto

Con aras de solventar la necesidad de preservar la calidad del producto carnico que
ofrece la empresa “Carnes La Pacifica” a sus clientes, es que este proyecto se
enfoca en una propuesta de disefio de un circuito mecanico de refrigeracion. El
mismo involucra el dimensionamiento y seleccion de los diferentes equipos y
accesorios requeridos por el sistema para cumplir con el ciclo de refrigeraciéon y las

demandas térmicas que ésta exige segun las condiciones de operacion, ya que se
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tienen cAmaras que trabajan a diferentes temperaturas unas respecto a otras segun
los tiempos y propédsitos de almacenamiento, y que van conectadas a un mismo
circuito; asi como la elaboracion de planos, los cuales detallen sobre la distribucion
espacial de las tuberias y equipos seleccionados, asi como sus especificaciones
técnicas; lo anterior, cumpliendo con los criterios de disefio que establecen ASHRAE
e IIAR sobre refrigeracion por amoniaco. Y como complemento del proyecto,
recopilar informacion sobre tareas de inspeccion y mantenimiento del sistema en

cuestién, como parte de las atenciones a las necesidades del mismo.

4.3. Limitaciones del proyecto

Se excluye el calculo del espesor de paneleria, ya que el trabajo parte de las
condiciones estructurales que se tienen para la planta y de la informacion que el

cliente pueda brindar, lo cual influye sobre el calculo de la carga térmica del sistema.

El proyecto se limita también a etapas de disefio, no contempla aspectos de montaje
e implementacion. Ademas, no se ahonda en aspectos relacionados con el control

eléctrico del sistema a disefar.

Otra de las limitaciones es la deficiencia en el conocimiento especifico en el area de
refrigeracion industrial, por lo que la nivelacién en cuanto a dichos conocimientos es
trascendental. Esto puede lograrse gracias a la capacitacion que pueda brindar la
empresa RSFcr, mediante la experiencia y profesionalismo de cada uno de sus
colaboradores, y por supuesto, el esfuerzo adicional que el estudiante deba realizar

para lograr el cumplimiento del proyecto.

29



CAPITULO 5 : MARCO TEORICO

5.1. Conceptos basicos

a.

Cadena de frio: cadena de suministro de productos alimenticios bajo
temperaturas controladas. Comprende las etapas de produccion, transporte,
almacenamiento y venta de alimentos para el consumo humano, de manera
que la temperatura del producto se mantenga dentro de un rango en el que

éste no sufra una merma en su calidad.

. Calor especifico: energia por unidad de masa requerida para aumentar en un

grado la temperatura de un cuerpo u objeto.

. Calor latente: calor caracterizado por el cambio de estado de una sustancia a

una temperatura constante y presion determinada.

. Calor sensible: calor asociado con un cambio de temperatura sin que ocurra

un cambio de estado.

Canales de res: partes de un bovino que se obtienen posterior al proceso de
sacrificado, desollado, eviscerado y corte, segun procedimientos
estandarizados en los mataderos.

Conductividad térmica: propiedad fisica de los materiales que mide la
capacidad para conducir el calor a través de estos. Su reciproco corresponde

a la resistividad térmica.

. Densidad: relacion entre la masa de una sustancia y el volumen que este

ocupa.

. Efecto refrigerante: cantidad de calor que cada unidad de masa de

refrigerante absorbe del espacio refrigerado.

Entalpia: cantidad de energia absorbida o cedida por un sistema
termodinamico producto de su interaccion con el entorno.

Humedad relativa: cantidad de humedad en el aire comparado con la que el

aire puede mantener o retener a una determinada temperatura.
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Presion absoluta: presion de un fluido medido con referencia al vacio
perfecto.

Presion manométrica: diferencia entre la presion absoluta y la presion
atmosférica.

. Psicometria: ciencia dedicada al estudio de las propiedades termodinadmicas
del aire humedo y al efecto que éste tiene en los materiales y el confort
humano.

Relacion de compresidn: corresponde a la razon geométrica resultante entre
la presion absoluta de descarga y la presidon absoluta de succién en el trabajo
de compresion del compresor en el sistema de refrigeracion.

Sistema de refrigeracion: combinacion de partes interconectadas que
forman un circuito cerrado, en el que se hace circular un refrigerante con el fin
de extraer calor de un determinado espacio.

Temperatura: medida de la energia cinética de un sistema o cuerpo, asociada
a los movimientos de las particulas que lo conforman.

Tonelada de refrigeracion: cantidad de energia requerida para la fusién de
una tonelada de hielo en 24 horas, equivalente a una potencia en equipos
frigorificos de extraer 12 000 Btu/h o su equivalente a 3 517 W de energia
térmica.

Volumen especifico: volumen por unidad de masa de una sustancia.

Corresponde al reciproco de la densidad.

5.2. Estado del arte

5.2.1. Refrigeracion

“La refrigeracion es el proceso de extraer calor de un lugar donde no se desea que

exista y transferir dicho calor a un lugar donde su existencia no tiene importancia’

2

(Whitman & Johnson, 2000, p.24). “Mas especificamente, se define a la refrigeracion

como la rama de la ciencia que trata con los procesos de reduccién y mantenimiento

de la temperatura de un espacio o material a una temperatura inferior con respecto
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de los alrededores correspondientes” (Dossat, 1986, p.109). Mediante la refrigeracion
se busca disminuir o mantener la temperatura de un cuerpo u objeto, sean productos
alimenticios, flores, cuerpos, entre otros, dentro de un rango en donde se retarde la
degradacion fisica de dichos elementos como consecuencia de la merma, al
controlar la actividad bacteriana que provoca tal accion, y con ello, preservar la
calidad e integridad de los productos. Dicho comportamiento bacteriano se presenta

a continuacion:

ok (D) Temperatura y control de bacterias

250
240

Temperaturas de enlatado para vegetales de bajo acido, came y pollo en enlatado a presion.

Temperaturas de enlatado para frutas, tomates, y conservas

212 w——— Ebullicién del agua

La mayoria de las bacterias destruidas

165
Sin crecimiento pero sobreviven algunas bacterias
140
Algun crecimiento bacteriano; muchas bacterias sobreviven
o 125
o 120 Temperatura mas caliente soportada por las manos
=
g’ Zona peligrosa extrema. Crecimiento rapido de bacterias y
g_ 98.6 produccion de toxinas por algunas bacterias
g Temperatura corporal; ideal para crecimiento bacteriano
Qo
N 60 Algun crecimiento de bacterias contaminantes de alimentos puede
AL ocurrir
=.J
40

Lento crecimiento de algunas bacterias que causan putrefaccion
32 @———— Congelacion del agua

Crecimiento bacteriano es detenido pero el nivel de bacterias
antes de congelar permanece constante y no dism inuye

0
-20 ( \ Conserve alimentos congelados en este rango

Prof Oscar Eduardo Monge Ruiz

Figura 5.1. Actividad bacteriana segun temperatura

Fuente: material extraido de las presentaciones del profesor Ing. Oscar Monge Ruiz.

De la figura anterior se deduce que, a través del control de la temperatura mediante
los circuitos de refrigeracion, se busca conservar los alimentos por debajo de la zona
demarcada con color rojo denominada como zona peligrosa, ya que la actividad
bacteriana queda suspendida, dando como resultado la preservacion de la calidad,
sabor y textura de los productos refrigerados.
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El control de la temperatura del producto no ocurre en una unica etapa, ya que este
no permanece exclusivamente en una camara de enfriamiento o congelamiento por
un tiempo indefinido, es decir, esta sujeto a ser movilizado de un punto a otro como
parte del proceso de almacenamiento y comercializacion. Como consecuencia de
ello surge el concepto de “cadena de frio”, el cual es una serie de etapas
relacionadas con la produccién, almacenamiento y comercializacion de los
productos, en donde la temperatura en todas las operaciones debe ser cercana o
igual a la del producto inicial de almacenamiento, con el fin de garantizar que estos
no se deterioren antes de lo previsto. Dicha cadena se conforma por las siguientes
etapas: refrigeracion o congelacién, almacenamiento in situ, transporte,
almacenamiento mayorista, transporte, almacenamiento minorita, exhibicion de venta
y transporte y almacenamiento por el consumidor. Todas estas etapas requieren de
un control estricto de la temperatura con tal de disminuir la actividad bacteriana en

los productos, por lo que el uso de sistemas de refrigeracion es de suma importancia.
5.2.2. Aplicaciones de la refrigeracién

Dossat (1986) considera que las aplicaciones de la refrigeracién se agrupan en cinco

categorias generales, las cuales se enumeran a continuacion:

a. Refrigeracion doméstica: se limita principalmente a refrigeradores vy
congeladores caseros, la cual representa una parte muy significativa de la
refrigeracion industrial. Se manejan potencias de entre 1/20 a 1/2 hp, y son del
tipo de sellado hermético.

b. Refrigeracion comercial: asociada al disefio, instalacion y mantenimiento de
unidades de refrigeracion que se tienen en establecimientos comerciales
empleados para el almacenamiento, exhibicion, procesamiento y distribucion
de alimentos perecederos.

c. Refrigeracion industrial: si bien es muy similar a la refrigeracion comercial,
esta resulta ser de mayor magnitud en cuanto a capacidad de enfriamiento

que la anterior, y por ende, requiere de profesionales para la operacion y
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mantenimiento del sistema dado su nivel de complejidad. Esta es la rama de
interés para el desarrollo de este proyecto.

d. Refrigeracion marina y de transportacion: como lo menciona, son sistemas
empleados en barcos pesqueros y de transporte maritimo de productos
perecederos, asi como de los equipos instalados en camiones que tengan que
dar servicio a largas distancias o para entrega local de productos.

e. Acondicionamiento de aire: consiste en el control de la temperatura, humedad
relativa y movimiento del aire en espacios internos, segin sea su aplicacion,

gque puede ser para producir confort en las personas o para uso industrial.
5.2.3. Carga de refrigeracion

“La velocidad a la cual deba ser eliminado el calor de un espacio o material
refrigerado a fin de producir y mantener las condiciones deseadas de temperatura se
le llama carga de refrigeracion, carga de enfriamiento o carga térmica” (Dossat, 1986,
p.109). La carga de refrigeracion es la suma de ganancias de calor provenientes de
diferentes fuentes: el calor transmitido por conduccion a través de las superficies que
conforman el recinto frio, el calor del aire caliente que llega a través de la apertura de
puertas e infiltraciones, el calor que debe removerse del producto con tal de disminuir
su temperatura y el calor cedido por las personas que trabajan en el recinto, los
motores de los ventiladores, alumbrado y equipos que emiten calor dentro del
espacio refrigerado. Esta carga es trascendental determinarla, ya que influye
directamente en el calculo y seleccion de las capacidades de trabajo de los equipos
requeridos que conforman el sistema de refrigeracion, a fin de que estos respondan
de forma satisfactoria a las necesidades de temperatura de los espacios refrigerados,

y no se tenga problemas por sub-dimensionamiento de los mismos.
5.2.4. Escalas de temperatura en refrigeracion

Las escalas de temperatura de los sistemas de refrigeracion representan las
condiciones térmicas en el interior de la camara de enfriamiento, asi como la

temperatura de ebullicion del refrigerante en el serpentin. El manejo de dichas
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temperaturas depende del producto que se desea refrigerar o congelar, por tal razén
es que se establecen las siguientes aplicaciones:

a. Aplicaciones de temperatura alta: oscila entre los 4 °C y 15 °C. Dentro de los
productos que se almacenan bajo estas condiciones estan las flores.

b. Aplicaciones de temperatura media: comprende temperaturas de entre los
-2 °C y 4 °C. Productos como los alimentos frigorificos domésticos se
almacenan bajo estas condiciones, sin embargo, en su mayoria lo hacen por
encima de los 0 °C, ya que se puede ver comprometido su sabor, como lo son
los huevos, las lechugas y los tomates.

c. Aplicaciones de temperatura baja: dentro de esta modalidad de operacién, se
busca el congelamiento de los productos, ya que se manejan temperaturas
por debajo de los 0 °C. Como rango comun de temperatura esta de entre los
-18 °C y -30 °C. Como ejemplo de los productos que se pueden almacenar
bajo estas condiciones estan la carne, las verduras y los productos lacteos,

entre otros.
5.2.5. Ciclos de refrigeracién

Segun el manual ASHRAE (2013), en su tomo de Fundamentos, capitulo 2, existen
tres tipos generales de proceso de refrigeracion:

a. Ciclo de refrigeracion por compresion: en este ciclo el refrigerante, el cual se
encuentra en estado de vapor producto de la absorcion del calor de la cAmara
de enfriamiento, se hace circular a través de un compresor, el cual incrementa
la presion y temperatura del mismo, con el fin de predisponerlo a las
condiciones de condensacion, liberando el calor al medio externo.

b. Ciclo de refrigeracion por absorcion: es un ciclo térmico activado por calor.
Solo intercambia energia térmica con su entorno; no hay intercambio de
energia mecanica apreciable. En éste no se produce una conversion de calor

en trabajo o viceversa.
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c. Ciclo de refrigeracion por adsorcion: la adsorcion es el término usado
frecuentemente para sistemas de vapor sélido, en el que la sustancia que

adsorbe es un sélido y el adsorbido es un gas.

Para la realizacion de este proyecto, se da mayor enfoque el ciclo de refrigeracion
por compresion del vapor de refrigerante.

5.2.6. Ciclo ideal de refrigeracion por compresion

Un ciclo de refrigeracion saturado simple es un ciclo tedrico en que se supone que el
vapor refrigerante que sale del evaporador y entra al compresor es vapor saturado a
la temperatura y presion vaporizante, y el liquido refrigerante que sale del
condensador y llega al control del refrigerante es un liquido saturado a la temperatura
y presion del condensante (Dossat, 1986, p.132).
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Figura 5.2. Diagrama de Mollier para un ciclo de refrigeracién por compresion

Fuente: Dossat, 1986
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Al analizar el diagrama presion — entalpia de la figura 5.2, se puede describir los
siguientes procesos termodinamicos asociados al ciclo ideal de refrigeracion por

compresion:

a. El proceso comprendido entre los puntos A — D corresponde a la
condensacion del refrigerante, producto de la cedencia del calor contenido en
éste al medio externo a través de un intercambiador de calor conocido como
condensador, por lo que en el punto A se tiene refrigerante como liquido
saturado. Este proceso ocurre a una presion y temperatura constante; tales
condiciones varian segun el tipo de refrigerante empleado.

b. Entre los puntos A — B ocurre el proceso de expansion del refrigerante, con lo
que la presion del liquido disminuye desde la presién condensante hasta la
presion evaporante conforme el liquido pasa a traves de la valvula de control,
la cual puede ser una valvula de expansién termostatica o un tubo capilar,
dependiendo de la capacidad del sistema. Y como en esta etapa la entalpia
permanece constante, se tiene también una disminucion en la temperatura.

c. El proceso comprendido entre los puntos B - C corresponde a la evaporacion
del refrigerante, producto de la ganancia de calor que éste obtiene por la
carga térmica presente en la camara de enfriamiento a través de otro
intercambiador de calor conocido como evaporador, por lo que en el punto C
se tiene refrigerante como vapor saturado. Este proceso también ocurre a una
presion y temperatura constante; tales condiciones varian segun el tipo de
refrigerante empleado.

d. Finalmente, entre los puntos C — D se da la etapa de compresién del
refrigerante en estado de vapor, de tal forma que la presién y temperatura de
éste se incremente, con tal de propiciar las condiciones de condensacion del

refrigerante.

Cabe resaltar que el ciclo descrito con anterioridad representa un proceso ideal, ya

que no contempla las caidas de presion en las diferentes lineas del circuito de
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refrigeracion, y por ende el efecto que éste ocasiona en el compresor con el fin de
compensar tales caidas.

5.2.7. Eficiencia del ciclo

Un valor con el cual se mide la eficiencia del ciclo de refrigeracion por compresion es
el coeficiente de rendimiento, denominado como “CDR”, el cual es una relacion entre
el calor absorbido en el espacio refrigerado y la energia suministrada por el
compresor, de forma tal que, a medida que incrementa dicho valor, la eficiencia del

proceso también lo hace.

Existe una serie de factores que afectan la eficiencia del ciclo antes descrito, como lo
son la temperatura de condensacién y la temperatura de succioén, siendo ésta la que

produce mayor efecto.
5.2.7.1. Efecto de la temperatura de succién

Para un mismo valor de temperatura de condensacién, conforme se aumenta la
temperatura de succién, mayor es el efecto refrigerante por unidad de masa de
refrigerante, menor es la masa de refrigerante que se requiere circular por unidad de
tiempo para lograr el efecto de enfriamiento deseado, menor es el calor generado por
el proceso de compresién por unidad de masa, menor es la potencia requerida por el
compresor, y por tanto, mayor es el coeficiente de rendimiento del ciclo. Para

situaciones opuestas, el coeficiente de rendimiento del ciclo disminuye.
5.2.7.2. Efecto de la temperatura de condensacién

Para un valor de temperatura de succién constante, la eficiencia del ciclo disminuye
al aumentarse la temperatura de condensacion, ya que el efecto refrigerante
disminuye, se requiere de mayor cantidad de sustancia refrigerante, mayor es el
calor de compresién generado y se necesita de un compresor de mayor potencia. De
igual manera que en el caso anterior, en situaciones opuestas, el coeficiente de

rendimiento aumenta.
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De todo lo anterior se deduce que la eficiencia del ciclo se controla al variar una o
ambas condiciones de frontera, sin embargo, ésta no puede realizarse de forma
arbitraria, ya que la seleccion de la temperatura de succion y condensacion obedece
a las condiciones tanto internas como externas a los recintos refrigerados. De igual
manera, existen mecanismos por la cual se puede mejorar la eficiencia del ciclo de
refrigeracion por compresion, como lo es el efecto de sub-enfriamiento del liquido
refrigerante posterior al proceso de condensacion, ya que por medio de este, el

efecto refrigerante por unidad de masa de refrigerante aumenta.
5.2.8. Ciclo real de refrigeracion por compresion

El ciclo real de refrigeracion difiere en ciertos elementos respecto al ciclo ideal, ya
que en este Ultimo se desprecia la caida de presion que experimenta el fluido al
pasar por las tuberias, el evaporador, el condensador y demas elementos que
conforman el circuito, asi como los efectos del sub-enfriamiento del liquido y

sobrecalentamiento del vapor en la tuberia de succion.
5.2.8.1. Efecto del sobrecalentamiento en el vapor de succién

De forma ideal, se supone que el vapor de la succidén proveniente del evaporador,
llega al compresor en estado de vapor saturado seco, sin embargo esto no es del
todo cierto, ya que una vez que el refrigerante vaporizado sale del evaporador,
continua absorbiendo calor a lo largo de las tuberias que llevan al compresor, por lo
que éste llegaria como vapor sobrecalentado. Dossat (1986) resalta los siguientes

fénomenos asociados con el sobrecalentamiento en el vapor de succion:

a. El calor de compresion por unidad de masa para el ciclo sobrecalentado es
ligeramente mayor que en el ciclo saturado.

b. Para la misma temperatura y presion condensante, la temperatura del vapor
descargado a la salida del compresor es considerablemente mayor para el
ciclo sobrecalentado.

c. La cantidad de calor por unidad de masa eliminado en el condensador es

mayor para el ciclo sobrecalentado que para el ciclo saturado, esto debido al
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calor adicional absorbido por el vapor al sobrecalentarse y al incremento en el
calor de compresion.

d. Al existir sobrecalentamiento, disminuye las posibilidades de vapor humedo
gue puedan comprometer el funcionamiento del compresor.

e. El sobrecalentamiento dentro del espacio refrigerado es beneficioso ya que
permite extraer mayor cantidad de calor, sin embargo al ganar calor fuera del
espacio se desaprovecha dicha posibilidad, por lo que resulta importante aislar
la tuberia de succién, con el fin de aumentar la eficiencia de éste y disminuir la

formacién de escarcha en dicha tuberia.
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Entalpia (Btu/Ib)

Figura 5.3. Diagrama p-h comparando al ciclo saturado simple con el ciclo sobrecalentado.

Fuente: Dossat, 1986

5.2.8.2. Efectos del sub-enfriamiento en el liguido

El sub-enfriamiento del liquido se realiza antes de que éste llegue a la valvula de
control del refrigerante, ya sea mientras el mismo se encuentra almacenado en el
tanque recibidor, mientras esté circulando en las tuberias al mismo tiempo que va

cediendo su calor al aire de los alrededores o empleando un sub-enfriador especial.
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Segun Dossat (1986) los efectos que el subenfriamiento genera en el ciclo de

refrigeracién son:

a. Aumento del efecto refrigerante por unidad de masa.
La relacion de flujo de masa de refrigerante por capacidad unitaria es menor.
c. El volumen de vapor manejado por el compresor por capacidad unitaria sera
menor.

d. El desplazamiento requerido en el compresor es menor.

A A

— — ——— e —

o

Presion {Ib/plg 2 abs)

Entalpia (Btu/Ib)

Figura 5.4. Diagrama p-h comparando el ciclo sub-enfriado con el ciclo saturado simple.

Fuente: Dossat, 1986

5.2.9. Componentes principales de un circuito de refrigeracion

De acuerdo al ciclo de refrigeracion por compresion trazado mediante el diagrama de
presion-entalpia de la figura 5.2, se requieren de cuatro elementos basicos para

llevar a cabo este proceso termodinamico, los cuales se enumeran a continuacion:
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5.2.9.1. Evaporador

Por medio de este, el refrigerante absorbe el calor que existe en la camara de
enfriamiento a través de una serie de tubos, por los cuales se da la transferencia de
calor entre el refrigerante y el aire del recinto, ya sea mediante conveccion natural o
forzada. Como consecuencia de ello, dicha sustancia pasa de estado liquido a
gaseoso, previo a su entrada al compresor. Los evaporadores se disefian atendiendo

los siguientes requerimientos:

a. Capacidad térmica para extraer calor del recinto.
Temperatura saturada de evaporacion.

c. Humedad relativa del recinto, como resultado de la diferencia entre la
temperatura del refrigerante en el evaporador y la temperatura del aire del
espacio refrigerado.

d. Alimentacién de refrigerante, el cual puede ser por expansion directa,
inundado o recirculado, segun sea la aplicacion y eficiencia del sistema.

e. Puerto de entrada de sustancia refrigerante, la cual puede ser de tipo “bottom
feed”, en donde la entrada de refrigerante liquido ocurre en la parte inferior del
evaporador y la salida por la parte superior en forma de vapor, o “top feed”, el

cual viene siendo el caso contrario.
5.2.9.2. Compresor

Es el elemento encargado de elevar la presién y temperatura del refrigerante en
estado de vapor para predisponerlo a las condiciones que le permita condensarse.
Los hay de paletas rotativas, reciprocantes y de tornillo. Los primeros son utilizados
para aplicaciones de bajo nivel o relacion de compresion, en tanto que los de tornillo
son los mas empleados para altas relaciones de compresion. A la hora de

seleccionar un compresor se deben considerar las siguientes variables:

a. Tamafo del sistema y requerimiento de capacidad térmica, pudiéndose
emplear procesos simples o multiples de compresién.

b. Localizacion del equipo, es decir, si es bajo techo o en el exterior.
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c. Nivel de ruido.

d. Régimen de trabajo, es decir, si trabaja con carga parcial o total.

Una consideracion importante hecha sobre los compresores es el mecanismo de
enfriamiento del aceite lubricante que protege y enfria al compresor. Dentro de los
métodos aplicados estan:

a. Inyeccion directa de liquido refrigerante en el proceso de compresion del
tornillo.
b. Intercambiadores de calor con agua o glicol.

c. Intercambiadores de calor con refrigerante o termosifon.
5.2.9.3. Condensador

A través de este equipo, el refrigerante libera el calor acumulado en este hacia el
medio externo, permitiéndole asi retornar a su estado liquido. La capacidad de estos
equipos se selecciona con base en el calor total de rechazo a la carga maxima del
sistema. Dentro de las configuraciones de condensadores se tienen de tipo enfriado

por aire, enfriado por agua o condensador evaporativo.
5.2.9.4. Dosificador de refrigerante

También conocido como dispositivo de expansion. Es el elemento a través del cual
se disminuye la presién del refrigerante liquido, desde la presion y temperatura de
condensacion hasta las condiciones de presién y temperatura que le permita al
refrigerante vaporizarse a lo largo del evaporador. A su vez, regula el caudal de
refrigerante en circulacion que entra al evaporador, adecuandolo a la carga térmica
del espacio refrigerado. De los dispositivos empleados para la expansién, se

emplean los siguientes:

a. Tubo capilar, empleado en su mayoria, para refrigeradores domésticos y
pequefios sistemas de climatizacion.
b. Valvula de expansion, siendo este manual, termostatica, electromecanica y

automatica.
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c. El restrictor.
5.2.9.5. Otros componentes

Ademas de los cuatro componentes principales detallados, se tienen otros elementos
gue tienen su trascendencia en el funcionamiento de un circuito de refrigeracién, los
cuales varian segun el disefio del sistema y de la sustancia refrigerante a emplear.

Dentro de estos elementos se pueden mencionar los siguientes:

a. Tuberias, que dependiendo del tipo de refrigerante, asi ha de ser el material
con el cual son fabricados.

Recibidor de liquido.

Recirculadores.

Tanques inundados.

Bombas.

- 0o 2 o T

Tanques de expansion de liquidos.

Filtros.

= @

Valvulas, entre otros.
5.2.10. Refrigerantes

Los refrigerantes son sustancias liquidas utilizadas en operaciones como
refrigeracion, aire acondicionado y sistemas de bombeo de calor. Estos se encargan
de absorber el calor de la camara de enfriamiento y lo liberan al medio externo, a
través de los procesos de evaporacidbn y condensacion respectivamente. La
seleccion del refrigerante a emplear depende de una serie de factores relacionados
tanto con su eficiencia para el intercambio térmico, como del impacto ambiental que

éste puede causar si se presentan fugas a la atmdsfera. Entre dichos factores estan:

a. Propiedades termo fisicas de la sustancia, como por ejemplo el calor latente
de vaporizacion.

b. Estabilidad quimica bajo condiciones de uso.

c. Normas de seguridad en cuanto a su uso, de acuerdo al grado de

inflamabilidad y toxicidad que éste tenga.
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Consecuencias ambientales.

Costo, disponibilidad, eficiencia, compatibilidad con los Iubricantes del

compresor y los materiales con los que estan elaborados los equipos que

conforman el circuito de refrigeracion, entre otros.

Segun su composicion, los refrigerantes se clasifican en:

a. Organicos: dentro de esta clasificacion tenemos los siguientes:

b.

CFC: conocidos como refrigerantes clorofluorocarbonos. Son de baja
toxicidad, no son corrosivos, inflamables ni explosivos. Entre ellos se
pueden mencionar el R-11, R-22, R-115, R-114 y R-115.

HCFC: son sustancias formadas por cadenas de hidro-clorofluorocarbonos.
Son menos estables, lo que hace que se descompongan en la parte inferior
de la atmosfera y no llegar a la estratosfera. Por ejemplo, estan el R-22 y
R-123

HFC: entre las sustancias refrigerantes hidrofluoro-carbonos se encuentran
el R-143A y el R-141b. Su potencial destructor del ozono es reducido ya
gue no contiene cloro en su molécula.

Mezclas: éstos se sub-clasifican en mezclas azeo-trépicas (serie R-500) y
zeo-trépicas (serie R-400), esto segun la pureza de la sustancia. Los gases
de éstos no son téxicos en estado normal, pero desplazan el oxigeno

produciendo asfixia.

Inorganicos: como sustancias refrigerantes, dentro de esta categoria, se

encuentran los de la serie R-700 como por ejemplo: amoniaco, agua, didxido

de carbono, entre otros; asi como los de la serie R-600 correspondiente a la

familia de los iso-butanos.

La mayoria de los refrigerantes organicos, en especial los CFC y HCFC, estan

siendo retirados del mercado debido al impacto que éstos ocasionan en la capa de

0zono, y que tiene como consecuencia el incremento en la temperatura normal del

planeta. Como parte de una de las razones que origina este tipo de problema, es que

nacen los tratados internacionales como lo son el Protocolo de Montreal y el
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Protocolo de Kioto, en donde dentro de las diferentes acciones a realizar esta la
sustitucion de éstas sustancias refrigerantes contaminantes en un tiempo no mayor
al afio 2020, en tanto que algunas como el R-134a, R-507 y R-407C atravesaran un
etapa de transicion hasta el afio 2030. Dicha sustitucion se ha de realizar por
sustancias refrigerantes inorganicas aprobadas como lo son el amoniaco o el dioxido
de carbono, dado al bajo indice de contaminacién que éstos tienen a la atmosfera.
Bajo este tratado es que los nuevos circuitos de refrigeracion se disefiaran para que
operen de forma eficiente y segura con estos refrigerantes inorganicos, en tanto que
los viejos disefios tendran que realizar las adaptaciones necesarias para puedan
operar segun lo establezca la legislacion vigente. A continuacibn se muestra el

tiempo en que los refrigerantes deben ser sustituidos:
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Figura 5.5. Tiempo en que deben ser re-emplazados los diferentes refrigerantes

Fuente: material extraido de las presentaciones del profesor Ing. Oscar Monge Ruiz.
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5.2.11. El amoniaco como refrigerante

Clasificado por ASHRAE bajo la nomenclatura R-717, el amoniaco es un refrigerante
natural que ha ganado terreno en sistemas de refrigeracion, en especial para
aplicaciones industriales. EI mismo se compone de hidrogeno y nitrogeno (NHs), y
presenta un punto de ebullicién de -33 °C a una presion de 1,09 bares. El amoniaco
es reconocido por sus excelentes propiedades termodinamicas en comparacion con
los refrigerantes sintéticos por su alto efecto refrigerante, sin embargo presenta
ciertos inconvenientes relacionados con su incompatibilidad con ciertos materiales,

su toxicidad e inflamabilidad.
El amoniaco ofrece las siguientes ventajas en comparacion con otros refrigerantes:

a. Al ser una sustancia natural no es contaminante, por lo que no dafa la capa
de ozono, en contraste con los clorofluorocarbonos, siendo asi una alternativa
para ser empleado en aplicaciones de refrigeracion.

b. Posee rendimientos termodindmicos superiores a otros refrigerantes,
resultando en un consumo energético menor.

c. Si bien no es deseable una fuga de amoniaco, la mejor caracteristica de
seguridad es que este presenta un olor caracteristico que lo hace facilmente
detectable cuando se encuentra en el aire.

d. El costo del amoniaco es menor que el de otro refrigerante y se requiere de

una menor cantidad para una misma aplicacion.

No obstante, no todo es positivo cuando de amoniaco se trata. La principal
desventaja de emplear esta sustancia como refrigerante es el alto grado de inversion
en los equipos y accesorios de seguridad que conforman el sistema de refrigeracién.
Para que este sistema sea rentable debe existir una alta demanda de frio, por lo que
su aplicabilidad en instalaciones pequefias es limitada. Ademas, el amoniaco es un
refrigerante toxico e inflamable bajo determinadas condiciones y concentraciones, sin
embargo, el manejo adecuado de éste reduce su nivel de peligrosidad, por tanto

existen estandares y normas que regulan las actividades relacionadas con el manejo
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y almacenamiento del amoniaco, asi como de las consideraciones a tomar para el
proceso de disefio, instalacion y operacion del sistema de refrigeracion, estipuladas
por entes internacionales como la Sociedad Americana de Ingenieros en Calefaccion,
Refrigeracion y Aire Acondicionado (ASHRAE por sus siglas en inglés) y el Instituto

Internacional de Refrigeracion con Amoniaco (IIAR por sus siglas en inglés).
5.2.12. Sistemas de refrigeracion con amoniaco

El funcionamiento béasico de una instalacion con amoniaco se basa en un ciclo
cerrado de refrigeraciébn por compresion, por lo que se compone de las etapas
basicas de evaporacion, compresion, condensacion y expansion. Sin embargo,
existen diferentes propuestas de disefio de un sistema de refrigeracién de este tipo
segun las condiciones de operacion del mismo, con el fin de obtener el maximo
rendimiento termodinamico del amoniaco, como por ejemplo, si se debe usar
compresion de una etapa, compresion con economizador, compresion de etapa
multiple, alimentacion por expansion directa, alimentacion por inundacion,
alimentacion por recirculacion de liquido y el uso de refrigerantes secundarios. A
continuacion se hace una mencion breve sobre dichos sistemas, y para ello se

consulta el manual de ASHRAE (2014), en su tomo de Refrigeracién.
5.2.12.1. Sistemas de etapa simple

En el sistema de etapa simple se utiliza una Unica etapa de compresion. Este se
compone basicamente de uno o mas evaporadores, un compresor, un condensador,
un recipiente de refrigerante y un dispositivo de control del refrigerante, como lo es la
valvula de expansion, el flotador, entre otros. La aplicabilidad de este tipo de sistema
puede verse influenciada por la relaciébn de compresion que se requiere, al elevar la
presion desde la etapa de evaporacion a la etapa de condensacion. En la figura 5.6
se muestra un esquema basico que representa al ciclo de compresion de una etapa y

Sus equipos.
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Figura 5.6. Esquema basico de un sistema de etapa simple de compresion

Fuente: ASHRAE Fundamentos, 2013
5.2.12.2. Sistemas con economizador

Los sistemas con economizador se utilizan frecuentemente con compresores de
tornillo. En la figura 5.7 se muestra una disposicion de los componentes basicos de
un sistema de este tipo, el cual esta conformado por los equipos béasicos de un
circuito de refrigeracion incorporando un dispositivo adicional denominado como
economizador. A través del economizador se busca sub-enfriar el liquido refrigerante
que llega al evaporador, reduciendo su entalpia, y asi aumentar su efecto
refrigerante. El vapor generado durante el sub-enfriamiento se inyecta, hasta cierto
punto, al compresor a través de su ciclo de compresion, y asi el vapor sélo debe
comprimirse desde la toma de presion del economizador hasta la presion de
descarga. Economizar resulta mas beneficioso con elevadas relaciones de
compresion. Bajo la mayoria de condiciones, economizar puede proporcionar una
eficiencia de funcionamiento que se aproxime a la de los sistemas de dos etapas,

pero con una complejidad de disefio menor y un mantenimiento mas sencillo.
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Figura 5.7. Disposicion de un economizador de carcasa y serpentin

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010
5.2.12.3. Sistemas de multiples etapas

En el sistema de etapa mdultiple se utilizan varias etapas para comprimir el
refrigerante en estado gaseoso. Se utiliza para producir temperaturas de menos de
-25 °C, lo cual no resulta econémico hacerlo mediante una Unica etapa de
compresion. Los sistemas de dos etapas se componen de uno 0 mas compresores
gue trabajan a baja presion de succién y a presion intermedia de descarga, y de uno
0 mas compresores que succionan a dicha presion intermedia y elevan la presion
hasta las condiciones de condensacion, tal y como se muestra en la figura 5.8. Los
sistemas de doble etapa respecto a los de etapa simple presentan como principales
ventajas: un menor consumo de energia y menores costos de funcionamiento; no

obstante, el costo inicial en cuanto a equipos puede ser mayor.
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Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010
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CAPITULO 6 : DISPOSICIONES PREVIAS DE DISENO

6.1. Ubicacion geogréafica de la planta “Carnes La Pacifica”

Previo a la etapa de disefio, es trascendental conocer la ubicacién y las condiciones,
tanto de infraestructura y operacion como climatolégicas, en las que han de
instalarse las cAmaras de congelacion, refrigeracion y areas de proceso climatizadas,
esto porque el disefio del sistema de refrigeracion debe garantizar su funcionalidad
ante ambientes criticos, en especial, aquellos dias en donde se registran las mas
altas temperaturas externas, segun sea la posicion geografica del proyecto, ya que
éste constituye una variable que afecta la carga térmica de los diferentes recintos

refrigerados, y por ende, en la capacidad de los equipos involucrados en el proceso.

El proyecto “Carnes La Pacifica” se desarrolla en las zonas aledafias a Managua,
Nicaragua. Las condiciones ambientales presentes en dicha zona se tabulan en la
tabla 6.1, siendo éstas los escenarios criticos en cuanto a temperatura y humedad
relativa del aire, registradas, en la ultima década por el Instituto Nicaragiense de

Estudios Territoriales.

Tabla 6.1. Condiciones climatolégicas en Managua, Nicaragua.

Variable Valor

Temperatura 35°C

Humedad relativa 80 %
Altitud 33 msnm

Fuente: Instituto Nicaraglense de Estudios Territoriales, 2017.

Dichos datos seran de utilidad para céalculos posteriores correspondientes a la carga

térmica, tanto por transmision a traves de superficies como por infiltracion de aire.
6.2. Distribucion fisica de la planta

La planta enfoca sus operaciones en el procesamiento y conservacion en frio de

carne de res y sus derivados, para lo cual divide su infraestructura en diferentes
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recintos segun sea el tipo de proceso o trabajo y necesidad de temperatura que en
ésta se requiera, con tal de preservar la calidad y sanidad del producto que se
maneja, en respuesta a la cadena de frio. Dicha distribucion se representa mediante
el plano arquitecténico adjunto como anexo 1, la cual responde a las disposiciones
del cliente del proyecto. Cabe destacar que existen diversos recintos en donde la
necesidad de frio no es trascendental, por lo que en la tabla 6.2 se resume aquellas
zonas en donde si se requiere del control de la temperatura interna; de paso se le
asigna una codificacion a cada seccion, la cual se utilizara de ahora en adelante para

simplificar la referencia de los mismos.

Tabla 6.2. Recintos con necesidad de frio y sus dimensiones internas

Dimensiones

Seccioén Nombre _
Area (m?) Altura (m)
AMC Acumulo y montaje de cajas de carton 94,77 4,50
CIR Circulacion 87,17 4,50
DEP Depdsito de embalaje primario y etiquetas 17,55 4,50
AVC Almacenamiento de visceras congeladas 44,74 4,50
TCV Tunel para congelar visceras 16,95 4,50
ECV Empaque en cartén de visceras 39,65 4,50
TO1 Tanel 01 44,40 4,50
TO2 Tanel 02 44,40 4,50
TO3 Tanel 03 44,40 4,50
PCO Picking congelados (montaje de pallets) 49,07 4,50
MPE Montaje de pallets enfriados 327,42 5,50
EXP Expedicion de productos 167,45 5,50
SCuU Salida de cuartos 76,46 6,50
BOC Bodega de congelados 137,30 9,00
BOE Bodega de enfriamientos 137,30 9,00
PFR Pasillo frio 70,38 6,50
DHU Deshuese 341,40 5,50
AIC Area de inyectados y carne molida 88,17 5,50

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
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Tabla 6.3. Continuacion de la tabla 6.2

Dimensiones

Seccion Nombre
Area (m?) Altura (m)
CUA Cuarteo 132,18 6,50
CC1 Céamara canales 1 108,26 6,50
ccC2 Céamara canales 2 123,95 6,50
CC3 Céamara canales 3 123,95 6,50
PCA Pasillo caliente 57,25 6,50
TAE Tableros eléctricos / Equipos 80,50 4,50
EVB Enfriamiento de visceras blancas 18,07 4,50
EVR Enfriamiento de visceras rojas 35,37 4,50

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

La distribucién de la planta influye en como se distribuyen los equipos, accesorios y
tuberias en la edificacién, asi como en la carga térmica, en especial en el rubro
asociado con la transmision del calor a través de las superficies, por lo cual resulta

ser otra variable a considerar en el disefio de sistema de refrigeracion.
6.3. Requerimientos de temperatura por secciéon

Las condiciones térmicas que prevalecen a lo interno de un determinado recinto
dependen tanto del proceso que se realice como del producto mismo. Por tal razon,
la seleccidn de la temperatura de trabajo no se realiza de forma arbitraria, no sin
haber consultado ademas sobre los requerimientos legales que se establecen en el
pais sobre el manejo sanitario de productos destinados para el consumo humano.
Para tal caso, en la hermana Republica de Nicaragua, algunos de los entes
encargados de velar por las politicas y acciones sanitarias y de calidad en la
actividad productora de carne vienen siendo el Ministerio de Agricultura y Ganaderia

(MAG) y el Instituto de Proteccion y Sanidad Agropecuaria (IPSA).

A razon de ello, es necesario verificar el cumplimiento por parte del cliente respecto a
las directrices establecidos por dichos entes en torno a las temperaturas de

operacion. Dichos lineamientos fueron publicados en el diario oficial “La Gaceta” de
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Nicaragua, en su decreto N° 49-90 sobre el Reglamento de Inspeccién Sanitaria de
la Carne para Establecimientos Autorizados del afio 1990, especificamente en la
seccion 26, articulo 37 sobre los requisitos para los establecimientos, en donde se
establece lo siguiente: “Habra suficiente espacio refrigerado para manejar
correctamente los canales y productos carnicos. Debera mantener una temperatura
méxima de 50 °F (10 °C) en zonas de manejo de productos carnicos. En la zona de
enfriamiento inicial (hasta un maximo de 72 horas) debera mantener una temperatura
maxima de 40 °F (4,4 °C). En areas de mantenimiento indefinido de productos

carnicos debera mantener una temperatura maxima de 0 °F (-18 °C)’”.

Bajo estas directrices, se procede a comprobar si las temperaturas de trabajo de

cada uno de los recintos cumplen con lo estipulado en dicho reglamento.

Tabla 6.4. Temperaturas de cada recinto en contraste con la reglamentacion sobre

instalaciones frigorificas

Temperatura Temperatura segin  Cumple con la

Seccion
del recinto (°C) reglamentacién (°C) reglamentacion
AMC 20 - -
CIR 5 <10 Si
DEP 20 - -
AVC -20 <-18 Si
TCV -30 <-18 Si
ECV 5 <10 Si
TO1 -30 <-18 Si
TO2 -30 <-18 Si
TO3 -30 <-18 Si
PCO 5 <10 Si
MPE 5 <10 Si
EXP 5 <10 Si
SCU 5 <10 Si

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 6.5. Continuacion de la tabla 6.4

Temperatura Temperaturasegin  Cumple con la

Seccion
del recinto (°C) reglamentacion (°C) reglamentacion
BOC -20 <-18 Si
BOE 0 <44 Si
PFR 5 <10 Si
DHU 5 <10 Si
AlIC 5 <10 Si
CUA 5 <10 Si
CC1 0 <44 Si
cc2 0 <44 Si
CCs3 0 <44 Si
PCA 5 <10 Si
TAE 20 - -
EVB 0 <44 Si
EVR 0 <44 Si

Fuente: Elaboracion propia

Como se aprecia en la tablas anteriores, las temperaturas de trabajo planteadas por
el cliente para cada una de las diferentes secciones a refrigerar o congelar cumplen
con las disposiciones hechas en el reglamento mencionado; y de ahora en adelante,
dichas temperaturas seran base para el célculo tanto de cargas térmicas como de

capacidad de los equipos que conforman el circuito de refrigeracion.
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CAPITULO 7 : DISENO DEL SISTEMA DE REFRIGERACION

Una de las etapas iniciales para el disefio de un sistema de refrigeracion es conocer
de las condiciones termo higrométricas, de construccion y de trabajo en las que se
desarrollara el proyecto, siendo estas variables base para el célculo de las cargas
térmicas, y en el que viene siendo uno de los pasos siguientes en el planteamiento

del sistema a disefiar.
7.1. Célculo de la cargatérmica

La carga térmica o carga frigorifica, resulta de todas aquellas variables que aportan
calor al recinto refrigerado, y que por ende, es energia que debe extraerse de dicho
espacio por medio de los elementos que conforman el sistema de refrigeracion, con
el fin de controlar las condiciones de temperatura y humedad en el recinto, segin sea
la finalidad de uso del mismo, es decir, si es para refrigeracion o congelacion. A partir
del calculo de la carga térmica es que se dimensionan los diferentes componentes y
equipos del sistema de refrigeracion, los cuales deben ser capaces de cumplir con la
demanda de frio del espacio controlado; he ahi la trascendencia que tiene el calculo
de la misma y de considerar todas las variables que ésta conlleva. La carga frigorifica
total incluye: la carga por transmision a través de las superficies, la carga por
infiltracion del aire, la carga del producto a almacenar dentro del recinto y la carga
interna o misceldneas como consecuencia del calor generado por la iluminacion, las
personas, los motores de los ventiladores de los evaporadores, equipos, embalaje,

entre otros.

Para la determinacion de la carga térmica del proyecto se emplea una memoria de
calculo que contempla las consideraciones de disefio propuestas en la literatura del
manual de ASHRAE (2010), en los capitulos 19 y 24 del tomo de Refrigeracion.
Dicha memoria se presenta a continuacion, la cual se divide en cada una de las
categorias que conforman la carga frigorifica para cada una de las secciones. Cabe
aclarar que, la metodologia de calculo utilizada, aplica para todas las secciones del

proyecto por igual, no obstante, la misma se realiza de forma demostrativa y por
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accesibilidad de datos para las zonas con aplicaciones de media y baja temperatura.
Los datos correspondientes a las zonas de alta temperatura se obtuvieron mediante
un trabajo de consultoria realizado previamente, por lo que las mismas se presentan

en la tabla resumen de las cargas totales.
7.1.1. Carga por transmision através de las superficies

Esta carga corresponde a la transferencia de calor que ocurre a través de las
paredes, techo y suelo del recinto producto de las diferencias de temperatura entre
los ambientes interno y externo al espacio refrigerado. Esta variable se calcula en el

estado estacionario segun la ecuacion (1):
Qtransmision = UAAL €]
Donde:

o  Quansmisién = 9anancia de calor por transmision, W.

e A = area exterior de la superficie, m?

e At = diferencia entre la temperatura del aire exterior y la temperatura del aire
en el espacio refrigerado, K.

e U = coeficiente global de transmision de calor de la pared, W/(m?K)

Dicho coeficiente "U" se puede calcular mediante la siguiente ecuacion:

u (2)

IR -

71 1
hTETR,

Dénde:

e x =espesor de la pared, m
e k = conductividad térmica del material de la pared, W/(m-K)
e h; = conductancia superficial interna, W/(m?-K)

e h, = conductancia superficial externa, W/(m?K)
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Segun el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracion, capitulo 24, en lo

gue respecta al calculo de U se indica lo siguiente:

Para el aire quieto, es frecuente utilizar un valor de 9,07 W/(m?-K) tanto para h;

como h,. Si la superficie externa estd expuesta a un viento de 25 km/h, el

valor de h, incrementa hasta 34 W/(m%K). Con paredes gruesas y baja

conductividad, la resistencia térmica x/k hace que U sea tan pequefio que los

valor de 1/h; como 1/h, tienen poca influencia, y se pueden omitir en los

calculos (p.1).

En resumen, las variables requeridas para el calculo de la carga por transmision

vienen siendo: las temperaturas interna y externa al especio refrigerado, el tipo de

material con que estan construidas las paredes, techo y piso, su respectivo espesor y

propiedades térmicas, asi como las dimensiones constructivas del lugar.

Los datos necesarios para los célculos se muestran en las siguientes tablas.

Tabla 7.1. Dimensiones estructurales de algunos de los recintos frios

Dimensiones de las superficies (m?)

Seccion Pared Pared Pared Pared
Norte Sur Este Oeste Techo Piso
AVC 35,01 35,01 25,88 25,88 44,74 44,74
TCV 13,50 13,50 25,88 25,88 17,25 17,25
TO1 38,00 38,00 23,67 23,67 44,42 44,42
T02 38,00 38,00 23,67 23,67 44,42 44,42
TO3 38,00 38,00 23,67 23,67 44,42 44,42
BOC 111,41 111,41 155,40 155,40 143,08 143,08
BOE 88,74 88,74 125,29 125,29 137,26 137,26
CcC1 102,17 102,17 43,55 43,55 105,31 105,31
cc2 102,17 102,17 43,55 43,55 105,31 105,31
CC3 102,17 102,17 43,55 43,55 105,31 105,31

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
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Cabe resaltar que en este proyecto, las paredes y los techos de los recintos de
media y baja temperatura serdn construidos con panel de poliuretano, con un
espesor de 200 mm. Este material posee una conductividad térmica "k" de 0,023
W/(m-K), dando como resultado un coeficiente global de transmisién "U" para dichos
espacios de 0,115 W/(m?K). Por su parte, los pisos se construyen con concreto, que
al someterse a ambientes bajo 0°C, deben estar aislados. Una aproximacion de la
transferencia de calor por unidad de area que se puede dar a través del suelo
frigorifico se obtiene a través del gréfico de la figura 7.1.
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Figura 7.1. Variacién de gmadA en funcién de A/P

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

La relacion A/P de la figura anterior resulta del cociente entre el area del suelo
frigorifico en metros cuadrados y su respectivo perimetro en metros, esto para
contemplar la influencia del espesor y la longitud de la losa. En el caso del proyecto,

se asume como valor critico de transferencia de calor a través de la losa con
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aislamiento en un ambiente céalido de 9 W/m?, por lo que dicho valor serd empleado
para célculo de la carga térmica a través de los pisos de los espacios refrigerados

analizados.

Tabla 7.2. Temperatura interna y externa a la que se exponen los recintos

Temperaturas externas criticas (°C)

Seccion Temp-eratura Pared Pared Pared Pared
del recinto (°C) Techo Piso

Norte Sur Este Oeste
AVC -20 35,00 5,00 -30,00 20,00 50,00 25,00
TCV -30 35,00 5,00 5,00 -20,00 50,00 25,00
TO1 -30 5,00 -30,00 5,00 35,00 50,00 25,00
T02 -30 -30,00 -30,00 5,00 35,00 50,00 25,00
T03 -30 -30,00 5,00 5,00 35,00 50,00 25,00
BOC -20 0,00 5,00 5,00 5,00 50,00 25,00
BOE 0 5,00 -20,00 5,00 5,00 50,00 25,00
Cc1 0 5,00 0,00 5,00 5,00 50,00 25,00
Ccc2 0 0,00 0,00 5,00 5,00 50,00 25,00
CC3 0 0,00 35,00 5,00 5,00 50,00 25,00

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacion de “Carnes La Pacifica”

Al analizar la tabla 7.2 es posible observar que las superficies en un mismo recinto
poseen diferentes temperaturas del aire externo, esto porque colindan con otros
espacios que poseen diferentes temperaturas de trabajo, por lo que se hace
necesario cuantificar la energia térmica que fluye a través de cada superficie, basado

en el diferencial de temperatura del aire interno y el externo segun sea la superficie.

Bajo las condiciones antes descritas, y aplicando la ecuacién (1), los valores de
transferencia de calor que se dan en cada una de las superficie de los recintos
analizados se resumen en la tabla 7.3, y cuya ganancia total de calor por transmision
también se detalla en la misma tabla. A continuacién se ejemplifica un calculo de

coémo se obtuvo el resultado de una superficie en especifico.
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Ejemplo de calculo:

Para el caso de la pared norte de la seccién conocida como almacenamiento

de visceras congeladas (AVC), la transferencia de calor a través de dicha

superficie resulta ser de:

Qtransmision = 0,115 x 35,01 X (35 — —20) = 221,44 W

La metodologia aplica para el resto de superficies. No obstante, para el piso

del mismo recinto se procede de la siguiente manera:

Qtransmision = 9 X 44,74 = 402,62 W

Bajo esta guia es que se obtuvieron los siguientes resultados:

Tabla 7.3. Carga térmica por transmision en los recintos frios

Ganancia de calor a través de las superficies (W)

Seceion Pared Pared Pared Pared Ganancia total
Norte sur Este Oeste Techo Piso de calor (W)
AVC 221,44 100,65 -29,76 119,03 360,12 402,62 1174,09
TCV 100,91 54,34 104,15 29,76 158,70 155,25 603,10
TO1 152,94 0,00 95,29 176,97 408,70 399,81 1233,71
T02 0,00 0,00 95,29 176,97 408,70 399,81 1080,77
TO3 0,00 152,94 95,29 176,97 408,70 399,81 1233,71
BOC 256,24 320,30 446,77 446,77 1151,78 1287,70 3909,55
BOE 51,03 -204,10 72,04 72,04 789,25 1 235,35 2015,61
CcC1 58,75 0,00 25,04 25,04 605,54 947,80 1662,16
cc2 0,00 0,00 25,04 25,04 605,54 947,80 1603,41
CC3 0,00 411,22 25,04 25,04 605,54 947,80 2014.,64

7.1.2. Carga por cambios e infiltracion de aire

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

Esta componente corresponde a la ganancia de calor producido por el intercambio

térmico que se da cuando ingresa aire proveniente del medio externo, el cual se

encuentra a mayor temperatura, hacia lo que es el cuarto frio, como consecuencia de
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los cambios de aire ocasionados por la apertura de puertas e infiltraciones, por lo que
dicha energia debe ser extraida del medio refrigerado.

Para el calculo de esta variable se emplean los criterios que define Bohn en su
manual de ingenieria, referente al nimero de cambios de aire en 24 horas en

recintos frios, los cuales se muestran en la figura 7.2

i i Cambios de
V(::Je[;len caﬁpé[r}:r!de Vc;:il:gsen Caﬁ?ﬁ'}zde V?;i"g:fn ijﬁg"_

200 33.5 2,000 93 25,000 2.3
250 29.0 3,000 74 30,000 2.1
300 26.2 4,000 6.3 40,000 1.8
400 225 5,000 56 50,000 1.6
500 200 6,000 50 75,000 1.3
600 18.0 8,000 4.3 100,000 1.1
800 15.3 10,000 3.8 150,000 1.0
1,000 13.5 15,000 30 200,000 0.9
1,500 11.0 20,000 26 300,000 0.85 ‘

Nota: Para uso pesado multiplicar los valores de arriba por 2.0
Para largos periodos de almacenamiento multiplicar los valores por 0.6.

Figura 7.2. Cambios de aire promedio en 24 horas para cuartos de almacenamiento debajo

de 0°C debido a la apertura de puertas e infiltracion.

Fuente: Bohn, 2005

De acuerdo al volumen y las condiciones de trabajo del recinto, asi sera la
recomendacion en cuanto al nUmero de cambios de aire. Al interpolar los respectivos
valores de volumen de los distintos recintos en los datos de la figura 7.2 se obtienen

los siguientes resultados en cuanto al nimero de cambios de aire:

Tabla 7.4. Cambios de aire en 24 horas en cada recinto

) Volumen Cambios de aire _ Volumen Cambios de aire
Seccion Seccion
(m3) en 24 horas (m?3) en 24 horas
AVC 201,31 9,10 BOC 1 233,90 2,04
TCV 76,28 16,40 BOE 1233,90 2,04
TO1 199,80 9,30 CC1 703,69 4,70
T02 199,80 9,30 CcC2 805,68 4,60
TO3 199,80 9,30 CCs3 805,68 4,60

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacion de “Carnes La Pacifica”
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Lo que se detalla en la tabla 7.4 es parte del calculo correspondiente a la carga
térmica por infiltraciones de aire. Es importante conocer de las condiciones termo
higrométricas a las que esta expuesto el cuarto frio, tanto a lo interno como a lo
externo, ya que dichas condiciones definen las propiedades fisicas del aire y con ello,
la magnitud térmica involucrada. Para determinar dichas propiedades, es necesario
consultar la carta psicométrica (anexo 3), para lo cual se obtienen los resultados

detallados en la tabla 7.5 y tabla 7.6.

Tabla 7.5. Propiedades fisicas del aire interno en los cuartos frios

Seccion Temperatura Humedad Entalpia Densidad
(°C) relativa® (%) (kJ/kg) (kg/m3)
AVC -20 95 -18,50 1,39
TCV -30 95 -29,50 1,45
TO1 -30 95 -29,50 1,45
TO2 -30 95 -29,50 1,45
TO3 -30 95 -29,50 1,45
BOC -20 95 -18,50 1,39
BOE 0 95 9,00 1,28
cci 0 95 9,00 1,28
cc2 0 95 9,00 1,28
CC3 0 95 9,00 1,28

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacion de “Carnes La Pacifica”

Tabla 7.6. Propiedades fisicas del aire externo

Detalle Valor

Temperatura 35°C

Humedad relativa 80 %
Entalpia 108 kJ/kg

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

1 El valor de humedad relativa del aire interno depende directamente del producto almacenado en el
espacio refrigerado. En la seccién Ose explica a fondo sobre dicho dato.
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Finalmente, para el calculo de la carga por cambios e infiltracién de aire se aplica la

siguiente formula:

NVpAh
Qinfiltracic’m = W (3)

Dénde:

*  Qinfitracion = 9anancia de calor por infiltracion, W.
e N =numero de cambios de aire en 24 horas.

e I =volumen del cuarto frio, m3.

e p =densidad del aire interno, kg/m?.

e Ah =diferencia entre la entalpia del aire interno y externo, kJ/kg.

Bajo las condiciones antes descritas, y aplicando la ecuacién (3), los valores
correspondiente a la carga por cambios e infiltracion del aire en cada cuarto frio se
resumen en la tabla 7.7Tabla 7.3. A continuacion se ejemplifica un calculo de como se

obtuvo dicho valor.
Ejemplo de calculo:

Para el caso del tunel para congelar visceras (TCV), la carga por infiltracion

resulta ser de:

16,40 x 76,28 x 1,45 x (108 — —29,5)

Qinfittracion = 86.4 = 2886,58 W
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Bajo esta guia es que se obtuvieron los siguientes resultados:

Tabla 7.7. Carga térmica por infiltracion en los cuartos frios

Ganancia de

Seccibén calor (W)
AVC 3728,15
TCV 2 886,58
TO1 4 287,81
TO2 4 287,81
TO3 4 287,81
BOC 5122,73
BOE 3691,83
CcCi 4 850,77
cc2 5 435,62
CC3 5 435,62

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
7.1.3. Carga por producto

Equivale a la energia caldrica que se extrae del producto que se almacena en el
cuarto frio mientras éste tenga una temperatura superior a la de almacenamiento.
Esta carga térmica consta de cuatro etapas, segun sea el proceso de enfriamiento,
los cuales se detallan a continuacion con sus respectivas formulas necesarias para el

calculo:

a. Extraccion de calor para enfriar el producto desde la temperatura inicial hasta

una temperatura por encima al punto de congelacion.

Q1 = ey (t — t3) 4)

b. Extraccion de calor para enfriar el producto desde la temperatura inicial hasta

el punto de congelacion.

Q, = My (6 — t) (5)
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c. Extraccion de calor para congelar el producto.
Q3 = mhf (6)

d. Extraccion de calor para enfriar el producto desde el punto de congelacion

hasta una temperatura por debajo de este punto.
Q4 = mcy(te — t3) 7

Al sumar las etapas mencionadas, se obtiene el equivalente al calor extraido total por
efecto de enfriamiento y/o congelamiento del producto. Por tanto:

+ + +
Qproducto = & Q286 f3 % ®

Dénde:

e (4,0, 05 Q4 = calor extraido, kJ/24h.

e m = flujo mésico de producto por dia (kg/24h)

e ¢, = calor especifico del producto por encima de la congelacion, kJ/(kg-K)

e t; = temperatura inicial o de entrada del producto al cuarto frio por encima de
la de congelacién, °C

e t, =temperatura inferior a t; por encima de la de congelacion, °C

e t. =temperatura de congelacién del producto, °C

e hy = calor latente de fusion del producto, kJ/kg

e ¢, = calor especifico del producto por debajo de la congelacién, kJ/(kg-K)

e t; =temperatura final del producto por debajo de la de congelacion, °C

®  Qproducto = Carga térmica por producto, W

Para el calculo de esa carga, es necesario conocer tanto de las propiedades térmicas
como de las condiciones de almacenamiento del producto, que en este caso viene
siendo la carne bovina y sus subproductos, por ejemplo las visceras. La importancia
de esto radica no soélo en un aspecto de funcionamiento del sistema de refrigeracion,

sino en la necesidad de garantizar la preservacion y calidad en cuanto al olor, sabor,
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color y textura de la carne; ya que el sistema debe de ser capaz de reducir la
temperatura a lo interno del producto hasta el valor requerido de almacenamiento en

el tiempo requerido.

A continuacion se presentan las condiciones de almacenamiento que el manual de
ASHRAE (2010) recomienda para los productos céarnicos bovinos, extraido del

capitulo 19 del tomo de Refrigeracion.

Vida
aproximada de
Temperatura de Humedad almacenamient
Producto almacenam., °C relativa, %6 o

Carne de vacuno

Vacuno, fresca.mediana =2)-1] 8895 1 semanas
en canal
cat.1, 60% magra 0-4 85-90 1-3 semanas
prime, 54% magra 0-1 85 1-3 semanas
solomillo 0-1 85 1-3 semanas
redondo 0-1 85 1-3 semanas
seca, picada 10-15 15 6-8 semanas
Higado 0 90 5 dias
Temera, magra =2)-1 835-95 3 semanas
Vacuno, congelado (=23)-(-18) 90-95 6-12 meses

Figura 7.3. Condiciones de almacenamiento de la carne de res

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

Para este proyecto se toma como valor aproximado de humedad relativa para el
almacenamiento de la carne de un 95%, considerando tanto lo que ASHRAE
recomienda como lo que el cliente solicita; con tal de que el producto no se
deshidrate. En cuanto a la temperatura, esto se definié6 en secciones pasadas, en
donde se consideraba el tipo de trabajo que se requiere en cada cuarto frio, sea

refrigeracion o congelacion, pero que siempre responde a lo que ASHRAE sugiere.
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En cuanto a las propiedades térmicas de la carne, éstas se detallan a continuacion,
que de igual manera, se obtuvieron mediante el manual de ASHRAE (2010), en el

capitulo 19 del tomo de Refrigeracion.

Calor Calor
Contenid Carhohidrato Punto  especifico  especifico
o de inicial de tras la anterior a la Calor latente

humedad Proteina Grasa, Fibra, % Ceniza, congelaci congelacion, congelacion, de fusion,
Alimentos v x,, %wx, %ux, Total,%x, Y %x, on°C KklikgK) kJ/(kg'K) kl/kg
Carne de vacuno
Falda 55,18 16.94 26,54 0.0 0.0 0.80 — 319 2.33 184
En canal. cat. 1 57.26 17.32 24,05 0.0 0.0 0.81 =12 3.24 231 191

eat. 2 38.21 17.48 2255 0,0 0.0 0,82 -1.7 323 2,24 104

Higado 68,99 20.00 3.85 5.82 0.0 1.34 -1,7 3.47 216 230
Costillar (costillas 6-12) 54.54 16.37 26,98 0.0 0,0 0,77 —_ 3.106 2 182
Redondo, corte completo magray 64,75 2037 12,81 0.0 0,0 0,97 - 3,39 2,18 216
grasa
Redondo, corte completo magra 70,83 22,03 439 0.0 0.0 1.07 — 3,52 2.12 237
Solomillo, magro 71,70 21.24 440 0.0 0,0 1.08 -1.7 3.53 211 239
Lomo corto y bistec magro 69,59 20.27 817 0.0 0.0 1.01 — 3.49 2.14 232
Chuletén de buey magro 69,71 20,78 7,27 0,0 0.0 1.27 —_ 349 2.14 233
Filete magro 68.40 20.78  7.90 0.0 0,0 1.04 — 3.45 2,14 228
Ternera, magra 75,91 20.20 2,87 0.0 0,0 1.08 — 3.65 2.09 254

Figura 7.4. Datos de composicién no congelada, punto inicial de congelacion y calor

especifico de la carne de res

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010.

Al analizar los datos de la figura 7.4, se opta por emplear como valor de temperatura
de congelacion de -2,2 °C, mientras que de 3,40 kJ/(kg-K) como calor especifico por
encima de la congelacion, de 2,20 kJ/(kg-K) como calor especifico por debajo de la

congelacion y de 250,00 kJ/kg como calor latente de fusion.

En la tabla 7.8 se muestran los datos respecto al flujo masico de carne, asi como las

temperaturas de entrada y salida del producto en cada recinto frio.
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Tabla 7.8. Datos para el calculo de carga térmica por producto

Temperatura del

Flujo mésico

Temperatura entrada

Temperatura salida

Seccion
recinto (°C) (kg/24h) producto (°C) producto (°C)
AVC -20 20 800,00 -13,00 -18,00
TCV -30 3 600,00 40,00 -20,00
TO1 -30 14 400,00 7,00 -20,00
TO2 -30 14 400,00 7,00 -20,00
TO3 -30 14 400,00 7,00 -20,00
BOC -20 171 000,00 -13,00 -17,00
BOE 0 171 000,00 8,00 2,00
Ccc1 0 22 000,00 38,00 5,50
cc2 0 22 000,00 38,00 5,50
CC3 0 22 000,00 38,00 5,50

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

Con la informacion presentada, se ejemplifica un caso de cémo se obtiene el valor de

carga por producto.

Ejemplo de célculo:

Para el caso del tunel para congelar visceras (TCV), la carga por producto

resulta ser de:

Qproducto =

Q, = 20800 x 3,40 x (40 — —2,2) = 516 528,00

Q3 = 20800 x 250,00 =900 000,00

Q4 =20800 x 2,20 x (—=2,2 ——20) = 140 976,00

0+ 516 528,00 + 900 000,00 + 140 976,00

86,4

=18 026,67

Bajo esta metodologia es que se obtuvieron los siguientes resultados, teniendo en

consideracion la naturaleza del proceso de enfriamiento:
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Tabla 7.9. Carga térmica por infiltracion en los cuartos frios

Calor desprendido  Calor desprendido  Calor desprendido

Seccioén por enfriamiento por congelacion en congelamiento Carga total
(kd/24h) (kd/24h) (kJ/24h) W)

AVC N/A2 N/A 228 800,00 2 648,15
TCV 516 528,00 900 000,00 140 976,00 18 026,67
TOl 450 432,00 3 600 000,00 563 904,00 53 406,67
TO2 450 432,00 3 600 000,00 563 904,00 53 406,67
TO3 450 432,00 3 600 000,00 563 904,00 53 406,67
BOC N/A N/A 1 504 800,00 17 416,67
BOE 3488 400,00 N/A N/A 40 375,00
cCi 2 431 000,00 N/A N/A 28 136,57
cc2 2 431 000,00 N/A N/A 28 136,57
CC3 2 431 000,00 N/A N/A 28 136,57

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
7.1.4. Cargas internas o miscelaneas

Esta carga comprende el calor aportado por elementos distintos a los que se han
mencionado con anterioridad. Ejemplo de ello son las personas, luminarias,
montacargas, embalaje, equipos eléctricos, como los ventiladores de los
evaporadores y/o equipos de proceso de corte, entre otros, que por su actividad

aportan energia térmica al espacio a refrigerar.
7.1.4.1. Carga por personas

Segun ASHRAE (2010), tomo de Refrigeracion, capitulo 24, “el calor emitido por las
personas que se afiade a la carga térmica depende de factores como la temperatura
de la sala, el tipo de trabajo que se realice, el tipo de ropa que llevan y el peso de las
personas” (p.6). Para simplificar este céalculo, ASHRAE propone la siguiente

informacion, referente al equivalente calorifico de los ocupantes.

2 El término N/A significa “no aplica”
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Temperatura del Espacio Refrigerado, Equivalente Calorifico por Persona,

°C W
10 210
5 240
0 270
-5 300
-10 330
15 360
-20 390

Figura 7.5. Equivalente calorifico de los ocupantes

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

Si se desea calcular el aporte de calor hecho por los ocupantes, se multiplica el
namero de ocupantes en el recinto por el equivalente calorifico por persona detallado
en la figura 7.5, segun sea la temperatura del espacio refrigerado. Cabe destacar que
en este proyecto, y para los espacios a los que se les esta realizado los célculos, la
presencia de personas es nula o de corto tiempo, por lo que su aporte de calor no es
significativo, y no es tomado en cuenta dentro de los calculos. Sin embargo, en otras
areas si hay personas que se encuentran laborando, como lo es en la sala de
procesos y corte, por lo que su aporte si es muy significativo, en especial si el

namero de ocupantes es elevado, y su tiempo de permanencia también.
7.1.4.2. Carga por iluminacién

En el caso de la iluminacion, ASHRAE establece como criterio de calculo, que la
ganancia térmica asociada a esta variable sea de 10,8 W/m? como minimo, en
instalaciones destinadas a ser cuartos frios. Entonces, para el célculo del aporte
térmico hecho por las luminarias, se multiplica el area del recinto por el factor antes

mencionado. Dichos resultados se muestran en la tabla 7.10.
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Tabla 7.10. Carga térmica por iluminacion

Carga térmica

Seccion Area (m?)
(W)
AVC 44,74 497,00
TCV 16,95 192,00
TO1 44,40 527,00
TO2 44,40 527,00
TO3 44,40 527,00
BOC 137,10 1 500,00
BOE 137,10 1 525,00
CC1 108,26 1170,00
cC2 123,95 1170,00
CC3 123,95 1170,00

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
7.1.4.3. Carga por motores

En este apartado se habla especificamente de los motores de los ventiladores de los
evaporadores, cuya presencia es irrefutable en instalaciones frigorificas, ya que son
necesarios para el movimiento del aire a lo largo y ancho de las camaras de
refrigeracion y congelacion, para asi tener uniformidad en la temperatura interna de
éstas y lograr el efecto de enfriamiento de los productos en el tiempo requerido. Para
estimar la ganancia de calor producto de dichos motores, se consulta la informacion
qgue se detalla en la figura 7.6, la cual proviene del capitulo 24 del manual de

ASHRAE, tomo de Refrigeracion.
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Ubicacién del Motor ¥ del Equipo de Accionamiento Respecto al
Espacio Climatizado o Ia corriente de aire

A B C
Eficiencia del Motor dentro, Equi- Motor fuera, Equipo Motor dentro, Equi-
Potencia Nominal Velocidad Nomi- Alotor a Plema po accionamients  accionamiento de-  po accionamiento
del AMotor, KW Tipo de Motor nal, rpm Carga, % dentro, W ntro, W fuera, W
0,04 De espira de sembra 1500 35 103 35 70
0,06 35 170 59 110
0,09 35 264 a4 173
0,12 35 340 117 223
0,19 De fase partida 1750 54 346 128 158
0,25 56 439 248 194
0,37 a0 621 372 249
0,56 Trifdsico 1750 72 776 557 217
0,75 5 003 747 249
1,1 ’.u"a‘ 1433 1.119 334
1,5 79 1827 1.491 396
22 81 2763 2.238 525
3.7 82 4341 3.721 B17
3.6 84 6.651 5.59¢ 1.066
7.5 85 2.760 7.178 13135
11,2 b1 13.009 11.192 1.820
149 87 17.140 14913 2230
12,6 88 21184 12,635 2545
224 b 23110 22370 2763
30 b 33.401 29 883 3.600
37 b 41900 37.210 4.600
45 b 30.395 44 829 5538
36 90 62.115 55.962 6.210
73 90 229018 74719 8.200
a3 90 103.430 93.172 10.342
110 a1 123.060 111.925 11.075
150 91 163.785 149133 14.738
190 91 204805 186348 18.430

Figura 7.6. Ganancia de calor de motores eléctricos tipicos

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

Con base en los valores descritos en dicha figura, y previendo cual viene siendo la
potencia del motor(es) instalado(s) en la camara, es que se estima la ganancia de
calor a raiz de la presencia de éstos. Sin embargo, también se debe definir la
configuracion en que puede ser instalado el motor junto al equipo de accionamiento.
En nuestro caso, se asume una configuracion de “motor dentro, equipo
accionamiento dentro”, ya que segun comenta el profesor Ing. Oscar Eduardo Monge
Ruiz (comunicacién personal, noviembre 2016), dicha configuracion resulta ser la
mas econOmica en términos constructivos. En la tabla 7.11 se detalla la carga

térmica por motores de ventiladores.
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Tabla 7.11. Carga térmica por motores

Seccibn Potencia Carga
motores® (kW) térmica (W)
AVC 11 1453
TCV 3,7 4541
TO1 11,2 13 009
TO2 11,2 13 009
TO3 11,2 13 009
BOC 5,6 6 651
BOE 7,5 8 760
cc1 14,9 17 140
cc2 14,9 17 140
CCs3 14,9 17 140

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
7.1.4.4. Cargas adicionales

Sumado a las cargas internas anteriores, se tienen lo que son las cargas adicionales,
relacionadas con la emision de calor de los motores de los equipos de proceso o
trabajo, montacargas, embalaje, dispositivos de control de humedad, asi como las
funciones de des-escarche en los evaporadores, ya sea por gas caliente o
electricidad; esto a lo interno de espacio a refrigerar. Estas cargas se contabilizan en
la tabla 7.12.

Tabla 7.12. Carga térmica por elementos adicionales

Seccion Carga térmica* (W)
AVC 500
TCV 6 000
TO1 18 000

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

3 Estos valores corresponden a la potencia total del motor(es) por recinto, los cuales se obtuvieron
mediante un estudio previo solicitado por el cliente, y que fue realizado por una empresa consultora,
por lo que dichos datos son tomados como base para el célculo de la carga térmica.

4 De igual manera, estos valores se determinaron mediante un estudio previo.
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Tabla 7.13. Continuacién de la tabla 7.12

Seccioén Carga térmica (W)

TO2 18 000
TO3 18 000
BOC 1000
BOE 3000
CC1 9500
cc2 9500
CC3 9500

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
7.1.5. Cargatérmica total

Una vez estimado los aportes individuales de calor de cada una de las variables
mencionadas se determina la carga total de refrigeracion, tanto por recinto con
necesidad de frio como del sistema en general. En la tabla 7.14 se muestran los
valores de carga térmica total para las secciones analizadas.

Tabla 7.14. Carga térmica total en secciones analizadas

Seccion Cargas (kW) Carga térmica
Transmisiéon Infiltracibn Producto Internas total (kW)
AVC 1,17 3,73 2,65 2,45 10,00
TCV 0,60 2,89 18,03 10,73 32,25
TO1 1,23 4,29 53,41 31,54 90,46
TO2 1,08 4,29 53,41 31,54 90,31
TO3 1,23 4,29 53,41 31,54 90,46
BOC 3,91 5,12 17,42 9,15 35,60
BOE 2,02 3,69 40,38 13,29 59,37
CC1 1,66 4,85 28,14 27,81 62,46
cc2 1,60 5,44 28,14 27,81 62,99
CC3 2,01 5,44 28,14 27,81 63,40

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”
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No obstante, es preciso obtener la carga térmica horaria por recinto, la cual se

determina como una fraccion de la carga térmica por cada 24 horas respecto a la

cantidad de horas que se necesita los equipos de frio en operacion, esto porque es

uno de los parametros necesarios para la seleccion de los equipos que conforman el

circuito de refrigeracion. Agregado a esto, es recomendable considerar un factor de

seguridad respecto a este célculo, que segun ASHRAE, seria de un 10% sobre la

carga calculada, con tal de contemplar posibles discrepancias entre el criterio de

disefio y el funcionamiento real.
En resumen, la carga horaria se determina de la siguiente manera:

24 horas
Qn=0r X X FS 9)

horas de trabajo

Dénde:

e (, = carga horaria por recinto, kW/h.
e (r = carga térmica total por recinto, kW.

e FS =factor de seguridad del 10%.
Ejemplo de calculo:

Para el caso del tunel 01 (T01), la carga horaria seria de:

24 horas

= 46 X —
Qn = 90,46 36 horas

x 1,1 = 66,34 kW /h

De igual manera aplica para los demas recintos a refrigerar. Los resultados se

muestran en la tabla 7.15.
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Tabla 7.15. Carga térmica horaria con factor de seguridad para los recintos analizados

Horas de operacion  Carga térmica Carga horaria Carga horaria

Seccion
por dia® (h) total (kW) (kw/h) con FS (kW/h)
AVC 36 10,00 6,67 7,33
TCV 36 32,25 21,50 23,65
TO1 36 90,46 60,31 66,34
TO2 36 90,31 60,21 66,23
TO3 36 90,46 60,31 66,34
BOC 24 35,60 35,60 39,16
BOE 24 59,37 59,37 65,30
CC1 18 62,46 83,28 91,61
Ccc2 18 62,99 83,98 92,38
CC3 18 63,40 84,53 92,98

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

En resumen, los datos respectivos de carga térmica para todos los recintos con
necesidad de frio, y que son la base para la seleccion de los equipos del sistema de
refrigeracion se muestran en la tabla 7.16, expresados en kilowatt/hora y en

toneladas de refrigeracion.

Tabla 7.16. Carga total de refrigeracion del sistema

Seccion Nombre Carga térmica Carga
(kW/h) térmica (TR)

AMC Acumulo y montaje de cajas de carton 20,40 5,80
CIR Circulacion 23,80 6,77
DEP Depdsito de embalaje primario y etiquetas 3,50 1,00
AVC Almacenamiento de visceras congeladas 7,33 2,09
TCV Tunel para congelar visceras 23,65 6,72
ECV Empaque en cartén de visceras 11,40 3,24
TO1 Tunel 01 66,34 18,86

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

5 Dato segun “Carnes La Pacifica”
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Tabla 7.17. Continuacion de la tabla 7.16

Seccion Nombre Carga térmica C-arga
(kw/h) térmica (TR)
TO2 Tunel 02 66,34 18,86
TO3 Tunel 03 66,34 18,86
PCO Picking congelados (montaje de pallets) 12,30 3,50
MPE Montaje de pallets enfriados 68,61 19,51
EXP Expedicion de productos 50,31 14,31
SCU Salida de cuartos 24,30 6,91
BOC Bodega de congelados 39,16 11,13
BOE Bodega de enfriamientos 65,30 18,57
PFR Pasillo frio 20,90 5,94
DHU Deshuese 106,22 30,20
AlC Area de inyectados y carne molida 21,60 6,14
CUA Cuarteo 37,61 10,69
CC1 Céamara canales 1 92,98 26,44
cc2 Céamara canales 2 92,98 26,44
CC3 Céamara canales 3 92,98 26,44
PCA Pasillo caliente 16,40 4,66
TAE Tableros eléctricos / Equipos 22,90 6,51
EVB Enfriamiento de visceras blancas 27,32 7,77
EVR Enfriamiento de visceras rojas 26,94 7,66
Total carga de refrigeracion 1107,95 315,04

Fuente: Elaboracion propia con base en la informacién de “Carnes La Pacifica”

Cabe resaltar, que otra variable a considerar en la escogencia de equipos es la

temperatura saturada de succién o de régimen; no obstante la misma se determinara

en secciones posteriores, lo cual complementara la informacion anterior.

7.2. Seleccion del refrigerante

En el manual de ASHRAE (2013), en el capitulo 29 del tomo de Fundamentos, se

define al refrigerante como un fluido capaz de transportar calor de un lado a otro en

cantidades suficientes para desarrollar una transferencia de calor. Los refrigerantes
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son los fluidos de trabajo en sistemas de refrigeracién, aire acondicionado y bombas
de calor. Absorben el calor de aquel espacio destinado a ser refrigerado, y lo liberan
en otro recinto en donde la presencia de calor no es relevante, a través del proceso

de evaporacion y condensacion respectivamente.

La seleccidén de un refrigerante se realiza tomando en consideracion los siguientes

factores:
a. Propiedades termo fisicas.
b. Estabilidad quimica bajo condiciones de uso.
c. Inflamabilidad y toxicidad.
d. Implicaciones ambientales.
e. Costo.
f. Disponibilidad.
Eficiencia.

= @

Compatibilidad con los lubricantes del compresor y los materiales de los
equipos.

i. Legislacion nacional.

Segun el Manual de Buenas Practicas en Refrigeracion de la Secretaria del
Ambiente de Paraguay (2014), aquellos refrigerantes catalogados como mezclas que
son mayormente empleados para aplicaciones de media y baja temperatura son el
R-507 y el R-404A; en tanto que en el manual de ASHRAE (2010), en el capitulo 30
del tomo Refrigeracion, resalta la tendencia en el uso del amoniaco (R-717) como
refrigerante principal en industrias de productos carnicos. A raiz de ello, se
analizaran dichos refrigerantes segun los factores de escogencia mencionados, y con
ello determinar la sustancia refrigerante que mejor cumpla con los requisitos del

proyecto.
7.2.1. Criterio ambiental

En el siglo pasado, uno de los principales causantes del deterioro de la capa de

ozono y del calentamiento global eran los refrigerantes, en especial aquellos
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catalogados como clorofluorocarbonos (CFC’s) y los hidro-clorofluorocarbonos
(HCFC’s). A raiz de ello, surgen los tratados internacionales como lo son el Protocolo
de Montreal y el Protocolo de Kioto, en los que se busca erradicar el uso de estos
tipos de refrigerantes en un plazo no mayor al afio 2020, y abrir paso al uso de
sustancias refrigerantes preferiblemente naturales, como lo son el amoniaco, diéxido

de carbono, entre otros.

Para medir el impacto ambiental que ocasionan los refrigerantes, se utilizan los
indices de “potencial de agotamiento de ozono” (ODP por sus siglas en inglés) y de
“potencial de calentamiento global” (GWP por sus siglas en inglés). El primero mide
la capacidad del refrigerante para debilitar la capa estratosférica de ozono sobre la
base de su vida en la atmésfera y reaccion con el ozono, en comparacién con el
R-11, el cual posee un valor de ODP de 1,0. Por su parte, el segundo describe la
capacidad relativa de la sustancia para atrapar energia radiante en comparacién con
el CO2 (R-744) con base en un tiempo horizonte de 100 afios; por lo tanto, las
mediciones del impacto climéatico de las emisiones de refrigerante se reportan en
equivalente de COa2. A continuacion se detallan los valores respectivos de “ODP” y

“GWP” para los refrigerantes en estudio.

Tabla 7.18. indices ambientales de los refrigerantes en estudio

Refrigerante ODP GWP100
R-404A 0 3700
R-507 0 3800
R-717 0 <1

Fuente: ASHRAE Fundamentos, 2013

De acuerdo con los indices ambientales, el refrigerante apto para el proceso seria el
amoniaco, dado su bajo impacto tanto en el deterioro de la capa de ozono como de

su contribucién con el calentamiento global.
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7.2.2. Criterio de seguridad

La operacion con sustancias refrigerantes debe ser segura, esto con el fin de
proteger la integridad de las personas que se encuentren realizando sus labores
cotidianas en planta, ya que pueden estar expuestas a intoxicaciones o a sufrir
repercusiones en su salud, como consecuencia del nivel de toxicidad e inflamabilidad

del refrigerante ante una situacion de fugas o explosiones del mismo.

En el manual de ASHRAE (2013), capitulo 29 del tomo de Fundamentos, se
clasifican los refrigerantes de acuerdo con el nivel de peligrosidad que implica su
uso, siendo éste en seis grupos de seguridad: Al, A2, A3, B1, B2 y B3; en donde Al
representa los refrigerantes menos peligrosos, en tanto que para B3 los mas
peligrosos. La letra en mayulscula denota el nivel de toxicidad, mientras que el
namero esté relacionado con la inflamabilidad. A continuacion se describen cada una

de las asignaciones:

a. Clase A: refrigerantes que tienen un limite de exposicion ocupacional de 400
ppm o0 mas.

b. Clase B: refrigerantes que tienen un limite de exposicidon ocupacional menor a
400 ppm.

c. Clase 1: no hay propagacion de llama en el aire a 60 °C y 101,3 kPa.

d. Clase 2: exhibe propagacion de llama en el aire a 60 °C y 101,3 kPa. Posee
como valor limite de inflamabilidad inferior (LFL) superior a 0,10 kg/m?3 a 23 °C
y 101,3 kPa y calor de combustion inferior a 19 000 kJ/kg.

e. Clase 2L: exhibe una velocidad de combustion maxima de no méas de 100
mm/s a 23 °C y 101,3 kPa.

f. Clase 3: existe propagacion de llama en el aire a 60 °C y 101,3 kPa. Posee un
LFL inferior o igual a 0,10 kg/m® a 23 °C y 101,3 kPa y calor de combustién
mayor o igual a 19 000 kJ/kg.

En la tabla 7.19 se especifica la clasificacion de los refrigerantes que estan

sometidos bajo estudio, esto segun su nivel de peligrosidad.
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Tabla 7.19. Clasificacion de seguridad de los refrigerantes en estudio

Refrigerante Grupo de seguridad
R-404A Al
R-507 Al
R-717 B2L

Fuente: ASHRAE Fundamentos, 2013

Desde el punto de vista de seguridad, los refrigerantes aptos para la operacion del

sistema vienen siendo el R-404A o el R.507, ya que no son tan téxicos e inflamables

como el amoniaco.

7.2.3. Criterio de desempeiio

En cuanto al desempefio en la capacidad refrigerante de una sustancia, esta se

determina a través de sus caracteristicas fisicas y térmicas, de las cuales se pueden

mencionar:

a
b.
Cc
d

Calor latente de vaporizacion.
Volumen especifico del vapor.
Relacion de compresion.

Calor especifico del refrigerante tanto en estado de liquido como de vapor.

De dichas propiedades se busca obtener los requerimientos minimos de potencia por

capacidad de refrigeracion, es decir, un alto coeficiente de rendimiento. Respecto a

las consideraciones sobre la seleccidn de un refrigerante, Dossat (1986) indica:

Excepto para sistemas muy pequefios, es deseable tener un valor alto del
calor latente para que sea minimo el peso de refrigerante circulado por unidad
de capacidad. Cuando se tiene un valor alto de calor latente y un volumen
especifico bajo en la condicion de vapor, se tendra un gran aumento en la
capacidad y eficiencia del compresor. Con esto se lograra no sélo disminuir el
consumo de potencia, sino ademas, reducir el desplazamiento necesario en el
compresor, lo cual permitiria el uso de equipo pequeiio y mas compacto. Sin

embargo, en los sistemas pequefios, si el valor de calor latente del refrigerante
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es muy alto, la cantidad de refrigerante en circulacién sera insuficiente como

para tener un control exacto del liquido (p.385).

Es deseable tener un calor especifico bajo en el liquido y un calor especifico
alto en el vapor en tanto que ambos tiendan a aumentar el efecto refrigerante
por libra, el primero se logra aumentando el efecto de subenfriamiento y el
altimo disminuyendo el efecto de sobrecalentamiento. Cuando se cumplen
estas condiciones en un fluido simple, se logrard mejorar la eficiencia del

cambiador de calor liquido-succion (p.386).

Es muy deseable tener una temperatura baja en la descarga adiabéatica.
Cuando lo anterior se combina con una relacion de compresion razonable, la
temperatura de descarga adiabatica baja, reduce la posibilidad de
sobrecalentamiento del compresor y contribuye en cierto grado a tener facil

mantenimiento y larga vida del compresor (p.386).

Resulta ser de conveniencia que la relaciébn presion-temperatura del
refrigerante sea tal que la presién en el evaporador esté por arriba de la
atmosférica. En el caso de tenerse una fuga en el lado menor de presién del
sistema, si la presion es menor a la atmosférica, se introducira una
considerable cantidad de aire y humedad en el sistema, de igual manera
sucede con la presion vaporizante (p.387).

Naturalmente, que la temperatura critica y la presion del refrigerante deben ser
mayores que la temperatura y presion maximas que se tengan en el sistema.
Asi mismo, el punto de congelacibn del refrigerante debe ser

satisfactoriamente menor a la temperatura minima obtenida en el ciclo (p.387).

Bajo las premisas anteriores, se analizan los datos de la tabla 7.20, en donde se
compara el rendimiento de las sustancias refrigerantes en analisis, bajo diferentes

temperaturas de evaporacion, pero las mismas de condensacion.
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Tabla 7.20. Comparacién en el rendimiento de los refrigerantes en estudio bajo diferentes

condiciones de operacion.

g Efecto Circulacion de  Consumo de Coeficiente de
_ Relacion de _ , : i
Refrigerante y refrigerante refrigerante potencia rendimiento
compresion
neto (kJ/kg) (9/s) (kW) “COoP”®
Evaporador -31,7 °C / Condensador 30 °C
R-404A 7,46 104,90 9,54 0,39 2,60
R-507 7,34 101,10 9,89 0,39 2,57
R-717 10,61 1 079,10 0,93 0,33 3,01
Evaporador -6,7 °C / Condensador 30 °C
R-404A 2,92 118,80 8,42 0,18 5,60
R-507 2,90 114,90 8,70 0,18 5,56
R-717 3,51 1113,00 0,90 0,16 6,25

Fuente: ASHRAE Fundamentos, 2014
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Figura 7.7. Diagrama de Mollier para el refrigerante R-404A bajo condiciones de

temperatura de evaporacion de -31,7 °C y condensacion de 30 °C

Fuente: Elaboracion propia, Coolpack v.1, 26

6 El COP es un indice energético que relaciona la cantidad de energia que se desea extraer del
recinto y el consumo de potencia por parte del compresor. Cuanto mayor sea dicho valor, mas
eficiente es el sistema de refrigeracion.
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Figura 7.8. Diagrama de Mollier para el refrigerante R-507 bajo condiciones de temperatura

de evaporacion de -31,7 °C y condensacion de 30 °C

Fuente: Elaboracion propia, Coolpack v.1,26
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Figura 7.9. Diagrama de Mollier para el amoniaco (R-717) bajo condiciones de temperatura

de evaporacion de -31,7 °C y condensacion de 30 °C

Fuente: Elaboracidn propia, Coolpack v.1, 26

Los diagramas anteriores representan el ciclo ideal de refrigeracion para una etapa

de compresion de los refrigerantes analizados. Los mismos se trazan con la finalidad
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de ilustrar el comportamiento energético de los refrigerantes para las condiciones
dadas de operacion.

De acuerdo con los datos y diagramas, aquel refrigerante que presenta las mejores
prestaciones es el amoniaco, ya que ofrece un mayor efecto refrigerante, se requiere
menos cantidad del mismo en el sistema, el compresor consume menos potencia y el
coeficiente de rendimiento es mayor. Por tanto, desde la perspectiva de desempefio,

el amoniaco es apto para la operacion del sistema.
7.2.4. Comparacion entre criterios

En la tabla 7.21 se resume los resultados obtenidos a través del analisis de los
diferentes criterios aplicados para la seleccion de un refrigerante, y con ello discernir
entre las opciones que se tienen para una aplicacion de media-baja temperatura,

como lo es el caso del proyecto en desarrollo.

Tabla 7.21. Comparacién de resultados para los distintos criterios de seleccion de

refrigerantes
Criterio
Refrigerante Ambiental Seguridad Desempefio
OPD GWP Peligrosidad COP
R-404A 0 3700 Baja 2,60
R-507 0 3800 Baja 2,57
R-717 0 <1 Alta 3,01

Fuente: Elaboracion propia.

En el caso del amoniaco (R-717), éste presenta mejores prestaciones desde la
perspectiva ambiental y de desempefio, ya que su contribucién con el calentamiento
global y el deterioro de la capa de ozono son practicamente nulas, en tanto que el
desempeiio que éste ofrece para las necesidades de enfriamiento resulta ser mas
eficiente y con ello, poder generar ahorros asociados tanto en la parte constructiva

como de funcionamiento del sistema; esto en comparacion con los demas
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refrigerantes. Sin embargo, lo que corresponde a las mezclas denominadas R-404A
y R-507, presentan ventaja desde el punto de vista de seguridad, que si bien su nivel
de peligrosidad es menor que el amoniaco, no inhibe el hecho de contar con
sistemas de deteccion de fugas y de atenciébn de emergencias, ya que el contacto
prolongado con estos refrigerantes produce irritacion en piel y ojos, asfixia, pérdida
de coordinacion, arritmia cardiaca e inclusive la muerte. Por tal razén, cual sea la
sustancia refrigerante que se emplee en el sistema de refrigeracion, la seguridad en

cuanto al disefio y operacion del mismo es trascendental.

Ante tal analisis, y considerando la tendencias actuales de eficiencia energética y
proteccion ambiental, se opta por seleccionar el amoniaco como refrigerante principal
para las aplicaciones de media-baja temperatura. No obstante, surge la inquietud de
considerar el emplear una sustancia refrigerante secundaria para aquellos recintos
destinados a aplicaciones de media-alta temperatura, en donde la presencia de

trabajadores es continua, por lo que su seguridad debe ser una prioridad.
7.3. Seleccion de refrigerante secundario

En el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracion, especificamente en el
capitulo 13, se define al refrigerante secundario como aquel liquido que se emplea
como fluido transmisor de calor, y que su temperatura cambia al ganar o perder
energia calorifica, sin tener un cambio de fase. En cuanto a los criterios de seleccion,

ASHRAE establece lo siguiente:

Para tener la maxima seguridad en los componentes y en la vida de los
mismos, un refrigerante secundario debe ser compatible con los demas
materiales del sistema a las presiones y temperaturas a las que se
encuentren. El refrigerante debe ser compatible con el medio ambiente y con
las normas de seguridad (ASHRAE, 2010, cap.13, p.1).

El refrigerante debe tener un punto de congelacion preferiblemente de 8
kelvin, por debajo de la temperatura mas baja del sistema o a la que estara

expuesto. La viscosidad del refrigerante debera ser lo suficientemente baja
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como para permitir una transmision de calor satisfactoria y una caida de
presion razonable (ASHRAE, 2010, cap.13, p.1).

La presion de vapor del refrigerante no debe ser superior a la permitida a la
méxima temperatura que se alcance. Para evitar el vacio en un sistema con
un refrigerante secundario de baja presién de vapor, el refrigerante puede
presionarse con nitrdgeno seco a presion regulada en el tanque de expansion
(ASHRAE, 2010, cap.13, p.1).

La principal razén por la cual se busca emplear un refrigerante secundario es
proteger la integridad de las personas que trabajan en el recinto refrigerado, como lo
son en las salas de proceso y empaque, esto ante una posible eventualidad como lo
puede ser la fuga de refrigerante, por lo que el factor de seguridad es una variable
trascendental a considerar en la seleccion de este. De igual manera, la escogencia
del mismo responde a la parte de eficiencia energética y de impacto ambiental que el
uso de esta pueda ocasionar. Dentro de algunas opciones que ASHRAE sefala
como posibles refrigerantes secundarios, y que pueden cumplir con los
requerimientos del proyecto, son: propilenglicol, etilenglicol, metanol, cloruro sodico y
cloruro célcico. A continuacion se procede a comparar las prestaciones que los

refrigerantes secundarios ofrecen.

Tabla 7.22. Comparacion de prestaciones de refrigerantes secundarios

Coeficiente de

. ] Caida de ]
) Concentracién Temperaturade Trasiego y transferencia
Refrigerante » presion
por masa (%) congelacién (°C) L/(s*kW) (kPa) de calor
a

(W/m2-K)
Propilenglicol 39 -20,60 0,046 20,06 1,16
Etilenglicol 38 -21,60 0,050 16,41 2,31
Metanol 26 -20,70 0,047 14,13 2,69
Cloruro sédico 23 -20,60 0,046 15,86 3,17
Cloruro célcico 22 -22,10 0,050 16,69 3,21
Agua-amoniaco 14 -21,70 0,045 16,82 3,07

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010
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Como consecuencia de su alta viscosidad a bajas temperaturas, el propilenglicol
presenta una mayor resistencia a fluir, por lo que se tiene una mayor caida de
presion en las tuberias y por ende, ofrece mayor dificultad para ser bombeado, a su
vez que posee una capacidad calorifica menor que los demas refrigerantes,
posicionandolo como el refrigerante secundario menos favorable para operar en el
sistema. Por su parte, no se tiene un refrigerante en que, basado en sus
prestaciones, sea un claro dominante sobre los demas, es decir, si se busca alta
capacidad calorifica, se puede optar por el cloruro sédico, mientras que si se desea
tener una menor caida de presion en las tuberias, el metanol seria el indicado. Como
consecuencia de ello, se requiere analizar otros criterios para discernir sobre la
seleccién del refrigerante secundario idéneo. En la tabla 7.23 se compara, con base
en las condiciones de operacion que ahi se detallan, los valores relativos de potencia

de bombeo de las sustancias refrigerantes bajo analisis.

Tabla 7.23. Energia relativa necesaria para bombeo

Refrigerante Factor de energia
Agua-amoniaco 1,00
Metanol 1,08
Propilenglicol 1,14
Etilenglicol 1,25
Cloruro sddico 1,30
Cloruro célcico 1,45

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

Desde la perspectiva energética, la mezcla agua-amoniaco presenta las mejores
prestaciones, sin embargo, la idea de no utilizar el amoniaco como refrigerante en
zonas con presencia de trabajadores, hace que dicha posibilidad sea descartada, por
lo que el metanol toma fuerza para ser seleccionado como refrigerante secundario,
ya que presenta ventajas operativas sobre las demas sustancias, segun todo lo
analizado con anterioridad. Sin embargo, falta evaluar un ultimo criterio, y que es el

punto medular por el cual se selecciona el refrigerante, como lo es la parte de
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seguridad e impacto ambiental, asi como su compatibilidad con los componentes del
sistema de refrigeracion principal. En la tabla 7.24 se detalla informacion resumida
sobre el nivel de peligrosidad de las sustancias en cuanto a toxicidad e

inflamabilidad, y su reaccién contra los materiales.

Tabla 7.24. Informacion adicional sobre los refrigerantes secundarios

Refrigerante Otras consideraciones

Es una mezcla que se comporta bien cuando es utlizada en media
temperatura, hasta -15 °C, pero tiene viscosidad muy alta en bajas
Brobil licol temperaturas. No es toxico ni inflamable, pero presenta ciertos riesgos de
ropriengiico contaminacion ambiental. No es corrosivo para los metales. Es
generalmente considerado seguro por la Administraciéon de Alimentos y

Medicamentos (FDA por sus siglas en inglés) para usos alimenticios.

Etil licol Presenta mejores propiedades que el anterior, pero tiene el inconveniente
tilenglico
de su alta toxicidad con riesgos de contaminacion ambiental.

Met | Tiene bajo punto de ebullicién y presenta riesgos de inflamabilidad. Es
etano
toxico. Puede ser corrosivo para plomo y aluminio.

o Tiene muy buena capacidad calorifica pero es muy corrosivo en presencia
Cloruro sodico . )
de oxigeno. No es inflamable.

o Tiene muy buena capacidad calorifica pero es muy corrosivo en presencia
Cloruro calcico . )
de oxigeno. No es inflamable.

Fuente: Ricardo Aguil6, 2000

Segun la informacion anterior, a excepcion del propilenglicol, las demas sustancias
son muy toxicas y/o inflamables, ademas de que son contaminantes y corrosivas con
los metales, lo cual los imposibilita a operar junto al amoniaco, por lo que desde un
punto de vista operacional, de seguridad y ambiental, el propilenglicol seria el

refrigerante secundario a emplear.

Si bien el metanol, que era la opcibn mas viable, presentaba las mejores
prestaciones en cuanto a variables energéticas, la parte de seguridad y su
incompatibilidad con algunos metales no respalda su uso, lo que obliga a considerar

la opcion del propilenglicol, que como se describe en la tabla 7.24, es un refrigerante
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seguro, recomendado para aplicaciones en industria de alimentos y no es corrosivo
con los metales, con la ligera desventaja de que se consume mas energia para ser
bombeado en comparacion con el metanol, tal y como se detallo en la tabla 7.23. Por
tal razon, se opta por utilizar el propilenglicol como refrigerante secundario para los

equipos instalados en las salas de proceso y empaque del proyecto.

Como respuesta a la seleccion del propilenglicol como refrigerante secundario, es
necesario conocer el porcentaje de concentracion del mismo por masa o volumen de
agua, ya que esta define el punto de congelacién caracteristico de la mezcla, la cual
segun ASHRAE, debe ser preferiblemente de 8 °C por debajo de la temperatura mas
baja del sistema o0 a la que estard expuesta. Para el caso del proyecto, la
temperatura estimada a la que puede estar expuesto el propilenglicol es de 0 °C, por
lo que el punto de congelacién de la disolucién acuosa deberia rondar los -8 °C. En
la tabla 7.25 se muestran los diferentes puntos de congelacion para las diferentes
concentraciones de propilenglicol en agua, y que serd guia para determinar la
concentracion necesaria de la mezcla para que esta no se congele a lo largo de las

tuberias o equipos.

Tabla 7.25. Puntos de congelacién de soluciones acuosas de propilenglicol

Concentracion Punto de
VIV (%) congelacion (°C)

0 0,0

10 -3,3
20 -7,6
30 -13,4
40 -22,1
50 -33,5
60 -51,1

Fuente: ASHRAE Fundamentos, 2013

Como se describe en la tabla anterior, el punto de congelacion de la disolucion

acuosa de propilenglicol disminuye conforme aumenta la concentracion. Entonces,
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para una temperatura prevista de -8 °C, la concentracion de la disolucion acuosa
requerida estaria entre un 20% y un 30%, sin embargo, como medida de seguridad
ante posible congelamiento de la mezcla en la ruta de bombeo y variaciones en
cuanto a las condiciones de operacion respecto a las de disefio, se opta por emplear

una concentracion del 30% de propilenglicol.

En resumen, para el proyecto se tienen dos subsistemas de refrigeracion, uno que
opera haciendo circular amoniaco a través de los evaporadores de los recintos de
media y baja temperatura, en donde no hay ocupacion de personas, y otro en el que
se hace pasar propilenglicol al 30% a través de las unidades enfriadoras de aire en
aguellos recintos en donde hay presencia continua de personas, pero que siempre
ocupa del amoniaco para recibir la carga térmica del propilenglicol. En la tabla 7.26
se detalla el tipo de sub-sistema para cada uno de los recintos frios del proyecto

“Carnes La Pacifica”.

Tabla 7.26. Tipo de subsistema de refrigeracion a emplear en cada recinto frio

Seccion Tipo de subsistema Seccidn Tipo de subsistema
AMC Propilenglicol al 30% BOC Amoniaco
CIR Propilenglicol al 30% BOE Amoniaco
DEP Propilenglicol al 30% PFR Propilenglicol al 30%
AVC Amoniaco DHU Propilenglicol al 30%
TCV Amoniaco AIC Propilenglicol al 30%
ECV Propilenglicol al 30% CUA Propilenglicol al 30%
TO1 Amoniaco Ccc1 Amoniaco
TO2 Amoniaco cc2 Amoniaco
TO3 Amoniaco CC3 Amoniaco
PCO Propilenglicol al 30% PCA Propilenglicol al 30%
MPE Propilenglicol al 30% TAE Propilenglicol al 30%
EXP Propilenglicol al 30% EVB Amoniaco
SCU Propilenglicol al 30% EVR Amoniaco

Fuente: Elaboracion propia
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7.4. Consideraciones previas para la seleccién y ubicacion de las

unidades evaporadoras

Dossat (1986), en su libro de Principios de Refrigeracion, define al evaporador como:

Cualquier superficie de transferencia de calor en el cual se vaporiza un liquido
volatil para eliminar calor de un espacio o producto refrigerado. Debido a las
muchas y diversas aplicaciones de la refrigeracion mecénica, los
evaporadores se fabrican en una gran variedad de tipos, formas, tamafos y
disefios, y se pueden clasificar de diferentes maneras, tales como tipo de
construccion, método de alimentacion del liquido, condiciones de operacion,
método de circulacién de aire (o liquido), tipo de control del refrigerante y por

sus aplicaciones (p.227).

No obstante, el uso del evaporador no se restringe Unicamente a la vaporizacién de

un liquido, como es el caso del amoniaco empleado como refrigerante primario, sino

gue permite que otras sustancias como el propilenglicol, utilizado como refrigerante

secundario, absorba el calor del aire y se dé un cambio en el calor sensible de dicha

sustancia, es decir, no ocurre vaporizacion, s6lo un aumento en su temperatura

como consecuencia de la transferencia térmica con el aire a través del evaporador,

permitiendo asi generar el efecto de enfriamiento del recinto.

La seleccién de un equipo de este tipo conlleva considerar una serie de factores con

el fin de lograr el efecto de enfriamiento deseado en el producto y el espacio

refrigerado, entre ellos se puede mencionar:

a. Capacidad segun la carga térmica a extraer.
b.
c
d

Sustancia refrigerante a emplear.

Tipo de alimentacién de refrigerante.

Diferencia de temperatura entre el refrigerante del evaporador y el aire del
recinto.

Temperatura del recinto.
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—h

Caudal de aire volumétrico.

Alcance o distancia que el aire debe recorrer para enfriar la zona mas alejada.

> @

Distribucion del aire.

Tipo de des-escarche.
j. Paso de las aletas en el serpentin.
k. Ubicacion del equipo.

Como se ha descrito, para este proyecto se ha de emplear dos sustancias
refrigerantes, como lo son el amoniaco y el propilenglicol, lo cual incide directamente
sobre las caracteristicas constructivas del evaporador, como por ejemplo, en el caso
del amoniaco, los evaporadores no pueden ser construidos con tubos de cobre, en
tanto que para el propilenglicol, este material es compatible. Un material que es

compatible con el amoniaco es el acero inoxidable.

La carga térmica a extraer del recinto frio puede ser manejada por uno o0 mas
evaporadores, segun sea la capacidad que éstos tengan acorde a sus
especificaciones de construccion dotadas por el fabricante. A su vez, la cantidad de
equipos a instalar se ve influenciada por las dimensiones y la aplicacion del recinto,
con el fin de garantizar una homogenizacion en la distribucion del aire en el espacio
frio y manejar un nimero de intercambios de aire por hora recomendados a través
del evaporador, para asi agilizar el proceso de enfriamiento del producto. En la tabla
7.27 se muestra los valores minimos y maximos de intercambios de aire por hora

recomendados segun sea el tipo de aplicacion del recinto frio.

Tabla 7.27. Intercambios de aire recomendados por hora

NUmero de intercambios de aire

Tipo de aplicacién recomendados
Minimo Méximo
Conservacion de congelacion 40 80
Conservacion de refrigeracion 40 80
Camara de corte 20 30

Fuente: Paranjpey, 2013
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Tabla 7.28. Continuacion de la tabla 7.27

NUmero de intercambios de aire

Tipo de aplicacion recomendados
Minimo Méximo

Céamara de enfriamiento de carne 80 120
Maduracién de platano 120 200
Almacenamiento de frutas y verduras 30 60
Tuneles de congelacién rapida 150 300
Salas de procesos 20 30
Almacenamiento de carne sin empacar 30 60

Fuente: Paranjpey, 2013

Por ejemplo, para el caso de los tuneles de congelamiento TO1, T02 y TO03, el
namero de intercambios de aire por hora necesarios oscila entre 150 y 300. A partir
de dichos datos se obtiene el caudal de aire a manejar por el o los evaporadores a
instalar en dichos tuneles, el cual se determina al multiplicar el numero de
intercambios de aire por hora asignados por el volumen del recinto, que en tal caso
es de 200 m?, por lo que en dicho espacio se requiere de un caudal de 30 000 m3h a
60 000 m%h de aire. Otro ejemplo viene siendo la sala de deshuese DHU, en donde
el volumen del recinto es de aproximadamente 1 878 m3, por lo que al ser una sala
de procesos, se recomienda un minimo de 20 y un maximo de 30 intercambios de
aire por hora, dando como resultado un caudal de entre 37 550 m%h a 56 330 m%h
de aire. De igual forma, la metodologia de calculo aplica para los restantes recintos,
variando el numero de intercambios de aire segun la actividad que se esté

desarrollando en este.

Respecto al tipo de des-escarche, el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de
Refrigeracion, capitulo 2, sugiere que todos aquellos evaporadores que funcionan a
una temperatura por debajo de aproximadamente 3,3 °C, necesitaran des-escarche.
Existen varios mecanismos para lograr esta accion, como por ejemplo, el des-
escarche por aire, por gas caliente, eléctrico o por agua; sin embargo, la aplicacion

de uno de estos resulta conveniente para una determinada condicion de temperatura
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del recinto. El método habitual de des-escarche en camaras a 2,2 °C y temperaturas
superiores incluye generalmente des-escarche por conveccién empleando el propio
aire del recinto en donde se encuentre. En éste los ventiladores se mantienen en
marcha, por lo que el proceso de descongelacion ocurre durante el paro del
compresor. Por su parte, los métodos normalmente aplicados para camaras mas
frias que 2,2 °C son el des-escarche por gas caliente o el eléctrico, en donde se
introduce calor adicional en el recinto para descongelar la bateria y la bandeja de
drenaje. Si se comparan los métodos antes mencionados, ASHRAE establece que el
des-escarche eléctrico es mas rapido y eficiente que por gas caliente, no obstante,
es el que disipa mayor calor en el recinto, por lo que en funcion del costo de energia,
puede no ser tan econdmico. Sin importar el tipo de des-escarche, el método
requiere de un control preciso con el fin de evitar incrementos de temperatura en el
recinto que pueda afectar la calidad del producto. Una variable que influye en los
tiempos de des-escarche es la separacion de las aletas en el serpentin del
evaporador. Se recomienda emplear evaporadores con 4 aletas por pulgada para
aplicaciones de congelado, 6 aletas por pulgada para media temperatura y de 8

aletas por pulgada para alta temperatura.

En cuanto al tipo de alimentacion de refrigerante y la diferencia de temperatura entre
el refrigerante en el evaporador y el aire del recinto, se describirAn en secciones

posteriores segun el circuito de refrigeracion.

Una vez que se establece la cantidad de unidades evaporadoras a instalar en cada
recinto frio, se determina su ubicacion fisica en dicho espacio. Existen una serie de
recomendaciones a considerar para la instalacion de los evaporadores hecha por
Bohn (2005), de las cuales se pueden rescatar los siguientes:

a. Evitar colocar los evaporadores directamente arriba de las puertas o cerca de
las aberturas de las puertas en donde la baja temperatura se esta
manteniendo y en cualquier parte que sea posible para mantener una

temperatura normal.
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b. Dar el espacio necesario entre la parte posterior del evaporador y la pared
gue permitan el retorno libre del aire.
La dispersion del aire debera cubrir la cAmara completamente.
Debe conocerse la ubicacién de anaqueles, entre otros.

e. Ubicarlos en posiciones que permitan el flujo positivo del aire (del interior
hacia el exterior de la cAmara), es decir, dirigir la descarga hacia las puertas

de acceso, con el fin reducir el ingreso del aire proveniente del medio externo.

En la figura 7.10 se muestra la posicion en la que deberian instalarse los
evaporadores en donde el montaje en una pared es suficiente y se tiene un flujo
simple horizontal de aire. Por su parte, en la figura 7.11, se tiene un arreglo de
evaporadores en espacios grandes, en donde no es posible instalarlos en un Unico
lado o en donde la distancia del tiro del aire debe tomarse en cuenta. Si bien en
dicha figura se representan evaporadores de flujo simple opuesto, estos pueden
reemplazarse por unidades de doble flujo, los cuales generan el mismo efecto de

distribucion del aire.

1 1 [

L4 L

\

Figura 7.10. Ubicacion recomendada del evaporador

Fuente: Bohn, 2005
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Figura 7.11. Arreglo de evaporadores en un recinto grande

Fuente: Bohn, 2005

Siguiendo las recomendaciones y criterios descritos, en la tabla 7.29 se enlistan el
namero de evaporadores a instalar en cada recinto, asi como la capacidad requerida
de extraccion de calor, el tipo de flujo de aire y el mecanismo de descongelamiento

segun la temperatura del aire del recinto.

Tabla 7.29. Cantidad y tipo de evaporadores a instalar por recinto frio

Seccion Cargatérmica  Cantidad de Capacidad Flujo de Tipo de

total (kW) equipos unitaria (kW) aire descongelamiento
AMC 20,40 2 10,20 Simple Conveccion natural
CIR 23,80 2 11,90 Doble Conveccion natural
DEP 3,50 1 3,50 Simple Conveccion natural
AVC 7,33 2 3,67 Simple Gas caliente
TCV 23,65 1 23,65 Simple Gas caliente
ECV 11,40 1 11,40 Simple Conveccion natural

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.30. Continuacion de la tabla 7.29

Seccién Cargatérmica  Cantidad de Capacidad Flujo de Tipo de
total (kW) equipos unitaria (kW) aire descongelamiento
TO1 66,34 1 66,34 Simple Gas caliente
T02 66,34 1 66,34 Simple Gas caliente
TO3 66,34 1 66,34 Simple Gas caliente
PCO 12,30 1 12,30 Simple Conveccion natural
MPE 68,61 3 22,87 Simple Conveccion natural
1 25,15 Doble Conveccion natural
=P 2031 2 12,58 Doble Conveccion natural
SCU 24,30 2 12,15 Doble Conveccion natural
BOC 39,16 2 19,58 Simple Gas caliente
BOE 65,30 2 32,65 Simple Gas caliente
PFR 20,90 1 20,90 Doble Conveccion natural
DHU 106,22 4 26,55 Simple Conveccion natural
AIC 21,60 1 21,60 Simple Conveccién natural
CUA 37,61 1 37,61 Doble Conveccion natural
cc1 92,98 3 30,99 Simple Gas caliente
cc2 92,98 3 30,99 Simple Gas caliente
CC3 92,98 3 30,99 Simple Gas caliente
PCA 16,40 1 16,40 Doble Conveccion natural
TAE 22,90 2 11,45 Simple Conveccién natural
EVB 27,32 1 27,32 Simple Gas caliente
EVR 26,94 1 26,94 Simple Gas caliente

Fuente: Elaboracion propia

En la figura 7.12 y figura 7.13 se evidencian la ubicacion en la que han de instalarse

los evaporadores que seran seleccionados en dos recintos, especificamente en la

camara de canales y el pasillo frio, segun lo definido en la tabla anterior. La

conclusién de este andlisis se puede apreciar en el apéndice 1.
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Figura 7.12. Evaporadores de flujo simple en la cAmara de canales

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

Figura 7.13. Evaporador de flujo doble en el pasillo frio

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015
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7.5. Disefio del sistema de refrigeracién con propilenglicol

En este apartado se trata sobre la seleccion de las unidades enfriadoras de aire
segun las especificaciones de disefio, ademas del dimensionamiento de las tuberias
y de la seleccion de los diferentes accesorios necesarios para la operacion y control
de este sistema de refrigeracion, el cual est4 en interaccion térmica con el sistema

principal de amoniaco.
7.5.1. Seleccion de unidades enfriadoras de aire

El uso principal de estos equipos estd en enfriar el aire de aquellos espacios
destinados para trabajos como procesamiento y empacado de carne, pasillos, entre
otros, cuyos ambientes se encuentran a temperaturas superiores a los 0 °C, en
donde la presencia de personas es constante, por lo que se emplea el propilenglicol
como sustancia refrigerante. Como se mencion0 en secciones pasadas, la seleccion
de estos equipos obedece a una serie de factores con el fin de obtener el mejor
rendimiento para el enfriamiento del recinto. No obstante, existe un factor adicional
relacionado con la operatividad del equipo, como lo es la diferencia de temperatura
entre el refrigerante que se encuentra en la unidad enfriadora y el aire del recinto,
también conocido como “DT” del evaporador, la cual incide adicionalmente sobre la
humedad relativa del espacio refrigerado. Y es que, la conservacién y manipulacion
Optima de los alimentos depende tanto de la temperatura como de la humedad
relativa del recinto frio, en el que segun Dossat (1986), cuando es muy baja la
humedad del espacio, se tiene una deshidratacién en los productos, en tanto que si
la humedad es muy alta, se fortalece el crecimiento de mohos, hongos y bacterias.
No obstante, la humedad del recinto no tiene relevancia si el producto refrigerado se

encuentra empacada.

El hecho de tener una “DT” baja resulta en una humedad relativa del espacio muy
alta, en tanto que si la “DT” es alta, la humedad en dicho recinto disminuye. La
escongencia de la “DT” varia segun la aplicacion, puede ser tan baja como 4,5°C

para los enfriadores de un almacenamiento hiumedo y tan alta como 14°C para
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almacenamientos internos y talleres. Dossat (1986), en su libro de Principios de
Refrigeracién, define los valores de “DT” segun el porcentaje de humedad relativa
gue se requiere en el espacio refrigerado. Dichos valores se muestran en la tabla
7.31.

Tabla 7.31. Disefio de evaporador con DT

Humedad relativa % Disefio DT (°C)

Conveccién natural Conveccién forzada

95-91 7-8 4-6
90 - 86 8-9 6-7
85-81 9-10 7-8
80-76 10-11 8-9
75-70 11-12 9-10

Fuente: Dossat, 1986

Segun Moreno (2006), la humedad relativa de una sala de procesos podria ser
alrededor de un 75 %, por lo que segun la tabla anterior, se requiere seleccionar
unidades enfriadoras que operen con un “DT” de no mas de 10 °C, para aquellas
unidades que empleen conveccién forzada para la movilizacién del aire en el recinto.
Dicho valor se empleara para todas las secciones en las que se destina la instalacion
de unidades enfriadoras con propilenglicol, ya que las condiciones de trabajo o
aplicaciones son similares. Por lo tanto, para tales recintos en donde la temperatura
de disefio minimo es de 5 °C, las unidades enfriadoras de aire se alimentaran con

propilenglicol al 30 % a una temperatura de -5 °C.

Cabe resaltar, que en estos equipos no se da la vaporizacion de la sustancia
refrigerante, sino un cambio en el calor sensible del mismo, producto de la
transferencia de calor de éste con el aire del recinto a través del serpentin de la
unidad enfriadora. Por lo que otra variable que influye en el dimensionamiento de
dicha unidad es la variacion en la temperatura del propilengicol respecto a la entrada
y salida de éste en el equipo. Dicha variacion incide ademas sobre las condiciones

de operacion del “chiller” (el cual se detallar4 posteriormente), quien se constituye
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como el medio por el cual el amoniaco absorbe la energia calorifica que posee el
propilenglicol una vez que pasa por la unidad enfriadora, para asi suministrar dicha
sustancia a la temperatura deseada. Segun Energy Design Resources (2009), la
escogencia en dicho diferencial de temperatura tiene implicaciones en costos de
instalacion y operacion del sistema de enfriamiento. Dichas implicaciones se
resumen en la tabla 7.32.

Tabla 7.32. Impacto en costos de iniciales y energéticos de la diferencia de temperatura del

agua enfriada.

Diferencial de temperatura

Bajo Alto
Rango tipico 4°C a 11 °C
Impacto en costos Unidad enfriadora mas Tuberias, bombas y motor de bombas
iniciales pequefia maés pequefios
Impacto en costos de Menor consumo de energia Menor consumo de energia de la
energia del ventilador bomba

Fuente: Energy Design Resources, 2009

De primera mano, se podria escoger un diferencial de temperatura para el
propilenglicol, tanto en la unidad enfriadora como en el “chiller’, de 11 °C. Sin
embargo, segun la misma fuente, el emplear un rango alto en el diferencial de
temperatura presenta una serie de desventajas, las cuales se enumeran a

continuacion:

a. El uso de un diferencial de temperatura bajo es un enfoque conservador, ya
que da como resultado mayores tamafios de bombas y tuberias, por lo que
permite preveer futuras ampliaciones del sistema.

b. Para lograr el menor consumo de energia por parte del “chiller” debido al
aumento de las temperaturas del agua entrante, el “chiller” puede que tenga
que hacer tres pasadas en vez de dos. Esto puede aumentar los costos en las

tuberias y hacer mas dificil el reemplazo y limpieza del tubo.
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c. En algunos enfriadores de aire, dependiendo de las condiciones de
temperatura del aire de disefio, el uso de un mayor diferencial de temperatura
no solo aumentara la densidad de aleta, sino también en el nimero de filas del
serpentin, lo que incrementa los costos iniciales y la caida de presion del

equipo.

Ante tales premisas, se opta por emplear un diferencial de temperatura bajo,
especificamente de 4 °C, considerando que aunque se pueden tener tuberias y
bombas mas grandes como consecuencia de dicha escogencia, las unidades
enfriadoras y sus ventiladores son mas pequefios, por lo que su aporte térmico
resulta ser menor en el recinto. En resumen, las condiciones de operacion en las que
se han de manejar el propilenglicol para el sistema de refrigeracidon secundario se

detallan en la tabla 7.33.

Tabla 7.33. Condiciones termo fisicas del propilenglicol en el sistema secundario de

refrigeracion

Sustancia refrigerante Propilenglicol
Concentracion viv 30 %
Temperatura de suministro a equipos -5°C
Temperatura de retorno de los equipos -1°C

Fuente: Elaboracion propia

En cuanto al tipo de alimentacion de refrigerante, éstos equipos pueden considerarse
como recirculados (concepto que se desarrollara con mayor detalle en la seccién de
evaporadores de amoniaco), ya que se conectan a una red en donde el propilenglicol
es impulsado a través de bombas, cuya eleccion se especificara en secciones

posteriores.

Con la ayuda del software GPC.AM de Guntner, en su version del afio 2015, se
seleccionan las unidades enfriadoras requeridas segun las variables que se han
detallado a lo largo del proyecto, es decir, cantidad, capacidad térmica, direccién del

flujo de aire, tipo de descongelamiento, dardo y caudal de aire, ubicacién, entre otros.
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Del mismo se obtiene informacion que sera de utilidad para el dimensionamiento de
las tuberias y sus accesorios, asi como para determinar la capacidad de trasiego de
las bomba segun las necesidades de consumo de refrigerante por parte de las
unidades enfriadoras. En la tabla 7.34 se detalla los modelos seleccionados marca
Guntner, asi como el flujp méasico de propilenglicol unitario que se requiere para

cumplir con la capacidad de enfriamiento por parte del equipo.

Tabla 7.34. Seleccién de unidades enfriadoras de aire

. . Flujo
Cantidad Capacidad o
Temperatura o masico
Seccion ) de unitaria Modelo o
del aire (°C) ) unitario’
equipos (kW)

(kg/h)
AMC 20 2 10,20 GGHN 040.2D/14-ANX51/10P.M 2388
CIR 5 2 11,90 MDGN 066C/110-AJ/24P 2786
DEP 20 1 3,50 MGF 031.1A/14-AX/12P 819
ECV 5 1 11,40 GGHN 045.2D/24-ANX51/12P.M 2 669
PCO 5 1 12,30 GGHN 045.2D/24-ANX51/12P.M 2880
MPE 5 3 22,87 GGHN 050.2D/24-ANL50/10P.M 5355
Exp . 1 25,15 MDGN 051C/24-AJ/12P 5889
2 12,58 MDGN 041A/34-AJ/12P 2945
SCU 5 2 12,15 MDGN 066C/110-AJ/24P 2845
PFR 5 1 20,90 MDGN 066C/14-AJ/16P 4 893
DHU 5 4 26,55 GGHN 050.2H/210-ANL50/14P.M 6 216
AlC 5 1 21,60 GGHN 050.2E/24-ANL50/10P.M 5 057
CUA 5 1 37,61 S-MDGN 066D/37-AJ/8P 8 806
PCA 5 1 16,40 MDGN 041A/34-AJ/12P 3 840
TAE 20 2 11,45 GGHN 040.2D/14-ANX51/10P.M 2681

Fuente: Elaboracion propia

En el anexo 11 se muestra una ficha técnica sobre las caracteristicas constructivas y

de operacion para una de las unidades seleccionadas.

7 Valor obtenido mediante el software GPC.AM 2015
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De lo anterior se puede concluir que se requiere un flujo masico total de 103 072 kg/h
de propilenglicol al 30% para abstecer todo el sistema de refrigeracion secundario.

7.5.2. Dimensionamiento de las tuberias

Segun el capitulo 13 del tomo de Refrigeracion de ASHRAE (2010), el
dimensionamiento de las tuberias empleadas para la distribucion del refrigerante
secundario hacia los enfriadores de aire se realiza basado en los métodos de calculo
descritos en el capitulo 22 del tomo de Fundamentos del mismo ente. Segun dicho
capitulo, este sistema secundario de refrigeraciéon puede tratarse como un sistema
hidronico, ya que la sustancia empleada, como lo es el propilenglicol, posee
propiedades fisicas muy similares a las del agua a temperatura ambiente. Ademas
de ser un sistema hidrénico, también lo es cerrado, ya que asi operan la mayoria de
los sistemas de agua enfriada, al haber recirculacion del refrigerante a través del
circuito. Los elementos béasicos que conforman un sistema hidrénico cerrado son: los
mecanismos de transferencia de calor (entiéndanse estos como las enfriadoras de
aire y el “chiller”), las tuberias, camara de expansion y bomba. Tales componentes se
muestran en la figura 7.14, para los cuales se detallard su funcionamiento y

dimensionamiento en secciones posteriores.

EXPANSION CHAMBER DISTRIBUTION

PUMP SYSTEM
N

HEAT HEAT
+— SOURCE LOAD -

Figura 7.14. Componentes fundamentales de un sistema hidrénico

Fuente: ASHRAE Sistemas y Equipos de HVAC, 2016
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Determinada la ubicacion tanto de las unidades enfriadoras como del cuarto de
maquinas, se proyecta la distribucion espacial de la tuberia principal y sus ramales.
Para determinar el didmetro de la tuberia se necesitan conocer los siguientes

factores:

a. Caudal a trasegar, esto segun el agrupamiento hecho de las unidades
enfriadoras por cada tuberia.

b. Caida de presion permisible a través de las tuberias, que segun el manual de
ASHARE (2013), en el tomo de Fundamentos, capitulo 22, la caida de presion
permisible a través de las tuberias es de 1 a 4 metros de columna de agua por
cada 100 metros de tuberia.

c. Velocidad del refrigerante, siendo este un maximo recomendado de 1,5 m/s.

d. Material.

e. Disponibilidad comercial en tamafios.

Segun comenta Mora (2017) en su tesis, los materiales con que son fabricadas las
tuberias para aplicaciones con propilenglicol son el acero inoxidable y el hierro
galvanizado. Si bien ambos presentan propiedades mecanicas, se opta por emplear

tuberias de hierro galvanizado ya que son econdémicamente mas accesibles.

La distribucion de las tuberias con propilenglicol se puede observar en el apéndice 2.
A partir de ello y las consideraciones de disefio, se determinan los didmetros de las
diferentes tuberias. Para los efectos de este proyecto, se utiliza el software que
brinda el fabricante Bell & Gossett, el cual tiene como dato de entrada el caudal de
disefio de la tuberia, y éste brinda como resultado el diametro recomendado con su
respectivos valores de velocidad y caida de presion en la tuberia segun el material

con que esté fabricado. Dichos resultados se muestran en la tabla 7.35.
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Tabla 7.35. Dimensionamiento de las tuberias principal, ramales y por equipos de

propilenglicol
) Flujo ) Pérdida ) Caida
Tramo Longitud asico Caudal® Diametro friccion Velocidad oresion

(m) (kg/h) (m°h) (mm) (m/100m) (m/s) (m)
GO1 75,0 103 072 99,44 150 1,74 1,49 1,31
G02 26,3 25242 24,35 80 3,78 1,42 0,99
GO03 11,4 4893 4,72 50 1,41 0,60 0,16
G04 5,4 20 349 19,63 80 2,58 1,14 0,14
GO05 4,0 2 845 2,74 32 3,77 0,79 0,15
G06 14,6 17 504 16,89 80 1,98 0,98 0,29
GO7 4,0 2 845 2,74 32 3,77 0,79 0,15
GO08 10,0 14 659 14,14 80 1,45 0,82 0,15
GO09 4,0 2945 2,84 32 4,00 0,82 0,16
G10 10,2 11714 11,30 65 2,76 1,01 0,28
G111 4,0 2945 2,84 32 4,00 0,82 0,16
G12 8,8 8 769 8,46 50 3,88 1,09 0,34
G13 8,9 2880 2,78 32 3,85 0,80 0,34
G114 9,5 5889 5,68 50 1,94 0,73 0,18
G15 3,1 77 830 75,08 150 1,06 1,12 0,03
G16 4,0 3840 3,70 40 3,04 0,78 0,12
G17 18,5 73 990 71,38 150 1,00 1,06 0,19
G18 10,4 29928 28,87 100 1,38 0,98 0,14
G19 4,0 8 806 8,50 50 3,91 1,09 0,16
G20 10,5 21122 20,38 80 2,75 1,19 0,29
G21 17,5 21122 20,38 80 2,75 1,19 0,48
G22 4,0 5355 5,17 50 1,65 0,66 0,07
G23 4,0 5355 5,17 50 1,65 0,66 0,07
G24 4,0 5355 5,17 50 1,65 0,66 0,07

Fuente: Elaboracion propia

8 Calculado con base en la densidad del propilenglicol a la temperatura de retorno del mismo, el cual
corresponde a -1 °C.
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Tabla 7.36. Continuacion de la tabla 7.35

) Flujo ) Pérdida ) Caida
Tramo Longitud asico Caudal® Diametro friccion Velocidad oresion

(m) (kg/h) (m°h) (mm) (m/100m) (m/s) (m)
G25 4,0 5057 4,88 50 1,49 0,62 0,06
G26 2,3 44 062 42,51 100 2,75 1,44 0,06
G27 9,2 5362 5,17 50 1,65 0,66 0,15
G28 10,7 2681 2,59 32 341 0,74 0,36
G29 4,0 2681 2,59 32 341 0,74 0,14
G30 16,6 38 700 37,33 100 2,18 1,26 0,36
G31 20,9 24 864 23,99 80 3,68 1,40 0,77
G32 4,0 6 216 6,00 50 2,13 0,77 0,09
G33 4,0 6 216 6,00 50 2,13 0,77 0,09
G34 4,0 6 216 6,00 50 2,13 0,77 0,09
G35 4,0 6 216 6,00 50 2,13 0,77 0,09
G36 9,9 13 836 13,35 65 3,70 1,20 0,37
G37 53 2 669 2,57 32 3,38 0,74 0,18
G38 17,0 11 167 10,77 65 2,54 0,97 0,43
G39 5,5 819 0,79 20 3,42 0,64 0,19
G40 5,0 10 348 9,98 65 2,22 0,90 0,11
G41 4,0 2786 2,69 32 3,64 0,77 0,15
G42 2,5 7 562 7,30 50 2,99 0,94 0,07
G43 3,7 4776 4,61 50 1,35 0,59 0,05
G44 10,7 2388 2,30 32 2,79 0,66 0,30
G45 4,0 2 388 2,30 32 2,79 0,66 0,11
G46 18,7 2786 2,69 32 3,64 0,77 0,68

Fuente: Elaboracion propia

9 Calculado con base en la densidad del propilenglicol a la temperatura de retorno del mismo, el cual
corresponde a -1 °C.
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7.5.3. Sistema de bombeo

El refrigerante debe desplazarse a través de las tuberias, y para ello, se emplean
sistemas de bombeo. Al tratarse de sistemas hidronicos, las bombas a utilizar son del
tipo centrifugo. Para seleccionar un determinado modelo de bomba centrifuga, se
necesitan conocer tres variables: el caudal total a trasegar, la caida de presion del
sistema y las condiciones de succidén. Segun el manual de ASHRAE (2010), en su
tomo de Refrigeracion, capitulo 13, el caudal a bombear se basara en la densidad a
la temperatura de retorno, que para el caso del proyecto, seria de -1 °C. Para dicha

temperatura, se tienen las siguientes propiedades fisicas del propilenglicol:

Tabla 7.37. Propiedades fisicas del propilenglicol a la temperatura de retorno

Variable Valor

Temperatura -1°C
Densidad 1 036,57 kg/m?3
Volumen especifico 0,00096 m3/kg

Fuente: ASHRAE Fundamentos (2013)

Segun la tabla 7.35, el flujo masico total del sistema corresponde a 103 072 kg/h, que
al multiplicar por el valor del volumen especifico en la tabla 7.37, se obtiene un
caudal de 99,44 m3/h, equivalentes a 438 GPM.

Respecto a la caida de presion del sistema, ésta se divide en dos factores: la pérdida
de carga estatica y dinamica. La primera se compone de diversos elementos, los

cuales se mencionan a continuacion:

a. Friccién en las tuberias y accesorios que conforman la ruta critica, medido
desde la descarga hasta la succién de la bomba, ya que es un circuito
cerrado.

b. Caida de presion ocasionada por el enfriador de aire critico y el “chiller”.

c. Altura geométrica medida desde la descarga de la bomba al punto mas alto de

las tuberias.
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Por su parte, la pérdida de carga dindmica esté relacionada con la velocidad del
fluido a la descarga de la bomba. Dicha carga es proporcional al cuadrado de la
velocidad, en este caso medido en metros por segundo, e inversamente proporcional

a dos veces el valor de la aceleracion de la gravedad en la Tierra (9,81 m/s?).

En resumen, la carga total de presién a manejar por la bomba resulta de la suma de

las pérdidas de carga estéatica y dinamica a través de todo el circuito.

En un principio resulta dificil determinar la caida de presion producto de los
accesorios en las tuberias, ya que se desconoce de primera mano la cantidad, tipo y
tamafio de valvulas y otros componentes que se instalaran en la red del sistema
hidronico. Es por ello, que en el manual de ASHRAE (2013), en su tomo de
Fundamentos, capitulo 22, sugiere que como regla de uso frecuente, suponer que la
longitud de disefio de la tuberia sea de un 50% a 100% mas larga que la real, con el
fin de contemplar las pérdidas por accesorios en la red. Por tal razon, se opta por
considerar una longitud de tuberia de un 100% mas larga de la real para la ruta

definida como la critica como parte del célculo de la carga de presién estética.

Al analizar la distribucién de tuberias, y considerando los datos de caida de presién
de la tabla 7.35, se determina que la ruta critica esta definida por los tramos GO01-
G02-G04-G06-G08-G10-G12-G14, para lo cual se tiene una caida de presién de 3,68
metros de columna de agua (sélo en la descarga), que si se considera lo que sugiere
ASHRAE, la caida de presion por concepto de friccion de tuberias y accesorios en
esta seccidn, se aproxima a 7,36 metros de columna de agua. Al ser la succion,
constructivamente muy similar a la descarga, ésta presentaria un caida de presion
similar, por lo que al final, la caida de presién en la ruta critica seria de 14,72 metros
de columna de agua. Recordar que la ruta critica no es aquella que resulta ser el
conjunto de tuberias de mayor longitud, sino aquella que en conjunto con la
enfriadora de aire, genera una mayor caida de presion medido desde la descarga de
la bomba. En la tabla 7.38 se detalla el aporte al cabezal de presion por parte del

sistema hidroénico, segun los factores mencionados.
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Tabla 7.38. Aporte al cabezal de presion de los elementos del sistema hidrénico

] Caida de
Carga Variable -
presiéon (mca)

Ruta critica 14,72

. Enfriador de aire 10,00
Estatica

Chiller 8,00

Altura geométrica 10,00

Dindmica Velocidad 0,11

Total 42,83

Fuente: Elaboracion propia

Respecto a las condiciones de succion de la bomba, Mora (2017) indica:

Es usual en sistemas de bombeo donde se succiona el fluido desde un
tanque, considerar la capacidad de las bombas de succionar una cabeza de
fluido para evitar el efecto de cavitacion al ingresar pequefias cantidades de
aire que al ser comprimidas ocasionan el efecto de implosion en las bombas e
incluso efectos de golpe mecanico de ariete; pero en este caso no es aplicable
este aspecto debido a que las bombas succionan desde un sistema
presurizado e inundado de glicol y por ello calcular la capacidad de las
bombas para succionar esta descartado; de igual manera existe la posibilidad
de tener efectos negativos por variaciones de estado del fluido en la red de
bombeo con componentes de la red que evitan la formacién de vortices en la
entrada de las bombas, por eso se utiliza un difusor de succién, que es
simplemente una reduccion del area transversal a la entrada del sistema de
bombeo, el cual acelera el glicol y evita los problemas mecanicos antes
descritos; cabe destacar que este se selecciona con respecto al tamafio de

tuberia a utilizar (p.120).

Considerando lo anterior, se resumen las condiciones de operacion del sistema de

bombeo en la siguiente tabla:
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Tabla 7.39. Condiciones de operacién minima del sistema de bombeo

Condicién Valor
Caudal 99,44 m3/h (438 GPM)
Presion 45 mca
NPSH Succidn presurizada

Fuente: Elaboracion propia

Para seleccionar el modelo de bomba a emplear, se utiliza la informacion brindada

por el fabricante Bell & Gossett respecto a las curvas caracteristicas de las mismas.

Es importante resaltar que la escogencia de la bomba debe responder de forma

satisfactora a las condiciones de operacion minimas definidas para el sistema

hidronico, sin embargo, lo conveniente seria que la misma lo hiciera con el menor

consumo de energia y de la forma mas eficiente posible. EI modelo que mejor se

adapta a las necesidades del proyecto presenta la siguiente curva caracteristica:

€ E Series e-1510 Bell & Gossett
7. 200-
! 1 1 3AD
| | | 3550 RPM
sol 2001 50%_63%._73% Te
B ' e | 829
| g4
- |ss 7\ / e I
a5 150 N | O
Q I [ 4%
gL & S ‘ ~ 82%
3 ' — NN RN
g [ 557 A e
2 30 100 m= L — | N 73%
el ANy SN
o ! < |
—......_______h_.__‘k ] S NPSHr
B = | PN | 30HP {(Fty (M)
151 50 “\‘\\ N IEUH“ i ! 50 _ 45
§ 16HP I NPSH 10
| ——= s
ol o | | | EEER | Dato: 8/28/2012 o g
[/} 200 400 600 800 1,000 1,200 (GPM}
I 1 | | 1 | | | | I | | | | I | | | | I | | | | } | |
[ 50 50 200 250 (M'TH)

CAPACITY

Figura 7.15. Curva caracteristica bomba Bell & Gossett Series e-1510 3AD

Fuente: Elaboracion propia mediante diagrama de Bell & Gossett
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Al demarcar las condiciones de operacién del sistema en la curva caracteristica de la
bomba preseleccionada, se determina que la misma debe presentar las

caracteristicas constructivas que se detallan en la tabla 7.40.

Tabla 7.40. Seleccién del sistema de bombeo

Fabricante Bell & Gossett
Numero de serie de labomba e-1510
Numero de modelo de la bomba 3AD
Eficiencia a plena carga 78%
Velocidad 3550 rpm
Impulsor 6,5in
Potencia del motor 25 HP

Fuente: Elaboracion propia

Cabe resaltar, que se ha de instalar dos bombas de la misma capacidad en una
configuracion paralela, ya que uno de éstos cumple con la funcién de ser respaldo en

caso de presentarse un fallo en la bomba principal.
7.5.4. Camara de expansion

En el manual de ASHRAE (2016), en el tomo de Sistemas y Equipos de HVAC,
capitulo 13, define a la camara de expansion de la siguiente manera:

La cadmara de expansion, también llamado como tanque de expansion o
compresion, es empleada en sistemas térmicos e hidraulicos. En su funcién
térmica, la camara proporciona un espacio en el que el liquido incompresible
puede expandirse o desde el cual puede contraerse a medida que el liquido
experimenta cambios volumétricos debido a cambios de temperatura. Para
permitir esta expansion o contraccion, la camara de expansion proporciona un
punto de interfaz entre el fluido del sistema y un gas compresible. Por
definicion, un sistema cerrado puede tener s6lo una de dichas interfaces, por
lo tanto, un sistema disefiado para funcionar como un sistema cerrado puede

tener solo una camara de expansion (p.4).
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Para determinar el tamafio de la camara de expansion se utiliza la férmula brindada
en el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracién, capitulo 13. Esta
toma en consideracion la cantidad de refrigerante secundaria que se tiene albergado
en todo el sistema hidronico (entiéndase tuberias y equipos), asi como de las
diferencias de densidades del refrigerante a la temperatura mas baja a la que se
bombea el refrigerante hacia las unidades enfriadoras de aire y a la temperatura
maxima. El concepto de temperatura maxima puede referirse a dos escenarios
posibles: (1) la temperatura a la que retorna el propilenglicol una vez que circulé a
través de la unidad enfriadora de aire, y (2) la temperatura con que el propilenglicol
ingresa por primera vez al sistema, es decir, a una temperatura ambiente. La ventaja
del primer escenario es que se obtiene una camara de expansion de menor tamafio
respecto al segundo escenario, sin embargo, el hecho de considerar la temperatura
ambiente como temperatura maxima en el calculo, brinda la seguridad de que la
camara seleccionada pueda controlar la expansion del refrigerante secundario sin
tener incrementos elevados en la presién del sistema. Ademas, el depdsito de
expansion se dimensiona para contener un volumen residual con el refrigerante del
sistema mas un volumen de expansion y un espacio de vapor por encima del
refrigerante. Segun el mismo ASHRAE, es adecuado un espacio de vapor igual al
20% del volumen del depésito de expansion. La férmula a emplear para calcular el

volumen del depdésito se define a continuacion:

_ Vs[(p1/p2) — 1]
ETV = 1= Ry + V) (10)

Dénde:

e EVT =volumen del depésito de expansién, m3

e V. =volumen del refrigerante en el sistema, m?

e p,=densidad del refrigerante a la temperatura mas baja, kg/m?3

e p,=densidad del refrigerante a la temperatura maxima, kg/m?

e Ry =volumen residual del liquido del depdsito, expresado como fraccién.

e Vr =volumen del espacio de vapor, expresado como fraccion
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Es por ello, que para determinar el volumen del depésito hay que calcular las
variables requeridas. Como primer punto, se determina el volumen de refrigerante
contenido en todo el sistema hidronico, y para ello se considera la longitud y diametro
de las tuberias, asi como el volumen de los tubos de las unidades enfriadoras de

aire, cuyo dato es proporcionado por el fabricante.

Tabla 7.41. Volumen de refrigerante secundario en tuberias

Longitud®  Diametro Volumen

Tramo
(m) (mm) (m?)
G01 150,0 150 2,6507
G02 52,6 80 0,2644
GO03 22,8 50 0,0448
G04 10,8 80 0,0543
GO05 8,0 32 0,0064
GO06 29,2 80 0,1468
GO7 8,0 32 0,0064
GO08 20,0 80 0,1005
G09 8,0 32 0,0064
G10 20,4 65 0,0677
Gl1 8,0 32 0,0064
G12 17,6 50 0,0346
G13 17,8 32 0,0143
G14 19,0 50 0,0373
G15 6,2 150 0,1096
G16 8,0 40 0,0101
G17 37,0 150 0,6538
G18 20,8 100 0,1634
G19 8,0 50 0,0157

Fuente: Elaboracion propia

10 Esta longitud representa la totalidad del tramo, es decir, comprende las secciones correspondientes
de suministro y retorno.
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Tabla 7.42. Continuacion de la tabla 7.41

Tramo Longitud Diametro Volumen
(m) (mm) (m?)

G20 21,0 80 0,1056
G21 35,0 80 0,1759
G22 8,0 50 0,0157
G23 8,0 50 0,0157
G24 8,0 50 0,0157
G25 8,0 50 0,0157
G26 4,6 100 0,0361
G27 18,4 50 0,0361
G28 21,4 32 0,0172
G29 8,0 32 0,0064
G30 33,2 100 0,2608
G31 41,8 80 0,2101
G32 8,0 50 0,0157
G33 8,0 50 0,0157
G34 8,0 50 0,0157
G35 8,0 50 0,0157
G36 19,8 65 0,0657
G37 10,6 32 0,0085
G38 34,0 65 0,1128
G39 11,0 20 0,0035
G40 10,0 65 0,0332
G41 8,0 32 0,0064
G42 5,0 50 0,0098
G43 7.4 50 0,0145
G44 21,4 32 0,0172
G45 8,0 32 0,0064
G46 37,4 32 0,0301
Total 5,6757

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.43. Volumen de refrigerante secundario en equipos

Seccibn Cantidad Volumen Volumen

de equipos unitario (m3) total (m3)
AMC 2 0,0062 0,0124
CIR 2 0,0227 0,0454
DEP 1 0,0019 0,0019
ECV 1 0,0163 0,0163
PCO 1 0,0163 0,0163
MPE 3 0,0192 0,0576
1 0,0276 0,0276

EXP

2 0,0164 0,0328
SCU 2 0,0227 0,0454
PFR 1 0,0235 0,0235
DHU 4 0,0438 0,1752
AlC 1 0,0291 0,0291
CUA 1 0,0853 0,0853
PCA 1 0,0166 0,0166
TAE 2 0,0062 0,0124
Total 0,5978

Fuente: Elaboracion propia

Segun las tablas anteriores, el volumen total de refrigerante en el sistema hidrénico
es de 6,28 m® (equivalentes a 1 657,4 galones). En cuanto a las densidades del
propilenglicol al 30%, se tiene que a la temperatura mas baja (-5 °C) es de 1 037,89
kg/m3, mientras que para la temperatura maxima (35 °C) es de 1 021,09 kg/m3. Con
base en esta informacion, y la férmula que ASHRAE sugiere, se determina que:

_ 6,28[(1037,89/1021,09) — 1]
B 1-(0,2+0,1)

ETV =0,147 m3

En resumen, el volumen minimo de la camara de expansién es de 0,147 m3
(equivalente a 39 galones). Al revisar el catalogo del fabricante Bell & Gossett, se

tienen dos tipos de tanques de expansion: con diafragma o con vejiga. El primero es
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un tanque presurizado que contiene una membrana entre el liquido y el aire
precargado, en donde el volumen de aceptancia es menor al volumen total del
tanque. Por su parte el de vejiga contiene una bolsa a lo interno del tanque y el aire
contenido no tiene contacto con el liquido, en donde el volumen de aceptancia es
igual al tamafio del tanque. Optando por emplear un tanque de expansién con vejiga,
se determina el modelo del mismo que se requiere para el sistema en cuestion, en

donde sus principales caracteristicas se detallan en la tabla 7.44.

Tabla 7.44. Seleccién de la camara de expansion.

Fabricante Bell & Gossett
Modelo B-200
Capacidad 200 L (53 galones)

Fuente: Elaboracion propia

7.5.5. Sistema de enfriamiento de propilenglicol o “chiller”

A través de los enfriadores de aire, el propilenglicol absorbe el calor de los distintos
recintos, por lo que su temperatura aumenta, y para que éste siga suministrandose a
la temperatura requerida a la entrada de dichas unidades, es preciso que el
propilenglicol sufra un proceso de enfriamiento, por lo que el uso de un
intercambiador de calor resulta necesario, de tal forma que el propilenglicol
proveniente de las unidades enfriadoras de aire disminuya su temperatura desde
-1 °C a -5 °C. Cabe recordar, que el principio fundamental para que se dé la
transferencia de calor, es que se tengan dos sustancias interactuantes en el que
exista un diferencial de temperatura, por lo que se necesita de un fluido externo al
sistema secundario de refrigeracion que se encuentre a una temperatura inferior a la
del propilenglicol, para que pueda absorber el calor de éste ultimo. De aqui el hecho
por el cual se conectan el circuito secundario con el primario de refrigeracion, en
donde el amoniaco cumple esa funcion de enfriar al propilenglicol a través de un

intercambiador de contacto indirecto.
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Para seleccionar al chiller se debe conocer de los siguientes factores: (1) caudal de
propilenglicol, (2) temperatura de entrada y salida del propilenglicol, (3) temperatura
del amoniaco en el chiller y (4) capacidad térmica. En resumen, se requiere que el
chiller tenga la capacidad de manejar una carga térmica de 440,3 kW (125,2 TR), en
donde se hace circular 99,44 m3h (438 GPM) de propilenglicol al 30% con el fin de
reducir su temperatura de -1 °C a -5 °C, empleando amoniaco a una temperatura de
-8 °C como fluido externo para extraer dicho calor. Bajo tales consideraciones, se
determina el modelo del “chiller” requerido, en donde sus principales caracteristicas

se detallan en la tabla 7.45

Tabla 7.45. Seleccién del intercambiador de calor o “chiller”

Fabricante Frick
Modelo PLW-400-24
Temperatura de operacion -8 °C
Capacidad maxima 570,4 kKW (162,2 TR)

Temperatura de entrada del propilenglicol -1°C

Temperatura de salida del propilenglicol -5°C
Flujo volumétrico 101,2 m3/h (445,6 GPM)

Tasa de recirculacion 1,3

Fuente: Elaboracion propia

7.5.6. Accesorios

Un sistema hidronico es uno hidraulico en donde el fluido se utiliza para el
intercambio de calor como lo es en sistemas de climatizacién, y como tal, requiere de
distintos accesorios como filtros, valvulas, entre otros, con el fin de controlar y
resguardar la operatividad del sistema. Dado lo dinamico que éste resulta en cuanto
al cumplimiento con las necesidades de intercambio térmico, es necesario instalar
elementos de control y modulacion del flujo de glicol en cada seccion de la red con el

fin de mantener el equilibrio de las condiciones térmicas en los recintos.

Para cumplir con dichos requerimientos se instalan valvulas de cierre tipo globo T

piloteadas de forma eléctrica (valvula solenoide), véalvulas de balanceo, filtro y
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vélvulas globo en las tuberias que alimentan a las unidades enfriadoras. Las
primeras se utilizan para interrumpir el flujo de glicol en dichas unidades como
respuesta a la necesidad de mantener el equilibrio térmico deseado en el recinto;
siendo instaladas en las lineas de suministro de liquido refrigerante a las enfriadoras

de aire.

A través de las valvulas de balanceo se regula el flujo de glicol hacia cada unidad
enfriadora de aire de tal forma que reciba la cantidad de flujo correcta bajo cualquier
condicion de carga, sea plena o parcial. Segun ASHRAE, un sistema HVAC esta
balanceado cuando el flujo de agua, o en este caso de glicol, a través de los
intercambiadores de calor se encuentra entre un +/- 10% del disefio estipulado por el
fabricante; en nuestro caso, dichos valores se especifican en la tabla 7.34, con el
detalle de “flujo masico unitario”, sobre el cual se considera esa variacion para hacer
la seleccion en el tamafio de las valvulas de balanceo. Este aspecto resulta muy
importante ya que un sistema mal balanceado produce una distribucion de flujo
inequitativa, por lo que el rendimiento de las unidades enfriadores disminuye y por

ende, habra afectaciones en las condiciones térmicas del recinto.

En cuanto a los filtros, estos se utilizan para proteger ciertos elementos del sistema
al retener particulas soélidas que puedan afectar el funcionamiento de las valvulas.
Ademas, se instalan valvulas de globo tanto en la linea de alimentacibn como de
retorno de glicol de las unidades enfriadoras, asi como en cada extremo en donde se
tenga instalado una valvula especial, ya que éstas cumplen la funcién de ser valvulas
de servicio, que interrumpen el flujo en caso de realizar algun trabajo, ya sea en las
tuberias o0 en el mismo equipo de enfriamiento, en donde se requiera realizar el
desmontaje de algun elemento del circuito. Finalmente, se colocan valvulas de cierre
rapido tipo bola junto a la unidad enfriadora de aire, la cual cumplira la funcién de ser
una valvula de drenaje de refrigerante para cuando se requieran hacer trabajos en la
unidad enfriadora de aire. En la figura 7.16 se ilustra la manera en que se propone

instalar las valvulas y accesorios antes descritos en las unidades enfriadoras de aire.
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Figura 7.16. Instalacion de valvulas en unidades enfriadoras de aire

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

Para dimensionar el tamafio de las valvulas de balanceo se utiliza las curvas de
rendimiento brindadas por el fabricante Bell & Gossett, y para ello se necesita
conocer el caudal que se hace pasar por la enfriadora de aire. En la figura 7.17 se
muestra un ejemplo de como se selecciona la vélvula de balanceo de la unidad
enfriadora del recinto denominado como “PCO”. Para el correcto funcionamiento
térmico de dicha unidad se requiere de un flujo de propilenglicol de 2 880 kg/h,
equivalentes a aproximadamente 12,23 GPM, y si se analiza el diagrama de la
valvula de balanceo de 32 mm (1 % in), se tiene que el “Cv’! de dicha valvula para
una estrangulacién del 0% (totalmente abierta) permite modular una carga de 12,50
GPM, por lo que si se considera la variacion permitida por ASHRAE para el balanceo
del flujo respecto a la del disefio, se puede determinar que dicha vélvula es idénea
para la seccion analizada. La idea es seleccionar la vélvula mas pequefia que
permita realizar el balanceo con el menor grado de estrangulacion posible, si no es el
caso, se opta por una de mayor tamafo. El tamafio de la valvula de balanceo
depende principalmente del caudal y no del diametro de la tuberia en la que sera
instalada. Respecto a las valvulas de globo y solenoide, éstas si se seleccionaran de

acuerdo al perfil de la tuberia.

11 EL Cv o coeficiente de caudal se define como el caudal de agua a 15,5 °C (60 °F), medido en
metros clbicos por hora (m3/h), que produce una pérdida de carga de 1 bar al circular por la valvula.
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Part No. 117103 Model No. CB-11/s
Part No. 117402 Model No. CB-11/aS
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Figura 7.17. Ejemplo de seleccion de valvula de balanceo

Fuente: Elaboracion propia mediante diagrama de Bell & Gossett

En lo que corresponde al sistema de bombeo, los accesorios a instalarse son:
valvulas mariposa en ambos extremos de la bomba, filtro y reduccién excéntrica en la
succién (esto porque: (1) el diametro de la succion de la bomba es de 100 mm en
tanto que la tuberia es de 150 mm, (2) es un sistema hidraulico cerrado y (3) es
excéntrica dada las razones geométricas antes descritas), valvula “check” que impida
el retorno de liquido a la descarga en casos de parada del sistema y una valvula
“bypass” general que simule la pérdida de carga del sistema. En la figura 7.18 se
ilustra la manera en que se propone instalar las valvulas y accesorios antes descritos

en el sistema de bombeo.

A13 A14 A15

A1 A1.2
— g

Figura 7.18. Instalacién de valvulas en sistema de bombeo

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015
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En cuanto a los accesorios que se instalan cerca de la unidad de bombeo como los
gue se muestran en la figura anterior, se seleccionan de acuerdo al tamafio de las
tuberias en las que estan conectados. Sin embargo, existe una salvedad en cuanto a
la valvula de bypass se refiere. Esta valvula, que si bien constructivamente es una
vélvula de balanceo, cumple una funcionalidad distinta a la de balancear, y puede ser
instalado de forma individual, es decir, por cada manejadora de aire, o emplearse
uno de forma general (siendo el caso para este proyecto). Al ser de aplicacion
general, la misma debe simular la pérdida de carga de todo el sistema que va
conectado en paralelo al bypass, y ser capaz de manejar el flujo maximo de todo el
sistema de bombeo. Con base en dicha informacion, se calcula el CV requerido de la
valvula, y con ello, seleccionar el tamafio de la misma segun las condiciones dadas

de operacion.
Para determinar el CV de la valvula se utiliza la siguiente formula:

A (11)

N

Dénde:

e (V = coeficiente de caudal
e (Q =caudal, GPM
e AP= caida de presion, psi

e SG= gravedad especifica

En resumen, el caudal a manejar por la valvula de bypass es de 99,93 m3/h (440
GPM) y ésta debe simular una carga de 45 mca (63,96 psi). Bajo tales

consideraciones, el CV requerido de la valvula es de:

440
C(V=————==56

’63,96
/1,036
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Con la ayuda del software que brinda el fabricante Bell & Gossett como lo es System
Syzer, se determina el tamafio de la valvula bypass que se requiere segun las
condiciones de operacion y el CV que se calculd, seleccionandose para una apertura
aproximada al 20%, esto por razones de tener una buena vida util de la valvula. En la

figura 7.19 se muestra la seleccion de la valvula requerida.

= Circuit Setter RESET

() GAUGE (@ PRESET

Valve Size/Type - 3CB +
Flow 440.00 o
Head Loss ‘M;’?Oi"
Setting 25.2

fo=0pen, 40=Closed]

Figura 7.19. Seleccién de la valvula de bypass

Fuente: Elaboracion propia mediante System Syzer.

En la tabla 7.46 se detalla el tamafio y cantidad de valvulas que se requieren instalar
en las lineas de suministro y retorno de propilenglicol de las unidades enfriadoras por

seccién, asi como en el sistema de bombeo, esto segun los criterios vistos.

Tabla 7.46. Seleccién de valvulas y accesorios por cada seccion enfriada

Seccién Desighacion Cantidad Tipo de valvula Diametro
(mm)
V1.1 8 Vélvula globo 32
AMC V1.2 2 Valvula de balance 32
V1.3 2 Valvula solenoide Yy filtro 32
V2.1 8 Valvula globo 32
CIR V2.2 2 Valvula de balance 32
V2.3 2 Valvula solenoide y filtro 32
V3.1 4 Vélvula globo 20
DEP V3.2 1 Valvula de balance 20
V3.3 1 Valvula solenoide y filtro 20

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.47. Continuacion de la tabla 7.46

Seccion Designacion Cantidad Tipo de valvula Diametro
(mm)
V4.1 4 Valvula globo 32
ECV V4.2 1 Valvula de balance 32
V4.3 1 Valvula solenoide Yy filtro 32
V5.1 4 Vélvula globo 32
PCO V5.2 1 Valvula de balance 32
V5.3 1 Vélvula solenoide Yy filtro 32
V6.1 12 Vélvula globo 50
MPE V6.2 3 Valvula de balance 50
V6.3 3 Vélvula solenoide Yy filtro 50
V7.1 8 Vélvula globo 32
V7.2 2 Valvula de balance 32
Exp V7.3 2 Vélvula solenoide Yy filtro 32
V7.4 4 Vélvula globo 50
V7.5 1 Valvula de balance 50
V7.6 1 Vélvula solenoide Yy filtro 50
V8.1 8 Vélvula globo 32
SCU V8.2 2 Valvula de balance 32
V8.3 2 Valvula solenoide y filtro 32
V9.1 4 Vélvula globo 50
PFR V9.2 1 Valvula de balance 40
V9.3 1 Valvula solenoide Yy filtro 50
V10.1 16 Vélvula globo 50
DHU V10.2 4 Valvula de balance 50
V10.3 4 Valvula solenoide Yy filtro 50
V11.1 4 Valvula globo 50
AlC V11.2 1 Valvula de balance 40
V11.3 1 Valvula solenoide y filtro 50

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.48. Continuacion de la tabla 7.46

Seccion Designacion Cantidad Tipo de valvula Diametro
(mm)
V12.1 4 Vélvula globo 50
CUA V12.2 1 Valvula de balance 50
V12.3 1 Valvula solenoide Yy filtro 50
V13.1 4 Vélvula globo 40
PCA V13.2 1 Valvula de balance 40
V13.3 1 Vélvula solenoide Yy filtro 40
V14.1 8 Vélvula globo 32
TAE V14.2 2 Valvula de balance 32
V14.3 2 Vélvula solenoide Yy filtro 32
V15.1 25 Vélvula de bola (drenaje) 15
V16.1 2 Vélvula globo 80
V16.2 2 Vélvula globo 80
V16.3 2 Vélvula globo 150
V16.4 2 Vélvula globo 100
V16.5 2 Vélvula globo 65
Al 2 Vélvula mariposa 150
Al.2 2 Filtros 150
Sistema de Al3 2 Difusor excéntrico 150 x 100
Bombeo Al.4 2 Valvula check 150
Al5 2 Vélvula mariposa 150
Al.6 1 Vélvula bypass 80

Fuente: Elaboracion propia

7.6. Disefio del sistema de refrigeraciéon con amoniaco

En este apartado se trata sobre la seleccién de los evaporadores que se instalaran
en todos los recintos frios que operan a una temperatura igual o inferior a 0°C y de
como seran sus condiciones de operacion y descongelamiento, asi como del
dimensionamiento de las tuberias y accesorios necesarios para la operacion y control

de este sistema, segun las caracteristicas de disefio propuestas.
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7.6.1. Diseiio de lared de distribucion de amoniaco a evaporadores

7.6.1.1. Seleccion de evaporadores

La mayoria de los criterios utilizados para la seleccion de los enfriadores de aire con
propilenglicol como capacidad térmica, tipo de des-escarche, ubicacion de los
equipos, caudal de aire, entre otros, aplican de igual manera que para los
evaporadores con amoniaco, con la salvedad de que la sustancia refrigerante es
distinta y que existen diferentes maneras de alimentar el refrigerante en dichos
evaporadores. Segun ASHRAE, existen tres formas de alimentar los evaporadores,
siendo éstos: por expansion directa, por inundacion o por recirculacion. Dossat

(1986) define dichos métodos de la siguiente manera:

a. Expansion directa: la cantidad de liquido refrigerante que alimenta al
evaporador esta restringido de acuerdo a la cantidad que pueda ser
completamente vaporizado, de tal manera que sélo llegue vapor a la linea de
succion. Para asegurarse de tener una completa vaporizacion del refrigerante
se permite un sobrecalentamiento de 10 °F al final del evaporador, requiriendo
de un 10% al 20% de la superficie total del mismo. Este tipo de alimentacion
resulta ser el menos eficiente en comparaciéon con los demas ya que se
necesitan evaporadores de mayor area de transferencia de calor y el riesgo de
retorno de refrigerante liquido al evaporador es alto, sin embargo, el disefio de
estos es mas sencillo, su costo inicial es mas bajo, se requiere menos carga
de refrigerante y tienen menos problemas que los demas en lo que respecta al
regreso del aceite (generalmente en sistemas con refrigerantes halo-
carburos). Se prefiere su uso en sistemas cuyas temperaturas de operacion
sean mayores a los 0 °C.

b. Inundado: los evaporadores inundados trabajan con refrigerante liquido con lo
cual se llenan por completo a fin de aprovechar toda la superficie de los tubos
para tener la mayor razon posible de transferencia de calor. Se requiere de un
acumulador o colector de refrigerante al lado del evaporador para alimentarlo

mediante la gravedad. El nivel de liquido se regula mediante un control de
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flotador y, el vapor generado por la ebullicion del refrigerante en los tubos se
separa del liquido en la parte superior de dicho acumulador y se envia a la
linea de succion. Resulta ser un sistema de alta eficiencia, y puede emplearse
en aplicaciones de alta y baja temperatura. Se reduce el riesgo de retorno de
refrigerante liquido al compresor.

Recirculado o sobrealimentado: es aquel en el cual la cantidad de refrigerante
liquido en circulacion a través del evaporador ocurre con un exceso respecto a
la cantidad de refrigerante que es vaporizado en éste. Los rangos de razon de
recirculacion varian de 2 a 1 hasta 6 6 7 a 1, dependiendo de la sustancia
refrigerante empleada. Un rango de recirculacion de 3 a 1 indica que se tiene
en circulacion tres tantos de liquido circulando que pueden ser vaporizados,
en cuyo caso, que al pasar por el evaporador de regreso al acumulador, se
tienen dos partes de liquido y una parte de vapor. Resulta ser uno de los
sistemas mas eficientes que pueden ser utilizados en sistemas de alta y baja
temperatura, en donde el refrigerante es recirculado por medio de bombas o
mediante la misma presion del sistema desde un recipiente que almacena el
refrigerante a la presion del evaporador. Al igual que el inundado, se reduce el
riesgo de retorno de refrigerante liquido al compresor. Por lo general, una
razén de recirculacion apropiada para el sistema de amoniaco es de 4 a 1 si
se tiene alimentacién ascendente, mientras que de 7 a 1 si la alimentacion es

descendente.

No basta con sélo considerar el método por el cual se alimenta el refrigerante al

evaporador, sino también si el mismo se hace en la parte superior o inferior del

mismo. ASHRAE resalta las siguientes ventajas para la alimentacion superior:

® o 6o T 9

Una carga de refrigerante mas pequefia.

Posiblemente un recipiente de baja presibn mas pequefia.
La posible ausencia de una penalizacion de presion estatica.
Un mejor retorno del aceite.

Métodos de des-escarche mas simples y rapidos.
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Por su parte, las ventajas de una alimentacion inferior son:

a. Los detalles de la distribuciéon son menos criticos.
Son menos importantes las posiciones relativas de los evaporadores y de los
recipientes de baja presion.
Son mas sencillos el disefio y la implantacion del sistema.

d. Puede requerir de una menor recirculacion de refrigerante, por lo que la carga

de bombeo y la caida de presion en las lineas es menor.

Basado en las anteriores premisas, se propone realizar el disefio del circuito de
evaporadores de amoniaco utilizando alimentacion ya sea inundado o recirculado
(esto se especifica posteriormente segun las condiciones de operacion de los
equipos evaporadores), haciendo el ingreso del refrigerante liquido por la parte

inferior de dichas unidades.

Otra de las variables a determinar es la temperatura de evaporacion en los equipos,
la cual depende de la temperatura del recinto y del “DT” en el evaporador.
Generalmente, para cuartos que funcionan como camaras o tuneles, en donde se
tienen temperaturas de congelacion, la diferencia de temperatura “DT” se mantiene
por debajo de 8 °C, esto por, segin ASHRAE, razones de economia del sistemay la
frecuencia de des-escarche de las unidades, mas que por el control de la humedad
en el recinto, y que también depende de cémo se disefie el sistema de compresion.

Tabla 7.49. Temperatura de evaporacion y método de alimentacion de refrigerante para cada

evaporador segun su condicidn de operacién

Temperatura Carga ) Alimentacion
) Temperatura ) ) Cantidad Tasa de
Seccion ) evaporacion térmica ) del ) 5
aire (°C) equipos ) alimentacion

(°C) (kW) refrigerante
AVC -20 -28 7,33 2 Inundado 1
TCV -30 -40 23,65 1 Recirculado 4
TO1 -30 -40 66,34 1 Recirculado 4

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.50. Continuacion de la tabla 7.49

Temperatura Carga Alimentacion

Seccioén Terr.1peratura evaporacion térmica Cant-idad del .Tasadt?,
aire (°C) ¢0) (kW) equipos refrigerante alimentacion
T02 -30 -40 66,34 1 Recirculado 4
TO3 -30 -40 66,34 1 Recirculado 4
BOC -20 -28 39,16 2 Inundado 1
BOE 0 -8 65,30 2 Recirculado 4
CC1 0 -8 92,98 3 Recirculado 4
CcC2 0 -8 92,98 3 Recirculado 4
CCs3 0 -8 92,98 3 Recirculado 4
EVB 0 -8 27,32 1 Recirculado 4
EVR 0 -8 26,94 1 Recirculado 4

Fuente: Elaboracion propia

Al observar la informacién de la tabla 7.49, resulta importante aclarar lo que ahi se
detalla. Si bien tanto el sistema inundado como el recirculado son eficientes para
suministrar el refrigerante a los evaporadores, se opta por utilizar sistemas inundados
en aquellos equipos que trabajen con una temperatura de evaporacion de -28 °C,
esto por aspectos econdémicos y de disefio de los acumuladores de liquido, ya que en
su mayoria, los sistemas recirculados son empleados cuando se requieren alimentar
muchas unidades evaporadoras o0 se tienen altas cargas de refrigeracion. Por
ejemplo, las cargas a -28 °C suman 46,49 kW (13,22 TR), las de -40 °C suman
222,67 kW (63,30 TR), mientras que las cargas a -8 °C resultan ser de 398,50 kW
(113,31 TR), por lo que el uso de sistemas recirculados para las cargas a -28 °C
podria resultar en utilizar acumuladores muy grandes, lo cual se traduce en un sobre
disefio, en tanto que para las demas cargas, este sistema resulta idéneo. Cabe

destacar, que se utiliza un tanque inundado por cada evaporador.

Ante todo lo explicado, se seleccionan los evaporadores requeridos con la ayuda del
software GPC.AM de Guntner, en su version del afio 2015, considerando en especial

el método de alimentacion de refrigerante, es decir si es inundado o recirculado, asi
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como el tipo de desescarche, el cual es por medio de gas caliente; y después, todas
las variables que se han venido detallando a lo largo del documento.

Tabla 7.51. Modelos seleccionados de evaporadores de amoniaco segun requerimientos de

operacion.

Seccion Cantidad de Capacidad Modelo Flujo mésico

equipos unitaria (kW) unitario (kg/h)
AVC 2 3,67 AGHN 040.2F/112-H0V/30P.M 10
TCV 1 23,65 S-AGHN 050.2F/2A-HOL/12P.M 246
TO1 1 66,34 AGHN 080.2F/210-HLL/8P.M 689
TO2 1 66,34 AGHN 080.2F/210-HLL/8P.M 689
TO3 1 66,34 AGHN 080.2F/210-HLL/8P.M 689
BOC 2 19,58 S-AGHN 050.2D/312-HHL/8P.M 52
BOE 2 32,65 S-AGHN 050.2D/48-HOL/8P.M 365
CC1 3 30,99 AGHN 050.2F/312-HHL/14P.M 346
cc2 3 30,99 AGHN 050.2F/312-HHL/14P.M 346
CCs3 3 30,99 AGHN 050.2F/312-HHL/14P.M 346
EVB 1 27,32 AGHN 045.2H/27-HOL/24P.M 305
EVR 1 26,94 AGHN 050.2F/28-H2L/14P.M 301

Fuente: Elaboracion propia

En el anexo 12 se muestra una ficha técnica sobre las caracteristicas constructivas y

de operacion para una de las unidades seleccionadas.
7.6.1.2. Sistema de des-escarche en unidades evaporadoras

Como se habia mencionado, aquellas unidades que se encuentren operando en
recintos con temperaturas por debajo de los 3,3 °C necesitan del des-escarche, y
que el método mas recomendado para hacerlo es mediante gas caliente. Este
método consiste en introducir vapor proveniente de la descarga del compresor al
serpentin, con el fin de calentarla y asi desprender la escarcha que se forma tanto en

los tubos como en el depdsito de condensados, ya que si esto no se realiza, la
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eficiencia del equipo disminuye al disminuir la capacidad de transferir calor entre el
aire y el refrigerante. Ademas de realizar la funcion de des-escarche, el gas caliente
de descarga de refrigerante limpia la parte interior de la unidad. El control de este
proceso se puede hacer mediante un termostato o de forma cronometrada. Segun el
manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracion, capitulo 2, se recomienda
que el des-escarchado se realice simultineamente como maximo a un tercio de los
evaporadores del sistema, es decir, si el sistema tiene 900 kW de capacidad de
refrigeracion, la tuberia principal de suministro de gas caliente debe dimensionarse

para 300 kW de refrigeracion.

Segun Parker Hannifin Corporation (2012), el proceso de descongelamiento de los

evaporadores por gas caliente ocurre de la siguiente manera:

1. Fase de refrigeracion: el refrigerante liquido fluye a través de una valvula de
alimentacion de liquido. Parte o todo del refrigerante se vaporiza al absorber el
calor del recinto. Dicha mezcla o vapor de refrigerante sale por la valvula de
cierre de succion abierta y fluye hacia el evaporador.

2. Fase de cierre: la valvula de alimentacién de liquido se cierra. Mientras los
ventiladores contindan operando, el liquido dentro del evaporador se vaporiza
y sale a través de la valvula de parada de succion. El hecho de evacuar el
refrigerante del evaporador permite que al momento de introducir el gas
caliente a la unidad, el calor se apligue directamente a los tubos y no en
calentar el refrigerante liquido. Al final de esta etapa, los ventiladores se
detienen y la valvula de cierre de succion esta cerrada.

3. Fase de gas suave: utilizado especialmente en sistema de recirculacion de
liquidos a baja temperatura. Consiste en una valvula solenoide pequeia que
introduce gradualmente gas caliente en el serpentin, con el fin de reducir la
probabilidad de ocurrencia de dafios por choques de presion. Al final de esta
fase, la valvula de gas suave se cierra.

4. Fase de descongelamiento: el solenoide de gas caliente se abre, permitiendo

un mayor flujo de gas caliente hacia el evaporador. El gas comienza a
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condensarse ya que cede energia térmica para fundir la escarcha, mientras
que la presion a lo interno del equipo se eleva, por lo que entra en operacion
el regulador de descongelamiento. El refrigerante condensado fluye a través
del regulador y se dirige hacia un acumulador de refrigerante o a una linea de
succién protegida. Finalizado el proceso, la valvula de gas caliente se cierra.
Fase de ecualizacion: mediante la apertura de una pequefia véalvula de
ecualizacion, se reduce lentamente la presion dentro del evaporador, ya que si
esto no se realiza, produciria interrupciones del sistema.

Fase de retardo del ventilador: finalizado la ecualizacion, dicha valvula se
cierra. Por su parte, las valvulas de parada de succién y de alimentacién de
liquido se abren. El ventilado ain no entra en funcionamiento, ya que se
busca primeramente que la temperatura del evaporador disminuya con el fin
de congelar alguna gota que pueda quedar sobre la superficie del serpentin.
Continuacién del proceso de refrigeracion: pasado la fase de retardo, el
ventilador es energizado, por lo que el proceso de refrigeracion continda hasta

gue inicie el proximo ciclo de descongelacion.

Dentro de las principales valvulas requeridas para el control de este proceso estan:

a. Vélvula de parada de succion (suction stop valve): proporciona la apertura o

b.

C.

cierre de la linea de succion en el evaporador para poder realizar el des-
escarche. Tiene una pérdida de presién minima cuando esta abierta para una
refrigeracion normal.

Vélvula de alimentacion de liquido (liquid feed valve): similar al anterior, sélo
que proporciona la apertura o cierre de la linea de alimentacién de liquido
refrigerante al evaporador cuando se estd en proceso el des-escarche.
Multiples instalaciones incorporan reguladores de flujo o valvulas de
expansiéon manual para balancear el liqguido que alimenta a los evaporadores.
Vélvula de gas caliente (hot gas valve): estas valvulas se abren para admitir el

gas caliente en el serpentin para el des-escarche.
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d. Dispositivos de eliminacién de condensado: modulan el flujo de refrigerante
liquido condensado fuera del evaporador durante el des-escarche.
e. Vélvula de retencion o “check” su funcion principal es prevenir el reflujo, ya

gue solo permiten el flujo en una sola direccion.

Segun sea el tipo de alimentacion de refrigerante a los evaporadores, asi seré el
circuito disefiado para el des-escarche de dicha unidad. A través de los boletines
informativos del fabricante Parker se estudia tanto los tipos de valvula como la
instalacién de las mismas segun sea el caso, por lo que el disefio de los circuitos de
descongelamiento del proyecto se basa en la informacion que ahi se detalla. En la
figura 7.20 y figura 7.21 se muestra un esquema con la distribucion de las valvulas
en analisis segun el método de alimentacion de refrigerante. Cabe aclarar que dicho
esquema muestra un modelo basico de instalacién de valvulas, es decir, la misma
puede diferir en cuanto a la realidad del disefio, ya que no contempla valvulas de
servicio o corte, que para efectos del proyecto, si seran incluidos, tal y como se

muestran en la figura 7.22 y figura 7.23.
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[ No.{ auy. | Description | Recommended Vaive Type

1

E =R % R U]

1

Install CK-2 or CK-5

(7) (3} with arrow on valve body

Liguid Feed Solenoid with
Close-Coupled Strainer

Hand Expansicn

Valye

Liguid Shut-Off Yalve
Suction Stop Valve

Hot Gas Solenoid with
Close-Coupled Strainer
Suction Pilot Solenoid with
Close-Coupled Strainer

Liguid Pilot Sole

noid with

Close-Coupled Strainer
Defrost Relief Regulator

Equalizing Valve
Check Valve

pointing toward accumulator

SBF, Sab or SV2

Hand Expansion Valve
CK-2 or CK-5

CK-2 or CK-5

S&A or 5V2

S6M or S8F
S6M or 58F

ALAK
SBF, S4A or SV2
CK-3 or CK-4

Figura 7.20. Circuito basico de descongelamiento por gas caliente para evaporadores

inundados

Fuente: Parker Hannifin Corporation, 2012
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| No. | Qty. [ Description [ Recommended Valve Type
1 ! Liquid Feed Solenoid with S8F, SaA or SV2
Close-Coupled Strainer

2 1  CheckValve CK-4
3 1 Suction Stop Valve CK-Z or CK-5
4 1 Pilot Solenoid with _ S&N or SBF
Close-Coupled Strainer
Hot Gas Solenoid with Sah or SV2

£

Close-Coupled Strainer

6 1 Defrost Relief Regulator ALAK

7 1 Check Valve CK-4

8 1 Equalizing Valve S8F or STA

g 1 Soft Gas Valve S8F, SaA or SV2
10 1  CheckValve CK-3 or CK-4

Figura 7.21. Circuito basico de descongelamiento por gas caliente para evaporadores

sobrealimentados

Fuente: Parker Hannifin Corporation, 2012

Cabe recordar que la alimentacion de refrigerante hacia los evaporadores se hace
desde la parte inferior de los mismos, esto para ambos casos, en tanto que la

succion ocurre en la linea superior de los evaporadores, tal y como se muestra en las
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siguientes figuras, en donde la direccion del flujo se indica mediante una flecha en la

correspondiente linea.

VIS VAAd VAAE
m m
<

Figura 7.22. Circuito diseflado para descongelamiento y alimentacion de los evaporadores

inundados con sus respectivas valvulas

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

VI3 VT v7as

Figura 7.23. Circuito disefiado para descongelamiento y alimentacion de los evaporadores

sobrealimentados con sus respectivas valvulas

Fuente: Elaboraciéon propia, Autodesk AutoCAD 2015

La linea demarcada con color rojo representa el circuito por donde se hace circular el

gas caliente para el proceso de descongelamiento, en tanto que las otras lineas

139



representan el suministro y retorno del refrigerante hacia el tanque inundado o la

recirculadora, segun sea el caso.
7.6.1.3. Dimensionamiento de las tuberias

Segun el Instituto Internacional de Refrigeracion con Amoniaco (IIAR por sus siglas
en inglés), existen dos métodos por el cual se dimensionan las tuberias para
aplicaciones en general con amoniaco. Dichos métodos se explican en el “Ammonia
Refrigeration Piping Handbook” de la IIAR en su version del 2004, capitulo 1, los

cuales se resumen a continuacion:

a. Método recomendado (basado en andlisis econdmico): dicho manual
recomienda que las tuberias sean dimensionadas considerando el factor
econdémico. Dado un flujo y condicion de operacion, el tamafio éptimo de las
tuberias es aquella en donde se logra el balance entre los costos de operacion
y los costos de instalacién. La escogencia se hace considerando la capacidad
térmica que se debe alimentar a través de la tuberia. La implicacion de este
meétodo es la proyeccion a 15 afios de vida util de la red de amoniaco.

b. Método convencional (basado en la caida de presion): método en el cual el
dimensionamiento de las tuberias se realiza considerando la caida de presion

o temperatura que se pueda generar a través de éstas.

Es por ello que se utiliza el método recomendado por la IIAR para el

dimensionamiento de las tuberias, es decir, basado en el analisis econémico.

Otro aspecto a resaltar es el material y el calibre en que son seleccionadas las
tuberias. Segun el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracién, capitulo
2, debido a que el amoniaco ataca el cobre, éste no puede ser utilizado en este tipo
de sistemas de refrigeracién. Lo recomendable es que tanto las tuberias como los
accesorios sean fabricados de acero o hierro negro. El sistema de tuberias para el
amoniaco debe seguir el estdndar B31.5 de ASME y el estandar 2 de IIAR, que

establecen lo siguiente:
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Las lineas de liquido de menos de 40 mm, asi como las de 40 mm, deben
ser tuberias de acero al carbono de clase superior a 80 (SCH 80).

Las lineas de liquido de entre 50 y 150 mm, deben ser tuberias de acero al
carbono de clase superior a 40 (SCH 40).

Las lineas de liquido de entre 200 y 300 mm, deben ser tuberias de acero al
carbono de clase superior a 20 (SCH 20).

Las lineas de vapor de menos de 150 mm, asi como las de 150 mm, deben
ser tuberias de acero al carbono de clase superior a 40 (SCH 40).

Las lineas de vapor de entre 200 y 300 mm, deben ser tuberias de acero al
carbono de clase superior a 20 (SCH 20).

Todos los tubos roscados seran de clase 80 (SCH 80).

Las tuberias de acero al carbono seran estandar A53 grado A o B de ASTM,
tipo E (soldada por resistencia eléctrica) o tipo S (sin costuras); o estandar
A106 de ASTM (sin costuras), excepto donde los criterios de presion y
temperatura requieran de una especificacion mas estricta. No se permite

utilizar el estandar A53 tipo F en las tuberias de amoniaco.

Dentro de las principales tuberias que se tienen en el circuito de distribucién de

refrigerante hacia los evaporadores estan:

-~ 0o 2 0 T @

g.

Linea de liquido de evaporadores sobrealimentados.

Linea de succién humeda de evaporadores sobrealimentados.
Linea de liquido que alimenta a los tanques inundados.

Linea de succion seca de los tanques inundados.

Linea de liquido evaporadores inundados.

Linea de retorno evaporadores inundados.

Linea de gas caliente o descongelamiento.

Cada linea se dimensiona de acuerdo a la carga de refrigeracion que debe alimentar,

asi como de las condiciones de operacion, como por ejemplo, temperatura de

evaporacion o estado del refrigerante en la tuberia, segun sea el caso. Por ejemplo,

se tiene la linea de alimentacion principal de todas las unidades evaporadoras a
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-8 °C, la cual abastece 398,5 kW (113,31 TR) de energia, y que segun las tablas de
IIAR, se requiere de una tuberia de 40 mm (1 %2 in) cédula 80, tal y como se observa
en la figura 7.24. Se busca seleccionar aquella tuberia con una capacidad mayor a la
requerida, sin embargo, también se toma en cuenta evitar el sobredimensionamiento.
Una correcta seleccion de las tuberias evita tener altas caidas de presion vy
temperatura en las lineas, lo cual puede traer implicaciones negativas en la

operatividad de los equipos principales del sistema.

Tahles 1-74 to 1-15
Liguid Piping Capacities (tons and gpm)

Pipe Size (NPS)

Pipa Schaduls

¥ IHED Y ERERE REE
&0 a0 | &80 § BO fj 80 40 | 40 | L0 | 40 | 40 | 40 | 40 | 40 | Sxd
Tabla 1-7A | |
Condenger H

Drain, Open tons | 6.0 | 14.5 | 24.0 | 500 77.0 {|140 | 220 | 375 | 740 |1,320|2,030 | 4,200 | 6,950 | 11,000
Channel Fiow
Table 1-78
Condenser tons | 9.0 | 218 | 360 | 75.0f 16 [[210 | 330 | s83 |4,110| 1,980 | 3090 | 6200 [10,500018,500
Drain, Full |
Liguid Flow | |
Tabla 1-8
High Pressure | fons | 31.6 | 58.4 | 87.1 | 179 || 254 |f406 | 728 | 1160|2050 | 3,500 | 4,850 | 8,690 [14,000|20,600
Liguid Main |
Tabla 1-94
Pump gpm | 40 | 72 | 127 | 23.4f 330 ||654 | 053 | 150 | 268 | 429 | 830 | 1,130|1,810] 2,650
Discharge

Sarvice

S
]
L]
&
o«

Discharge

Tabls 1-08 1 I
Pump fons® | 153 | 294 | 511 | 942 0 133 |f264 | 384 | 604 | 1,070 1,730 | 2,540 | 4,560 | 7,280 (10,700

=10
High Precgure
Liguid toa
Single Device
Table 1-174

Pumped Liguid
Line to a Single gom | 2.2 | 4.0 | 6.7 | 120 | 18.0 | 340 | S0.0 | 800 | 141 | 227 | 335 | 595 | @60 [1.410

Device |
Table 1-178
Pumped Liguid
Line to a Single
Device

Tafaha 1-124
Pump Suction gem
Table 1-128
Pump Suction
Tabe 1-13
Defrost Relief  ponstS 107 | 108 | 330 | 59.0 | 81.0 | 154 | 220 | 230 | 524 | 918 | 1,520 | 2,300 3,620 |5,120
Line .

tons | 31.7 | 55.8 | 928 | 171 | 244 | 479 | 705 | 1,120]1,890 | 3,220 | 4,780 | 8,610 |13,800(20,300

tons® | B.B | 183 | 27.0 | 5000 | 700 | 138 | 202 | 320 | 565 | @11 |1,350 (2,380 (3860 | 5,670

2.1 4.0 6.9 [ 128 | 189 | 388 | 522 | 820 | 145 | 235 | 345 | 819 | 289 |1450

tons® | B4 | 161 | 2B0 | 516 | 729 | 144 | 210 | 331 | 583 | S4B (1,390 | 2,500 | 3,900 | 5,850

- NOTES:
a,  Circulating n=4, with -10°F liguid: for n=5, table tons*0.8; for n=3, table wons*1.33; for n=2, table tons*2,0,

Figura 7.24. Ejemplo de cémo se dimensiona la tuberia de liquido para equipo

sobrealimentado

Fuente: Elaboracion propia mediante las tablas de tuberias de IIAR
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En la tabla 7.52 y tabla 7.54 se resume sobre los diametros y calibres de las tuberias

que conforman la red de distribucion de amoniaco a las diferentes unidades

evaporadoras, empleado para ello las tablas comprendidas entre anexo 4 y anexo 8.

Tabla 7.52. Dimensionamiento de las tuberias principales y ramales de amoniaco

. y Capacidad Didmetro
Tramo Longitud (m) Funcion CH
(kW) (mm)
A01 65,45 Succién himeda -8°C 125 40
398,50
A02 65,45 Liquido bombeado -8°C 40 80
A03 14,10 Succién himeda -8°C 9298 65 40
A04 14,10 Liquido bombeado -8°C ’ 20 80
A05 1,50 Succién himeda -8°C 100 40
302,52
A06 1,50 Liquido bombeado -8°C 32 80
AO07 37,60 Succién himeda -8°C 65 30 50 40
A08 37,60 Liquido bombeado -8°C ’ 20 80
A09 3,50 Succién himeda -8°C 100 40
240,22
A10 3,50 Liquido bombeado -8°C 32 80
A1l 12,10 Succién himeda -8°C 9298 65 40
Al2 12,10 Liguido bombeado -8°C ’ 20 80
A13 7,70 Succion humeda -8°C 80 40
_ 147,24
Al4 7,70 Liquido bombeado -8°C 25 80
A15 12,10 Succion himeda -8°C 9298 65 40
Al6 12,10 Liguido bombeado -8°C ’ 20 80
Al17 52,20 Succion himeda -8°C 5426 50 40
A18 52,20 Liquido bombeado -8°C ’ 20 80
A19 65,20 Succion seca -28°C 46.49 50 40
A20 65,20 Liquido sub-enfriado a alta presion ’ 15 80
A21 32,80 Succion seca -28°C 39 16 40 80
A22 32,80 Liquido sub-enfriado a alta presion ’ 15 80
A23 68,10 Succion seca -28°C 733 25 80
A24 68,10 Liquido a sub-enfriado alta presion ’ 15 80

Fuente: Elaboracion propia

143



Tabla 7.53. Continuacion de la tabla 7.52

Tramo Longitud (m) Funcion Capacidad Diametro CH
(kW) (mm)
A25 119,70 Succion humeda -40°C 125 40
A26 119,70 Liquido bombeado -40°C 222,07 32 80
A27 46,10 Succion himeda -40°C 125 40
A28 46,10 Liquido bombeado -40°C 199,02 32 80
A29 6,30 Succion himeda -40°C 100 40
A30 6,30 Liquido bombeado -40°C 192,68 25 80
A31 6,30 Succion himeda -40°C 80 40
A32 6,30 Liquido bombeado -40°C 06,34 20 80
HGO1 56,00 Descongelamiento 222,56 50 40
HGO02 15,30 Descongelamiento 30,99 20 40
HGO03 3,80 Descongelamiento 191,56 50 40
HG04 31,85 Descongelamiento 19,58 20 40
HGO05 2,50 Descongelamiento 178,51 50 40
HGO06 35,00 Descongelamiento 32,65 20 40
HGO7 2,50 Descongelamiento 156,74 50 40
HGO08 15,30 Descongelamiento 30,99 20 40
HGO09 7,70 Descongelamiento 125,75 40 40
HG10 15,30 Descongelamiento 30,99 20 40
HG11 25,00 Descongelamiento 94,76 32 40
HG12 21,00 Descongelamiento 27,13 20 40
HG13 8,10 Descongelamiento 76,67 32 40
HG14 11,00 Descongelamiento 68,79 32 40
HG15 22,00 Descongelamiento 3,67 15 40
HG16 35,00 Descongelamiento 66,34 32 40
HG17 6,30 Descongelamiento 66,35 32 40
HG18 6,30 Descongelamiento 66,34 32 40

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.54. Dimensionamiento de las tuberias de amoniaco por equipo

Equipo(s) Longitud® (m) Funcion Cf':lpa'cidad Diametro CH
unitaria (kW) (mm)
5,00 Succién himeda -8°C 40 80
El 5,00 Liquido bombeado -8°C 30,99 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succién himeda -8°C 40 80
E2 5,00 Liquido bombeado -8°C 30,99 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succion himeda -8°C 40 80
E3 5,00 Liquido bombeado -8°C 30,99 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
2,50 Succion tanque inundado 32 80
3,00 Liquido tanque inundado 15 80
E4 4,00 Canal de retorno evaporador 19,58 50 40
5,00 Canal de liquido evaporador 40 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succion himeda -8°C 40 80
E5 5,00 Liquido bombeado -8°C 32,65 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succion himeda -8°C 32 80
E6 5,00 Liquido bombeado -8°C 27,32 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succion himeda -8°C 32 80
E7 5,00 Liquido bombeado -8°C 26,94 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40
5,00 Succion himeda -40°C 50 40
E8 5,00 Liquido bombeado -40°C 23,65 15 80
9,00 Descongelamiento 20 40

Fuente: Elaboracion propia

12 | ongitud correspondiente al largo de tuberia para cada equipo. En dado caso como en E1, que al
ser 3 equipos, entonces la longitud total resulta de la multiplicacién por 3 del dato en tabla.
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Tabla 7.55. Continuacion de la tabla 7.54

Equipo(s) Longitud®® (m) Funcion Cf':lpa'cidad Diametro SCH
unitaria (kW) (mm)
2,50 Succién tanque inundado 25 80
3,00 Liquido tanque inundado 15 80
E9 4,00 Canal de retorno evaporador 3,67 32 80
5,00 Canal de liquido evaporador 32 80
9,00 Descongelamiento 15 40
5,00 Succién himeda -40°C 80 40
E10 5,00 Ligquido bombeado -40°C 66,34 20 80
9,00 Descongelamiento 32 40
5,00 Succién himeda -40°C 80 40
Ell 5,00 Liquido bombeado -40°C 66,34 20 80
9,00 Descongelamiento 32 40
5,00 Succién himeda -40°C 80 40
E12 5,00 Liquido bombeado -40°C 66,34 20 80
9,00 Descongelamiento 32 40

Fuente: Elaboracion propia

7.6.1.4. Seleccién de tanques inundados

Como se describié en secciones anteriores, aquellos evaporadores en donde la
temperatura de evaporacion es de -28 °C seran alimentados de forma inundada.
Para ello, se necesita de un depdsito de liquido situado junto a cada unidad o
conjunto de unidades evaporadoras. Segun el manual de ASHRAE (2010), en su
tomo de Refrigeracién, capitulo 14, para garantizar el flujo por gravedad del
refrigerante e inundar completamente la superficie interna del serpentin, el nivel de
liquido en el tanque debe estar a la misma altura que la parte superior de la bateria.
El dimensionamiento del tanque depende de los siguientes factores: (1) carga

térmica, (2) temperatura de operacibn o evaporacion, (3) temperatura de

13 L ongitud correspondiente al largo de tuberia para cada equipo. En dado caso como en E1, que al
ser 3 equipos, entonces la longitud total resulta de la multiplicacion por 3 del dato en tabla.
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alimentacion de liquido y (4) flujo méximo de refrigerante. Para todos los casos, la
temperatura de operacion es de -28 °C, en tanto que la temperatura de alimentacion
del liquido al tanque es de aproximadamente -6,66 °C, esto porque dicho liquido
sufre un proceso de sub-enfriamiento a través de uno de los equipos ubicado en
casa de maquinas (aspecto que mas adelante se profundiza). En la tabla 7.56 se
detalla las prestaciones que ofrece uno de los modelos de tanque inundado que
ofrece Frick, con el cual se busca determinar si cumple con los requerimientos de

funcionamiento de cada evaporador.

Tabla 7.56. Seleccién de tanques inundados

Carga Flujo Capacidad Flujo
] Cantidad  térmica del masico . maxima masico
Seccion ) Fabricante Modelo )
tanques  evaporador requerido del tanque  maximo
(kW) (kg/h) (kW) (kg/h)
AVC 2 3,67 10 HSDS
Frick 46,77 133,36
BOC 2 19,58 52 12-48

Fuente: Elaboracion propia

Los datos que se muestran en la tabla anterior corresponden al modelo de menor
capacidad que ofrece dicho fabricante, por lo tanto, el tanque inundado modelo
HSDS 12-48 cumple con los requerimientos de operacion de todos los evaporadores

que operan a una temperatura de evaporacion de -28 °C.

Dicho tanque, ademas de acumular el liquido que alimenta al evaporador, también se
encarga de separar las particulas de vapor de las de liquido de la mezcla humeda
proveniente del evaporador, en el que dicho vapor es succionado a través de la
tuberia que se encuentra en la parte superior del tanque y trasegado hacia el sistema

de compresion, tal como se muestra en la siguiente figura.

147



Figura 7.25. Diagrama de conexion del tanque inundado y sus valvulas

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

7.6.1.5. Accesorios

Similar al caso del sistema con propilenglicol, el uso de valvulas y accesorios de
control permiten regular el funcionamiento de los equipos a través de la modulacion
en la alimentacion de refrigerante, de tal forma que estos operen de acuerdo a las
especificaciones de disefio del sistema, asi como de controlar el proceso de des-
escarche del evaporador. La seleccion del tamafio de la valvula obedece a las
condiciones a las que debe operar, para lo cual se obtiene un valor de CV
(coeficiente de flujo), el cual debe coincidir con el valor caracteristico de CV de cada
valvula segun el fabricante. A través de un software de seleccién de valvulas de
Parker se determina el tamafio de las véalvulas de control de flujo segun el CV
requerido para la aplicacion, en tanto que las valvulas de cierre se dimensionan de

acuerdo al perfil de la tuberia.

Cada valvula cumple una funcién especifica segun el subsistema en el que fue
instalado, es decir si es inundado o recirculado o bien si pertenece el circuito de
descongelado. A continuacion se resume sobre la funcionalidad de las mismas segun

el sub-sistema:
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a. Recirculado:

Las valvulas globo se utilizan para el corte del flujo de refrigerante
dada la posible necesidad de realizar trabajos en las tuberias o en el
propio evaporador.

La valvula solenoide se emplea para interrumpir el flujo de
refrigerante hacia los evaporadores como respuesta a la necesidad
de mantener el equilibrio térmico.

La valvula check evita el retorno de refrigerante liquido.

Para este caso, la valvula de expansién manual cumple con una
funcién similar a la de la valvula de balance que se encuentran
instaladas en las manejadoras de aire, es decir, controlan la
alimentacion de refrigerante.

En lo que respecta a las valvulas empleadas para el des-escarche,

sus funciones ya fueron descritas en la seccion correspondiente.

b. Inundado:

Tanto las véalvulas globo como las valvulas solenoide cumplen las
mismas funciones que las especificadas en los evaporadores con
alimentacion recirculado, ademas de controlar el nivel de refrigerante
en los tanques.

En cuanto a la vélvula de expansion, esta si presenta una diferencia
respecto al sub-sistema anterior. Ademas de controlar la
alimentacion de refrigerante que entra al tanque inundado, ésta se
encarga de expandir el liquido sub-enfriado que proviene a alta
presion y llevarlo a una temperatura de -28 °C, la cual viene siendo la
condicion de operacion de los tanques.

De igual manera, las vélvulas utilizadas para el des-escarche

cumplen con las funciones que anteriormente se detallaron.
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En la figura 7.22, figura 7.23 y figura 7.25 se indica el tipo y ubicacion de las vélvulas
requeridas en cada una de las tuberias de amoniaco segun la funcion que ésta
tenga, por ello, en la tabla 7.57 se especifica el tamafio de cada valvula para cada

una de las lineas disenadas.

Tabla 7.57. Seleccion de véalvulas y accesorios en la red de distribucién de amoniaco

. - . - . . . Diametro
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo I(mm)
Succidn .
. V11 3 Valvula globo -- 40
hameda
V1.2 6 Valvula globo -- 15
_ 5 V13 3 Valvula §olen0|de y S8E 15
Alimentacion filtro
liquido V1.4 3 Valvula check CK-4 15
VL5 3 Valvula expansion B 15
manual
VL6 3 Vélvula de p:arada CK-2 32
de succion
El V17 3 Vélvula golenmde y S8R 15
filtro
V18 3 VaIvuIa} soleno.lde SAAD 20
gas caliente y filtro
Descongelado V19 3 Regulador de AAAK 20
' descongelado
V1.10 3 Valvula check CK-4 20
V1.11 3 valvula de S7A 20
ecualizacion
V1.12 3 Vélvula check CK-4 20
V1.13 24 Valvula globo -- 20
suecion V2.1 3 Vélvula globo - 40
himeda
V2.2 6 Valvula globo -- 15
E2 _ 5 V2.3 3 Vélvula _solenmde y S8E 15
Alimentacién filtro
liquido V2.4 3 Valvula check CK-4 15
V2.5 3 Vélvula expansion B 15
manual

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.58. Continuacion de la tabla 7.57

. L . - . . . Diamet
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo |?r;1‘1n(:)ro
V2.6 3 Vélvula de ;_)’arada CK-2 32
de succion

V2.7 3 Vélvula golenmde y S8F 15

filtro
V238 3 VaIvng soleno.lde SAAD 20

gas caliente y filtro
E2  Descongelado V2.9 3 Regulador de AAAK 20
’ descongelado
V2.10 3 Vélvula check CK-4 20
v2.11 3 Valvula de S7A 20
ecualizacion
V2.12 3 Vélvula check CK-4 20
V2.13 24 Valvula globo -- 20
Sycmon V3.1 3 Valvula globo -- 40
hameda

V3.2 6 Valvula globo -- 15
_ 5 V3.3 3 Vélvula golenmde y S8R 15

Alimentacién filtro
liquido V3.4 3 Valvula check CK-4 15
V3.5 3 Valvula expansion B 15

manual
V3.6 3 Valvula de pfarada CK-2 32
de succion

E3 V3.7 3 Vélvula §olen0|de y S8F 15

filtro
V3.8 3 VaIvuIa} soleno.lde SAAD 20

gas caliente y filtro
Descongelado V3.9 3 Regulador de AAAK 20
descongelado
V3.10 3 Vélvula check CK-4 20
V3.1 3 valvula de S7A 20
ecualizacion

V3.12 3 Vélvula check CK-4 20
Vv3.13 24 Valvula globo 20

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.59. Continuacion de la tabla 7.57

. - . - . . . Diametro
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo I(mm)
V4.1 4 Valvula globo - 15
Suministro 2 i
um V4.2 5 Vélvula golenmde y S8R 15
liquido al filtro
tanque 4
q Va3 2 valvula de - 15
expansion manual
Succién seca V4.4 2 Valvula globo - 32
Retorno V4.5 2 Vélvula globo - 50
liquido
Alimentacion V4.6 2 Valvula globo - 40
evaporador
Valvula de cierre
V4.7 2 .. CK-2 40
liquido
V4.8 5 Vélvula de pfe\rada CK-2 50
E4 de succion
Vélvula solenoide
V4.9 2 . . Sv2 15
gas caliente y filtro
V4.10 5 Valvulz_a’soler]mde S8E 15
succion y filtro
Descongelado V411 5 VaI,vuI_a sole_n0|de S8F 15
liquido y filtro
V4.12 2 Regulador de A4AK 20
descongelado
V4.13 2 Valvula de S8F 15
ecualizacion
V4.14 2 Vélvula check CK-4 20
V4.15 20 Valvula globo -- 20
V4.16 4 Valvula alivio SR1 15
SEJCCIOH V5.1 2 Valvula globo -- 40
hameda
V5.2 4 Valvula globo -- 15
= . 5 V5.3 2 Valvula solenoidey g 15
Alimentacién filtro
liquido V5.4 2 Vélvula check CK-4 15
V5.5 5 Valvula expansion B 15

manual

Fuente: Elaboracion propia

152



Tabla 7.60. Continuacion de la tabla 7.57

. - . - . . . Diametro
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo I(mm)
V5.6 5 Vélvula de ;_)’arada CK-2 32
de succion

V5.7 5 Vélvula golenmde y S8F 15

filtro
V5.8 5 VaIvng soleno.lde SAAD 20

gas caliente y filtro
E5  Descongelado V5.9 5 Regulador de AAAK 20
’ descongelado
V5.10 2 Vélvula check CK-4 20
V5.1 2 Valvula de S7A 20
ecualizacion
V5.12 2 Vélvula check CK-4 20
V5.13 16 Valvula globo -- 20
succion V6.1 1 Valvula globo . 32
hameda

V6.2 2 Valvula globo -- 15
_ 5 V6.3 1 Vélvula golenmde y S8R 15

Alimentacion filtro
liquido V6.4 1 Valvula check CK-4 15
V6.5 1 Valvula expansion B 15

manual
V6.6 1 Vélvula de pfarada CK-2 32
de succion

E6 V6.7 1 Vélvula §olen0|de y S8F 15

filtro
V6.8 1 VaIvuIa} soleno.lde SAAD 20

gas caliente y filtro
Descongelado V6.9 1 Regulador de AAAK 20
descongelado
V6.10 1 Vélvula check CK-4 20
V6.11 1 valvula de S7A 20
ecualizacion
V6.12 1 Vélvula check CK-4 20
V6.13 8 Valvula globo - 20
E7 Succion V7.1 1 Valvula globo - 32
hameda

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.61. Continuacion de la tabla 7.57

. - . - . . Diametro
Equipo Seccion Designacion Tipo de valvula Modelo I(mm)

V7.2 Valvula globo -- 15
. 5 V73 Vélvula golenmde y S8R 15

Alimentacién filtro
liquido V7.4 Valvula check CK-4 15
V75 Valvula expansion 3 15

manual
V76 Vélvula de pf:\rada CK-2 32
de succion

V7.7 Vélvula golenmde y S8R 15

E7 filtro
V7.8 VaIvuIa_1 soleno_lde SAAD 20

gas caliente vy filtro
Descongelado V7.9 Regulador de AAAK 20
’ descongelado
V7.10 Vélvula check CK-4 20
v7.11 Valvula de S7A 20
ecualizacion
V7.12 Valvula check CK-4 20
V7.13 Valvula globo -- 20
suceion V8.1 Valvula globo - 50
hameda

V8.2 Valvula globo -- 15
. 5 V8.3 Vélvula golenmde y S8R 15

Alimentacién filtro
liquido v8.4 Vélvula check CK-4 15
V8.5 Valvula expansion B 15

manual
E8 :
V8.6 Vélvula de pfa\rada CK-2 40
de succion

V8.7 Vélvula §olen0|de y S8F 15

filtro
Descongelado V8.8 Valvulall soleno.lde SAAD 20

gas caliente y filtro
V8.9 Regulador de A4AK 20
descongelado

V8.10 Vélvula check CK-4 20

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.62. Continuacion de la tabla 7.57

. L . ., . . , Diamet
Equipo Seccion Designhacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo |?r;1‘1n(:)ro
v8.11 1 Valvula de S7A 20
ecualizacion
E8  Descongelado V8.12 1 Valvula check CK-4 20
Vv8.13 8 Valvula globo - 20
Vo.1 4 Valvula globo -- 15
Suministro Valvula solenoide y
liquido al Vo2 2 filtro S8F 15
tanque 4
g Vo3 2 Valula de ; 15
expansion manual
Succion seca V9.4 2 Valvula globo -- 25
R’eto_rno V9.5 2 Valvula globo -- 32
liquido
Alimentacion V9.6 2 Valvula globo -- 32
evaporador
Valvula de cierre
V9.7 2 .. CK-2 32
liquido
Vo8 5 Valvula de r_)f':\rada CK-2 32
E9 de succion
Valvula solenoide
V9.9 2 i , Sv2 15
gas caliente vy filtro
V9.10 5 Valvulg,solepmde S8R 15
succion y filtro
' liquido vy filtro
V9.12 2 Regulador de A4AK 20
descongelado
V9.13 2 Valula de S8F 15
ecualizacion
V9.14 2 Valvula check CK-4 15
V9.15 20 Valvula globo - 15
V9.16 4 Valvula alivio SR1 15
SE‘CC'O” V10.1 1 Valvula globo - 80
himeda
E10 . L V10.2 2 Valvula globo - 20
Alimentacion Valvul I i
liquido V10.3 1 alvuia solenoide y - g 15

filtro

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.63. Continuacion de la tabla 7.57

- . - . . . Diametro
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo I(mm)
. L V10.4 1 Vélvula check CK-4 20
Alimentacién Valvul —
liquido V105 1 alvula expansion 3 20
manual
V10.6 1 Vélvula de p,arada CK-2 65
de succion
Valvula solenoide y
V10.7 1 . S8F 15
filtro
Valvula solenoide
. . . 4AD 2
E10 vios 1 gas caliente y filtro S >
Descongelado  y/10.9 1 Regulador de A4AK 25
descongelado
V10.10 1 Valvula check CK-4 32
alvul
Vv10.11 1 Valvula de S7A 20
ecualizacion
V10.12 1 Valvula check CK-4 32
V10.13 8 Valvula globo -- 32
Syccmn V11.1 1 Valvula globo -- 80
hameda
V11.2 2 Valvula globo -- 20
. 5 V113 1 Vélvula golenmde y S8R 15
Alimentacién filtro
liquido V11.4 1 Valvula check CK-4 20
V115 1 Valvula expansion B 20
manual
Valvul
V116 1 alvula de parada ¢ ) 65
de succion
E11l V117 1 Vélvula §olen0|de y S8F 15
filtro
V118 1 VaIvuIa} soleno.lde SAAD o5
gas caliente y filtro
Descongelado V11.9 1 Regulador de AGAK 25
descongelado
V11.10 1 Valvula check CK-4 32
alvul
V1111 1 valvula de S7A 20
ecualizacion
V11.12 1 Valvula check CK-4 32
V11.13 8 Valvula globo - 32

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.64. Continuacion de la tabla 7.57

. - . . . . . Diametro
Equipo Seccion Designacion  Cantidad Tipo de valvula Modelo I(mm)
succion vi2.1 1 Vélvula globo - 80
himeda
V12.2 2 Valvula globo - 20
. 5 V123 1 Vélvula golenmde y S8R 15
Alimentacién filtro
liquido V12.4 1 Vélvula check CK-4 20
V125 1 Valvula expansion B 20
manual
V126 1 valvula de parada oy 65
de succion
E12 V127 1 Vélvula solenoide y S8F 15

filtro

V12.8 1 VaIvuIa} solenollde SAAD 25
gas caliente y filtro

Descongelado  y/12.9 1 Regulador de A4AK 25
' descongelado
V12.10 1 Valvula check CK-4 32
V12.11 1 Valvula de S7A 20
ecualizacion
V12.12 1 Valvula check CK-4 32
V12.13 8 Valvula globo -- 32

Fuente: Elaboracion propia

7.6.2. Disefo del cuarto de maquinas

Hasta el momento se ha desarrollado lo correspondiente a las etapas de evaporacion
y expansion en el ciclo de refrigeracién por compresién del vapor. Para completar
dicho ciclo, se requieren de los procesos de compresion y condensacion, en el que a
través de una serie de equipos ésta pueda llevarse a cabo. Dichos equipos, como lo
son los compresores, condensadores, recirculadoras, tanques, entre otros (segun
sea el caso) se instalan en un recinto exclusivo para albergar todos estos elementos,

en lo que comunmente se denomina como cuarto de maquinas.
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En las siguientes secciones se definen esos equipos requeridos y como han de
interconectarse, para asi culminar con el proceso principal de refrigeracion por

compresion.
7.6.2.1. Sistema de compresion

Dentro de los compresores existentes para aplicaciones de refrigeraciéon con

amoniaco se encuentran los siguientes:

a. Alternativos.
b. Rotativos de paletas.
c. Rotativos de tornillo.

Segun el manual de ASHRAE (2010), en su tomo de Refrigeracion, capitulo 2, el
compresor alternativo es por lo general el mas utilizado en sistemas pequefios de
refrigeracion, aproximadamente menores a 75 kW de carga de enfriamiento, ya sea
en una configuracion de simple o doble etapa, en tanto que el compresor de tornillo
resulta ser empleado en sistemas con cargas de enfriamiento superiores a los
75 kW, de igual manera en una configuracion de simple o doble etapa. Tanto los
compresores rotativos de paletas como los de tornillo se utilizan frecuentemente en
etapas de baja presion, donde se necesita mover grandes volimenes de gas, y en
donde los sistemas de compresion alternativos de etapa simple estan generalmente
limitados a presiones de aspiracion de entre 35 y 70 kPa (manométricos). Por su
parte, en la etapa de alta presion, se pueden utilizar compresores alternativos o de
tornillo. Es importante resaltar, que el disefio de un sistema de compresion no se
limita a utilizar un Ganico tipo de compresor, es decir, se pueden utilizar

combinaciones de compresores en sistemas de multiples etapas.

En dicho capitulo se sugiere que, cuando se selecciona un determinado compresor,

se consideraren los siguientes aspectos:

a. Tamafio del sistema y requisitos de capacidad.
b. Ubicacion del equipo, es decir, si ha de estar en interiores o al aire libre, sobre

suelo o en cubierta.
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Ruido producido por el equipo.
Funcionamiento a carga parcial o total.

Funcionamiento de acuerdo a las condiciones atmosféricas.

=~ ® 2 o

Tiempo de puesto a régimen necesario para reducir la temperatura a las

condiciones deseadas para el funcionamiento inicial o normal.

Ademas, segun una publicaciéon hecha por el IIAR en el afio 2010 sobre una
comparacion entre sistemas de compresion de simple y doble etapa, resalta que
existen una serie de limitaciones en cuanto a la operatividad de los compresores
reciprocantes en sistemas de una sola etapa de compresion, como por ejemplo el
hecho de que dicho compresor presenta una relacion de compresion maxima de 8 a
1, asi como el comportamiento que adquiere el amoniaco durante la compresién, en
el que se tiene un sobrecalentamiento del gas en la descarga, lo cual degrada de
manera mas rapida el aceite mineral al igual que deteriora los materiales internos de
los compresores. Es por ello que con el desarrollo de los compresores de tornillo con
inyeccion de aceite, se solucionan las limitantes que presentan los compresores
reciprocantes, ya que se pueden alcanzar relaciones de compresion de hasta 20 a 1
para una sola etapa de compresion.

Para este proyecto, se requiere elevar la presion en el amoniaco desde una
temperatura de -40 °C hasta 35 °C, cuyas presiones serian de 71,72 kPa y 1 350,76
kPa respectivamente, dando como resultado una relacion de compresion de 18,83, lo
cual seria imposible de lograr a través de una sola etapa de compresién mediante un
compresor reciprocante, mas no con un compresor de tornillo. Sin embargo, el
manejar una sola etapa de compresién puede traducirse en altos esfuerzos
mecanicos en las partes moviles del compresor, asi como en la reduccion de la
eficiencia operacional del mismo. Es por ello que surge la interrogante de si se quiere

emplear un sistema de simple o doble etapa de compresion.

Segun la misma publicacion de la IIAR, se tienen una serie de consideraciones para
seleccionar el sistema adecuado de compresion. Entre ellas se pueden mencionar

las siguientes:
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a. Tipo de carga térmica: implica conocer el sistema para el cual el sistema de
refrigeracion da servicio, es decir, qué tan critico resulta para el proceso el que
se presente una falla en los compresores y se tenga una parada de
produccion.

b. Costo inicial del sistema.

c. Costos de operacion.

d. Flexibilidad en la operacion: resulta ser que los sistemas de doble etapa de
compresion son menos flexibles que los de etapa sencilla, sin embargo, para
contrarrestar esta desventaja, se sugiere instalar un compresor “swing”, el cual
puede operar como compresor “booster” (baja etapa) o como compresor de

alta etapa.

Tanto ASHRAE como IIAR recomiendan, que se debe considerar sistemas de doble
etapa de compresion si la temperatura de evaporacion minima del sistema a
considerar es menor a -32 °C, ya que resulta poco econdmico si se realiza con una
compresion de etapa simple. Como es el caso del proyecto en cuestion, la
temperatura de evaporacion a considerar es de -40 °C, por lo que la idea de disefiar

el sistema de compresién como uno de doble etapa toma fuerza.

Un sistema de doble etapa se compone basicamente de un compresor a baja presion
o “booster” y otro a alta presidén, para lo cual se tiene una fase intermedia entre
ambos compresores, esto porque las condiciones de descarga del compresor
“booster” corresponde a las de succion del compresor de alta presion. Esa fase
intermedia es ocupada por un tanque de presion intermedia o intercooler, el cual
mantiene un cierto nivel de liquido y es donde descarga el compresor “booster”. Este
recipiente puede cumplir con dos funciones: (1) retirar el sobrecalentamiento del gas
proveniente de la primera etapa de compresion por contacto directo con el
refrigerante liquido y (2) ser un acumulador de succién para aquellos evaporadores
que operan a temperaturas intermedias. Es entonces que, el compresor “booster”
succiona de los evaporadores que trabajan a baja temperatura y descarga en el

intercooler, en tanto que el compresor de alta presion succiona del intercooler y
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descarga hacia los condensadores. Este tipo de sistema presenta multiples ventajas
como: reducir la relacion de compresion, requiere de menos energia, tiene costos de
funcionamiento menores, el liquido que se sub-enfria sucesivamente en cada etapa
de compresién incrementa la eficiencia del funcionamiento del sistema en general; no
obstante, puede tener un costo inicial de equipos mas elevados en comparacion con

un sistema de etapa simple de compresion.

Teniendo en cuenta que la descarga de un compresor resulta ser la succion del
siguiente, es trascendental definir esa presion intermedia a la que debe trabajar los
sistemas de doble etapa de compresion, esto con el objetivo de minimizar el
consumo total de potencia del sistema. Dicha presién intermedia, que es a la cual se
encuentra el tanque de presién intermedia o intercooler, se determina de la siguiente

manera:

Pipe = \/Psucc,abs X Pdesc,abs (12)
Doénde:

e Py, = presion intermedia
®  Pouccaps = Presion de succion absoluta

* Puescaps= Presion de descarga o condensacion absoluta

Para este proyecto en especifico, la presion de succion absoluta corresponde a
71,72 kPa para una temperatura de -40 °C, en tanto que la presion de condensacion
absoluta es de 1 350,76 kPa para una temperatura de 35 °C. Por lo tanto, la presién

intermedia 6ptima del sistema resulta ser de:

Pine =+ 71,72 kPa x 1 350,76 kPa = 311,25 kPa

Para una presion de 311,25 kPa en el amoniaco se requiere que éste se encuentre a
una temperatura de aproximadamente -8 °C. Por lo tanto, lo 6ptimo para el sistema
que se estad disefiando es que el compresor de baja presidon succione a una

temperatura de -40 °C y descargue hacia el intercooler a una temperatura de -8°C;
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en tanto que el compresor de alta presion succione a dicha temperatura y descargue
a 35°C como condicién de condensacion.

Ahora que se han detallado muchos aspectos sobre los criterios para seleccionar el
tipo de sistema de compresion, es momento de adaptarlo a las condiciones que se
tienen para el proyecto. Considerando el hecho de que se tendria una alta relacion
de compresion para un uUnico compresor, tal y como se calculé previamente, asi
como los beneficios que otorga el sistema de doble etapa de compresion, es por ello
que se opta por plantear el disefio del sistema de compresion basado en esta

configuracion.

Respecto al tipo de compresor a emplear, hay ciertos aspectos que deben ser
analizados. Por un aspecto de eficiencia energética, se tienen que agrupar las cargas
de evaporacién por niveles de temperatura, ya que segun Mora (2017), la potencia
eléctrica necesaria para extraer una tonelada de refrigeracion seria éptimamente
utilizada. Es por ello, que las cargas térmicas calculadas en secciones pasadas
fueron agrupadas de acuerdo tanto por la sustancia refrigerante a emplear como por
las condiciones de evaporacién y ciclos de operacion de los espacios refrigerados,
previendo inclusive la configuracién que podria tener el sistema de compresion. Es
por ello, que se toma la decision de disponer de al menos un compresor para cada
agrupacion de cargas, con tal de independizar las cargas de enfriamiento. En este
caso, se tienen tres niveles de temperatura de evaporacion: -40 °C, -28 °C y -8 °C,
por lo que se estaria requiriendo de al menos un compresor para cada temperatura.
Ya que el sistema se esta definiendo como de doble etapa de compresion, se
propone que las temperaturas de -40 °C y -28 °C sean tratadas como de baja
presion, en tanto que la de -8 °C como de alta presion, aprovechando la condicion de
ser la presién intermedia 6ptima que debe tener el sistema de refrigeracion. Teniendo
en cuenta las condiciones de operacién, es gue se eligen los tipos de compresores

requeridos:

a. Para las cargas a -40 °C: la capacidad minima a manejar por el compresor es

de 222,65 kW (63,32 TR), en donde la presion de aspiracibn mandémetrica es
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de -28,86 kPa y el indice de compresion es de 4,38, por lo que un compresor
de tornillo resulta idoneo.

Para las cargas a -28 °C: la capacidad minima a manejar por el compresor es
de 46,49 kW (13,2 TR) y su relacion de compresion es de 2,39.
Preliminarmente se podria considerar un compresor reciprocante, sin
embargo, al analizar la presion de aspiracibn mandmetrica, el cual es de 31,14
kPa, y considerando lo que define ASHRAE, lo mejor seria emplear un
compresor de tornillo.

Para las cargas a -8 °C: la carga minima a manejar por el compresor a alta
presion corresponde a la totalidad del sistema mas los calores de rechazo de
los compresores a baja presion, siendo preliminarmente de 1 107,81 kW (315
TR); se tiene una relacion de compresion de 4,28, por lo que el uso de un
compresor de tornillo estaria mas que justificado.

Existe un compresor adicional que se utiliza como respaldo para el sistema, y
que es conocido como “swing”, el cual mediante un juego de valvulas,
succiona a -40 °C, -28 °C 6 -8°C, y descarga a -8 °C 0 35 °C, esto porque
tiene la potestad de cumplir con las funciones de alguno de los restantes
compresores en caso de que se presente alguna falla en éstos. Y al igual que

los demas, serd un compresor de tornillo.

En resumen, el sistema de compresion a emplear seria de doble etapa, y utilizando

compresores de tornillo. Entonces, para seleccionar los compresores es necesario

conocer: (1) capacidad térmica, (2) temperatura de succion, (3) temperatura de

descarga y (4) calor de rechazo de los compresores, especialmente en sistemas de

doble etapa de compresién. La escogencia de los mismos se realiz6 empleado el

software Coolware de Johnson Controls, basado en los factores que se mencionaron,

de tal manera que la capacidad nominal de los compresores sea superior a la

requerida. Dicha seleccién se resume en la Tabla 7.65, para la cual se presenta

informacion relevante sobre el funcionamiento de los compresores.
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Tabla 7.65. Seleccién de compresores para el sistema de refrigeracion

Capacidad Capacidad Calorde Potenciade Potencia
Carga requerida Modelo nominal rechazo compresién del motor
(kW) (kW) (kW) (kW) (kW)
-40 °C 222,65 RWF 134 234,9 304,8 68,3 74,6
-28 °C 46,49 RXF 15 46,5 55,7 9,0 224
-8°C 1199,3 RWF 177 1208,1 1531,0 306,5 316,3
-40 °C 222,65 311,9
“Swing” -28 °C 46,49 RWF177  601,4 15310 306,5 316,3
-8°C 1199,3 12081

Fuente: Elaboracion propia

Cabe resaltar, que para determinar la capacidad del compresor de alta presion se

debe conocer la carga térmica a -8 °C, siendo de 838,8 kW, y los valores de calor de

rechazo de los compresores de baja presidon, que segun la tabla anterior son de

304,8 kW y 55,7 kW. Se suman dichos valores, y se obtiene la capacidad requerida

por el compresor en cuestion, siendo de 1 199,3 kW; y ya que el compresor Frick

RWF 177 posee una capacidad nominal superior a la requerida, entonces su

escogencia es aceptable. En la figura 7.26 se muestra el unifilar sobre la instalacién

de los compresores seleccionados.

Figura 7.26. Representacion de los compresores RXF 15, RWF 134 y RWF 177

respectivamente

Fuente: Elaboracidn propia, Autodesk AutoCAD 2015
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7.6.2.2. Sistema de enfriamiento del aceite

El aceite en los compresores cumple una funcion trascendental, es cual es lubricar
las partes maoviles con el fin de reducir la friccién y el desgaste por el contacto entre
superficies, a la vez que remueve el calor producido por el trabajo del compresor, con
lo cual se aumenta la vida util del equipo en comparacion con aquel que no es
lubricado. A como el aceite absorbe el calor producto del trabajo de compresion,
también es necesario remover el calor que éste absorbe a través de un mecanismo
de enfriamiento del lubricante. Segun el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de
Refrigeracion, capitulo 2, el lubricante en los compresores de tornillo puede enfriarse

de las siguientes maneras:

a. Inyeccion de liquido refrigerante.
b. Enfriamiento indirecto con glicol o agua en un intercambiador de calor.

c. Enfriamiento indirecto con refrigerante a alta presion por termosifon.

De los tres métodos de enfriamiento, el mas comudn en la industria es por termosifon.
En este, el liquido refrigerante a alta presién a las condiciones de condensacion
enfria el lubricante en un intercambiador tubular de calor. Este método resulta ser el
mejor ya que expulsa la carga de refrigeracion del aceite al condensador o sistema
auxiliar de enfriamiento, por lo que dicha carga no se transfiere al compresor de alta
presién, lo cual mejora la eficiencia del sistema. Caso similar ocurre con el
enfriamiento indirecto con glicol, en donde se expulsa la carga de enfriamiento del
aceite a un condensador evaporativo o torre de enfriamiento, sin embargo, segun el
boletin informativo de FRICK 070.900-E, se tiene el riesgo de contaminacion del
aceite, algo que no sucede con el método de termosifon. En lo que respecta al
enfriamiento por inyeccion de liquido, este método usualmente disminuye la
eficiencia y capacidad del compresor. Entre estas y otras razones, se opta por
emplear el método de enfriamiento del lubricante por termosifén, ya que resulta ser
un proceso con las mejores prestaciones para el sistema en general. Y para ello, se
requiere de un tanque termosifon el cual es alimentado con refrigerante liquido

proveniente del recibidor de liquido. Sin embargo, existen recibidores de liquido que
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incorporan el sistema termosifon en un Unico paquete, por lo que este aspecto sera

considerado en la seccion correspondiente al recibidor de liquido.
7.6.2.3. Sistema de condensacion

Posterior a la compresion del vapor refrigerante es necesario retirarle el calor
sensible y latente que éste contiene, y para ello se emplean superficies de
transferencia de calor conocidos como condensadores. A través de estos, el vapor
refrigerante a alta presion cede el calor hacia el medio condensante, de tal forma que
primero es enfriado hasta su condicién de saturacion y luego condensado hasta su
estado de fase liquida, para asi alimentar a las diferentes unidades evaporadoras.
Dicho medio condensante puede ser aire, agua 0 una combinacion de ambos

elementos.

Segun Dossat (1986) los condensadores generalmente son de tres tipos: (1)
enfriados con aire, (2) enfriados con agua y (3) evaporativos. Dicho autor los define

de la siguiente manera:

a. Condensadores enfriados por aire: basicamente utilizan el aire como medio
condensante del refrigerante, de tal forma que la temperatura del aire aumenta
como consecuencia de la transferencia de calor. La circulacion del aire puede
ser por conveccion natural o forzada a través de un ventilador. Uno de los
inconvenientes de la conveccién natural es que el flujo de aire es muy bajo,
por lo que se requiere de una superficie condensante grande, limitando pues
Su uso para sistemas pequefios de refrigeracion. Para mejorar el rendimiento
de este condensador, se instalan ventiladores que permitan aumentar la tasa
de transferencia de calor hacia el medio.

b. Condensadores enfriados por agua: utilizan el agua para condensar el vapor
de refrigerante, en donde la temperatura del agua aumenta a raiz de la
interaccién térmica. Estos pueden ser de tres tipos: (1) de doble tubo, (2) de
casco y serpentin y (3) acorazados. Es deseable tener a los fluidos en
contraflujo, sea cual sea el tipo de intercambiador de calor, esto porque la
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diferencia de temperatura media entre fluidos es mayor, lo cual resulta en una
mayor transferencia de calor.

c. Condensadores evaporativos: estos utilizan tanto el aire como el agua para
absorber el calor del vapor de refrigerante. En estos equipos, la condensacion
del refrigerante se efectia principalmente por la evaporacion del agua en el
condensador, a pesar de que se da un aumento en la temperatura del aire, sin
embargo, el uso de este radica en maximizar la razén de transferencia de
calor, al estar evacuando el vapor de agua. Segun el manual de ASHRAE
(2016), en el tomo de Sistemas y Equipos de HVAC, capitulo 39, este tipo de
condensadores requiere menos superficie de transferencia de calor y flujo de
aire para rechazar el mismo calor comparado con uno enfriado por aire, de
igual forma, que se pueden lograr mayores eficiencias operativas si trabaja a
temperaturas de condensacion mas bajas. A su vez, reducen el bombeo de

agua que se requiere para el proceso.

De acuerdo a lo que establece la teoria en cuanto a eficiencia, funcionalidad y
tamafio del equipo, se opta por emplear condensadores evaporativos para este
proyecto, de tal manera que las condiciones de dimensionamiento y seleccién del
mismo se entornan a este tipo de condensador, ya que existen variables que difieren

entre un tipo y otro.

El condensador debe ser capaz de rechazar el calor contenido en el vapor de
refrigerante hacia el ambiente, adquirido a través del proceso termodinamico
comprendido entre las etapas de evaporacion y compresion. Dicho calor de rechazo
esta en funcién del sistema de compresién seleccionado, es decir, el calculo del
mismo puede diferir de entre un sistema de etapa simple a uno de etapa doble. En el
caso de un sistema de etapa simple de compresion, el calor de rechazo total esta
mediado por todos los compresores que conforman el sistema, en tanto que en un
sistema de doble etapa, el calor de rechazo esta determinado principalmente por los
compresores de alta presion, esto porque en un principio, la seleccion de estos

compresores depende de si son capaces de manejar las cargas a media temperatura
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mas el calor rechazado por los compresores de baja presion, por lo que el calor de
rechazo de los compresores de alta incorporan la carga de los demas compresores.
Es por ello, que segun los datos de la tabla 7.65, el calor que debe rechazar el
condensador es de 1 531,0 kW. No obstante, en este tipo de condensandores, el
calor de rechazo esta limitado por la temperatura de condensacion y la temperatura
de bulbo humedo del ambiente, que para este proyecto son de 35 °C y 27 °C
respectivamente; este ultimo ya que incide sobre el funcionamiento evaporativo del

condensador.

Con base en los datos anteriores, se selecciona el evaporador condensativo que se
requiere para el sistema de refrigeracion en cuestion, empleando para ello el

software de seleccién Coolware.

Tabla 7.66. Seleccién del condensador evaporativo

Fabricante Frick
Modelo XLP2-1018-648
Capacidad 1 546,3 kW

Fuente: Elaboracion propia

En la siguiente figura se muestra la conexiéon unifilar del condensador evaporativo de

acuerdo a su disefio constructivo.
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Figura 7.27. Representacion en unifilar del condensador evaporativo

Fuente: Elaboracidn propia, Autodesk AutoCAD 2015
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7.6.2.4. Sistema de recirculacion

Como parte de un sistema de doble etapa de compresion, la instalaciéon de un
recipiente entre las etapas de alta y baja presidn resulta conveniente para el
funcionamiento del sistema de refrigeracion. Este recipiente, denominado como
enfriador intermedio, cumple diversas funciones, entre ellas se puede mencionar: (1)
enfriar el gas de descarga del compresor “booster”, lo cual reduce el
sobrecalentamiento del compresor de la etapa de alta presion, (2) sub-enfriar el
refrigerante liquido utilizado para alimentar las cargas en la etapa de baja presion y
(3) ser un acumulador de succion para aquellos evaporadores que operan a

temperaturas intermedias; esto segun las caracteristicas constructivas del recipiente.

Para este proyecto, dado que se tiene un sistema de doble etapa de compresién, se
opta por emplear un enfriador intermedio. Este recipiente opera a -8 °C, que es la
temperatura a la cual se maneja la presion intermedia del sistema de compresores, lo
cual le permite también ser el acumulador de succion de las cargas intermedias, es
decir, alimentar las unidades que operan a una temperatura de evaporacion de -8 °C
(excluyendo el chiller de glicol). A su vez, se encarga de sub-enfriar el refrigerante
liguido a alta presion que alimenta a los tanques inundados de las cargas a -28 °C y
de alimentar a un segundo acumulador de succion, el cual opera a una temperatura
de -40 °C. Ante tal situacion, este enfriador, al cual se le llamara recirculadora de
media temperatura, incorpora un serpentin a lo interno del mismo con el fin de sub-
enfriar el liquido de las cargas de -28 °C, y ademas de un sistema de bombeo para

alimentar a los respectivos evaporadores.

Y como se habia mencionado, se utiliza un segundo acumulador de succién, el cual
se encarga de alimentar las unidades que operan a una temperatura de evaporacion
de -40 °C, esto como parte del planteamiento de la alimentacion de refrigerante de
tipo recirculado, y al cual se le llamara recirculadora de baja temperatura. A
diferencia del anterior, éste no posee serpentin en el interior, pero si un sistema de

bombeo.
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Segun el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracion, capitulo 2, al
dimensionar este tipo de equipos hay que considerar: (1) la capacidad de los
compresores en la etapa de baja presion y el des-recalentamiento del vapor, (2) la
carga asociada al sub-enfriamiento y (3) toda la carga adicional que éste alimente. A
su vez, al tratarse de equipos que emplean sistemas de bombeo, se tiene la
necesidad de verificar que cumpla con las condiciones de caudal y presion requerida
por el sistema. Segun dicho capitulo, por lo general, la bomba de amoniaco liquido
esta dimensionada por el caudal necesario con un diferencial de presion de 170 kPa,
lo cual es lo adecuado para la mayoria de las instalaciones de una sola planta; claro
esta que si existe una elevacion estatica de la descarga de la bomba, pues el
diferencial de presién aumenta. Por su parte, en el capitulo 4 de dicho tomo, sugiere
qgue para evitar la cavitacion, en general, la presibn minima de la bomba debera ser
por lo menos igual al doble de la presion neta de succion disponible, conocido como
NPSH, el cual es un dato que depende del fabricante, tanto de la bomba como del
tanque recirculador. Es por ello, que se cuantifica tanto el caudal como la caida de
presidn que se genera en las tuberias de liquido bombeado, y para ello se utiliza la
tabla sobre caidas de presion en tuberias de acero que brinda IIAR (ver anexo 9), asi
como muchos de los criterios que se aplicaron para la seleccién de la bomba
centrifuga para el sistema de refrigeracioén con propilenglicol.

Tabla 7.67. Caida de presién en tuberias de amoniaco liquido

Flujo Pérdida por

Longitud ) i o Caida de
Tramo ) Funcién masico friccion _
equivalente (m) presion (kPa)
(kg/h) (kPa/100m)
A02 130,9 Liquido bombeado -8°C 4 450 49,77 65,15
A04 28,2 Liquido bombeado -8°C 1038 113,11 31,90
A06 3,0 Liquido bombeado -8°C 3412 67,86 2,04
A08 75,2 Liquido bombeado -8°C 730 54,29 40,83
A10 7,0 Liquido bombeado -8°C 2682 42,98 3,01
Al12 24,2 Liquido bombeado -8°C 1038 113,11 27,37

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.68. Continuacion de la tabla 7.67

Flujo Pérdida por

Tramo ITongitud Funcién masico friccion Ca.\idade
equivalente (m) (ka/h) (KPa/100m) presion (kPa)
Al4 15,4 Liquido bombeado -8°C 1644 76,91 11,84
A16 24,2 Liquido bombeado -8°C 1038 113,11 27,37
A18 104,4 Liquido bombeado -8°C 606 40,72 42,51
A26 239,4 Liquido bombeado -40°C 2 313 31,67 75,82
A28 92,2 Liquido bombeado -40°C 2 067 24,88 22,94
A30 12,6 Liquido bombeado -40°C 1378 50,90 6,41
A32 12,6 Ligquido bombeado -40°C 689 47,51 5,99
El 10,0 Liquido bombeado -8°C 346 63,34 6,33
E2 10,0 Liquido bombeado -8°C 346 63,34 6,33
E3 10,0 Liquido bombeado -8°C 346 63,34 6,33
ES 10,0 Liquido bombeado -8°C 365 67,86 6,79
E6 10,0 Liquido bombeado -8°C 305 49,77 4,98
E7 10,0 Liquido bombeado -8°C 301 49,77 4,98
E8 10,0 Ligquido bombeado -40°C 246 33,93 3,39
E10 10,0 Ligquido bombeado -40°C 689 49,77 4,98
Ell 10,0 Liquido bombeado -40°C 689 49,77 4,98
E12 10,0 Liquido bombeado -40°C 689 49,77 4,98

Fuente: Elaboracion propia

Para el circuito de amoniaco a -8 °C, se tienen dos posibles rutas criticas: (1) grupo
de tuberias A2-A6-A10-A14-A18-E7, (2) grupo de tuberias A2-A6-A8-E5. Por su
parte, en el circuito de amoniaco a -40 °C la ruta critica se compone por las tuberias
A26-A28-A30-A32-E12. En la tabla 7.69 se cuantifica la caida de presion para cada

una de las rutas critica.
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Tabla 7.69. Rutas criticas para el sistema de bombeo de amoniaco

Temperatura Caida de Presién por Caida de Caida de
amoniaco Ruta critica presién en elevacién presién presion total
(°C) tuberias (kPa) (kPa) equipos (kPa) (kPa)
A2-A6-A10-
129,55 68,95 41,4 239,90
-8 °C Al4-A18-E7
A2-A6-A8-E5 114,80 68,95 41,4 225,15
A26-A28-A30-
-40 °C 116,11 68,95 41,4 226,46
A32-E12

Fuente: Elaboracion propia

La caida de presion en las tuberias de retorno se desprecia, debido al gran tamafio
de las tuberias y el bajo caudal que en éstos circula. A su vez que, como la succion
de la bomba es positiva, la carga a elevar por ésta resulta ser menor a lo calculado

en la tabla anterior.

En resumen, de acuerdo con los célculos anteriores, se necesita una bomba que
opere con un flujo masico de 4 450 kg/h y un cabezal de presion minima de 239,90
kPa para el circuito de amoniaco a -8 °C, en tanto que para el circuito a -40 °C, se
requiere una bomba que trabaje con un flujo méasico de 2 313 kg/h y un cabezal de
presién minima de 226,46 kPa.

En lo que respecta al tanque de amoniaco para las recirculadoras, las capacidades

que éstas deben tener son:

a. Recirculadora de media temperatura: ésta debe manejar las cargas de
amoniaco a -8 °C, que corresponden a 398,5 kW (113,32 TR), exceptuando la
carga asociada al “chiller”. Ademas, debe de contemplarse la carga asociada
a los compresores de baja presion, que suman 269,2 kW (76,6 TR). En total,
la capacidad minima requerida por esta recirculadora es de 667,7 kW (189,92
TR).

b. Recirculadora de baja temperatura: ésta inicamente debe dimensionarse para

alimentar las cargas a -40 °C, que corresponden a 222,7 kW (63,32 TR).
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Teniendo en cuenta las necesidades tanto de capacidad térmica de la recirculadora
como de bombeo, se seleccionan los paquetes de recirculacion que se requieren
para el sistema de refrigeracion, empleando para ello el software de seleccion

Coolware. Dichos modelos se detallan en la Tabla 7.70.

Tabla 7.70. Seleccion de recirculadoras

i ] Capacidad Bomba
Recirculadora  Fabricante Modelo i -
(kW) Flujo (kg/h) Presion (kPa)
-8°C Frick VRP 42-143 1412 4671 372
-40 °C Frick VRP 42-143 833 2411 349

Fuente: Elaboracion propia

De acuerdo a la informacion anterior se resalta que, a pesar de sobrepasar por
mucho la capacidad térmica requerida, las caracteristicas de bombeo son las

necesarias para hacer recircular el amoniaco a través de los evaporadores.

En la siguientes figuras se muestran las conexiones unifilares de ambas

recirculadoras, segun la funcion requerida por estos.
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Figura 7.28. Representacion en unifilar de la recirculadora de baja temperatura

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015
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Figura 7.29. Representacion en unifilar de la recirculadora de media temperatura

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

7.6.2.5. Dimensionamiento de las tuberias

La seleccién del tamafio de las tuberias se basa en los mismos criterios aplicados
para el dimensionamiento de las mismas en la red de distribucion de amoniaco.
Dentro de las principales tuberias que se tienen en el circuito de casa de maquinas,

segun cada equipo, estan:

a. Condensador evaporativo: dos lineas de entrada de vapor refrigerante a alta
presién en la parte superior, y dos lineas de salida de refrigerante liquido a

alta presion en la parte inferior del equipo.
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b. Recibidor de liquido: una linea de entrada de refrigerante liquido a alta presién
proveniente del condensador, una linea de ecualizacion que iguala la presion
entre el recibidor y el condensador, una linea de salida de refrigerante liquido
a alta presion que alimenta tanto a la recirculadora de media temperatura
como al chiller, y las lineas de entrada y salida del enfriamiento del lubricante
por termosifén.

c. Recirculadora de media temperatura: una linea de entrada de refrigerante
liquido a alta presion, una linea de succion humeda proveniente de los
evaporadores, las lineas correspondientes al sub-enfriamiento del refrigerante
para los tanques inundados, una linea de alimentacion de la recirculadora de
baja temperatura, una linea para la descarga de los compresores de baja
presién, una linea de succion seca hacia el compresor de alta presion y una
linea de liquido bombeado que alimenta a los evaporadores.

d. Recirculadora de baja temperatura: una linea de entrada de refrigerante
liquido, una linea de succidbn humeda proveniente de los respectivos
evaporadores, una linea de liguido bombeado y una linea de succion seca
hacia el compresor de -40 °C.

e. Chiller: una linea de entrada de refrigerante liquido a alta presion, una linea de
succién seca hacia el compresor de alta presion, y las lineas correspondientes
al suministro y retorno del propilenglicol de las manejadoras de aire.

f. Compresores: cada compresor posee una linea de succidbn seca y de
descarga, ademas de las lineas para el enfriamiento del lubricante. No
obstante, en el caso del compresor “swing” o de respaldo, éste posee tres
lineas de succion y dos de descarga, por lo que mediante un juego de valvulas
o0 modulacion de la carga, este compresor se ajusta para que opere como

cualquiera de los restantes compresores.

En la Figura 7.30 se traduce lo que se detallé con anterioridad sobre las lineas de
refrigerante en un diagrama unifilar de la distribucion de las tuberias en casa de

maquinas.
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Figura 7.30. Unifilar de las tuberias en casa de maquinas

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015

Para dimensionar las tuberias se considera tanto la carga térmica nominal que

circula a través de éstas, como las temperaturas de operacion y la funciébn que

cumplen. Para ello, se vuelve a consultar las tablas de IIAR (ver anexo 4 hasta anexo

8), y cuyos resultados se muestran en la siguiente tabla.

Tabla 7.71. Dimensionamiento de las tuberias de amoniaco en casa de maquinas

Longitud ) Capacidad Diametro
Tramo Funcién CH
(m) (kw) (mm)
Al 65,45 Succién humeda -8°C 125 40
i 398,50

A2 65,45 Liquido bombeado -8°C 40 80

A19 65,20 Succibn seca -28°C 46.49 50 40

A20 65,20 Liquido alta presion ' 15 80

A25 119,70 Succién hdmeda -40°C 22 67 125 40

A26 119,70 Liquido bombeado -40°C ’ 32 80
HGO1 56,00 Descongelamiento 222,56 50 40

G01 75,00 Suministro glicol 440,29 150 40

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.72. Continuacion de la tabla 7.71

Tramo Longitud Funcion Capacidad Diametro CH
(m) (kW) (mm)

L1 33,00 Vapor alta presion 1107,95 125 40
L2 6,49 Entrada condensador 553,98 100 40
L3 8,25 Salida condensador 553,98 50 40
L4 25,30 Alimentacion del recibidor 1107,95 65 40
L5 11,11 Ecualizacion 1107,95 50 40
L6 18,04 Salida recibidor de liquido 1107,95 50 40
L7 4,18 Alimentacion recirculadora -8°C 621,17 40 80
L8 2,31 Liquido alta presion 46,49 15 80
L9 4,07 Alimentacion chiller 440,29 32 80
L10 12,76 Alimentacién recirculadora -40°C 222,67 20 80
L11 3,30 Succidn seca recirculadora -40°C 222,67 125 40
L12 3,30 Succion seca recirculadora -8°C 667,66 125 40
L13 3,52 Succibn seca chiller 440,29 100 40
L14 5,28 Succién seca -8°C 1107,95 150 40
L15 14,30 Manifold succién -28°C 46,49 50 40
L16 14,30 Manifold succién -8°C 1107,95 150 40
L17 14,30 Manifold succién -40°C 222,67 125 40
L18 14,30 Manifold descarga compresor de baja 269,16 100 40
L19 15,40 Manifold descarga compresor de media 1107,95 125 40
L20 8,14 Descarga booster a recirculadora de media 269,16 100 40
L21 7,15 Succion compresor -28°C 46,49 50 40
L22 6,05 Descarga compresor -28°C 46,49 40 80
L23 7,15 Succion compresor -40°C 222,67 125 40
L24 6,05 Descarga compresor -40°C 222,67 100 40
L25 7,15 Succién compresor -8°C 1107,95 150 40
L26 6,05 Descarga compresor -8°C 1107,95 125 40
L27 19,80 Retorno enfriamiento por termosifon 159,72 50 40
L28 19,80 Alimentacién enfriamiento por termosifon 159,72 65 40

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.73. Continuacion de la tabla 7.71

Tramo Longitud Funcion Capacidad Diametro CH
(m) (kW) (mm)
L29 6,60 Entrada termosifon compresor -28°C 2,64 32 40
L30 8,36 Salida termosifén compresor -28°C 2,64 32 40
L31 6,60 Entrada termosifon compresor -40°C 25,20 32 40
L32 8,36 Salida termosifén compresor -40°C 25,20 32 40
L33 6,60 Entrada termosifén compresor -8°C 131,88 50 40
L34 8,36 Salida termosifén compresor -8°C 131,88 65 40
L35 6,60 Entrada termosifon compresor swing 131,88 50 40
L36 8,36 Salida termosifén compresor swing 131,88 65 40
L37 7,15 Succion -40 °C compresor swing 222,67 125 40
L38 7,15 Succion -8 °C compresor swing 1107,95 150 40
L39 7,15 Succion -28 °C compresor swing 46,49 50 40
L40 6,05 Descarga -8 °C compresor swing 1107,95 125 40
L41 6,05 Descarga -40 °C 6 -28 °C compresor swing 222,67 100 40

Fuente: Elaboracion propia

En la siguiente figura se ejemplifica como es que se obtiene el tamafio de la tuberia

para la descarga del compresor de alta presion, para la cual se maneja una carga
térmica de 1 107,95 kW (315 TR).
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Tables 1-2A to 1-5A
Suction and Discharge Line Capacity (tons)

Pipe Size (NPS)

Press. - :
Senvice - T::;}p. nelg oF Pipe Schedule
{in. Hg) 1 1% 11 2 2% 3 4 5 3] ] 10 12 14 16 18 20 24
80 80 B8O 40 40 40 40 40 40 40 40 Std. | Std. Std. Std. Sid. Std.
-10 80| 48 8.9 125 | 246 | 358 | 5B6.8 101 162 239 | 436 687 | 1000 | 1240 | 1860 | 2160 | 2700 | 4010
-2 X 1 R
Tablo 1-24 0 35| 4.0 7.4 10.4 | 206 | 30.0 | 47.5 | 84.3]| 138 200 | 365 | 575 B40 | 1030 | 1390 | 1810 | 2260 | 3380
Suction -30 (1.7 | 33 6.1 86 17.1 | 248 | 39,4 | 60.9|| 113 166 302 477 696 | 857 | 1150 | 1500 | 1870 | 2780
Line Low _ " y
Stage 40 88" | 27 5.0 71 14.0 | 204 | 328 | 57.4|| 924 136 | 248 391 572 | 704 945 | 1230 | 1540 | 2290
=50 | (14.4%]| 22 4.2 58 | 115 | 16.8 | 266 | 47.3)) 76.2 || 112 | 204 823 | 471 | 580 | 779 | 1010 | 1270 | 1880
60 | (18.7%| 1.8 a3 4.7 9.3 | 135 | 214 | 380|{ 612 902 164 | 259 | 379 | 466 | 626 | 815 | 1020 | 1510
Table 1-34
Discharge 150 334 4.7
Dise S}Lga 8.8 123 | 244 | 355 | 562 | 9a.8|| 161 237 | 432 681 994 | 1220 | 1640 | 2140 | 2680 | 2080

40 58.4 9.0 | 166 [ 233 | 46.0 | 67.1 | 106 | 189 || 304 | 447 | 815 | 1290 1880 | 2310 | 3100 | 4040 | 5060 | 7510
r?:abf‘e. 1-44 30 448 | 7.8 | 144 | 202 | 40.0 | 58.2 | 922 | 164 | 264 | 289 | 708 | 1120 | 1 630 | 2010 | 2700 | 3510 | 4390 | 6520
Line Hléh 20 [ 334 | 67 | 123 | 173 | 343 | 489 | 790 | 140 | 228 | as3 607 | 957 | 1400 | 1720 | 2310 | 3010 | 3760 | 5590
Stage 10 237 | 57 | 106 | 149 | 204 | 428 | 677 | 120 || 194 285 | 520 | 820 | 1200 | 1470 | 1980 | 2580 | 3230 | 4790
] 156 | 4.9 90 (126 | 250 | 364 | 576 | 102 | 165 | 243 | 442 | 697 1020 | 1250 | 1680 | 2190 | 2740 | 4070

CRE
Discharge | 175 181 | 10.7 | 19, ,
|mml e 98 | 278 | 54.8 | 799 | 127 | 226 | 362 | 533 | o71 | 1530 | 2240 | 2750 | 3700 | 4810 6030 | 8950

Figura 7.31. Ejemplo de como se dimensiona la tuberia de descarga del compresor de alta

presion

Fuente: Elaboracion propia mediante las tablas de tuberias de IIAR

Para la carga requerida, lo recomendable es que la tuberia de descarga del

compresor de alta presion sea de 125 mm (5 in), tal y como se evidenci6 en la figura

anterior.
7.6.2.6. Seleccion del recibidor de liquido

El recibidor de liquido o recipiente de alta presion, es un tanque empleado para el
almacenamiento del refrigerante requerido en el sistema, asi como de absorber las
variaciones de volumen del refrigerante. Dicho recipiente puede ser horizontal o
vertical. Para este caso, se prefiere hacer uso de disposicion vertical, esto por dos
aspectos: (1) razones espaciales y (2) aprovechamiento de la funcion adicional que
tienen algunos de estos recipientes para ser ademas un tanque termosifén para el
sistema de enfriamiento del lubricante de los compresores. Un aspecto importante en

cuanto a las conexiones de este recipiente es el uso de una linea de ecualizacion de
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presiones entre éste y el condensador, ya que segun IIAR, si la presion del recibidor
es mayor que la presion de salida de condensador, entonces el refrigerante liquido

no puede salir de éste ultimo.

Segun ASHRAE y Grondzik (2007), el recibidor de liquido deberia dimensionarse
para almacenar toda la carga de refrigerante liquido contenido en las tuberias y
equipos del sistema, permitiendo un 20% para la expansion del refrigerante. En otras
palabras, la capacidad de almacenamiento del tanque corresponde a un 120% del
volumen total del refrigerante requerido, y su nivel de carga no debe ser mayor al
80% de su capacidad. Ante tal situacion, es necesario estimar la carga de amoniaco
en las lineas donde se tenga refrigerante en estado liquido, asi como de los equipos
del sistema; para ello se considera la densidad del amoniaco segun la temperatura
de trabajo, asi como de las especificaciones de los fabricantes de los equipos en

cuestion.

Tabla 7.74. Calculo de carga de refrigerante en tuberias principales y de casa de maquinas

Diametro Volumen Carga

Tramo Longitud (m) Funcién

(mm) (m3) (kg)
A02 65,45 Liquido bombeado -8°C 40 0,082 53,41
A04 14,10 Liquido bombeado -8°C 20 0,004 2,88
A06 1,50 Liquido bombeado -8°C 32 0,001 0,78
A08 37,60 Liquido bombeado -8°C 20 0,012 7,67
A10 3,50 Liquido bombeado -8°C 32 0,003 1,83
Al2 12,10 Liquido bombeado -8°C 20 0,004 2,47
Al4 7,70 Liquido bombeado -8°C 25 0,004 2,45
Al6 12,10 Liquido bombeado -8°C 20 0,004 2,47
A18 52,20 Liquido bombeado -8°C 20 0,016 10,65
A20 65,20 Liquido a alta presién 15 0,012 6,77
A22 32,80 Liquido a alta presién 15 0,006 3,40
A24 68,10 Liquido a alta presién 15 0,012 7,07
A26 119,70 Liquido bombeado -40°C 32 0,096 66,44

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.75. Continuacion de la tabla 7.74

Diametro Volumen Carga

Tramo Longitud (m) Funcion

(mm) (m3) (kg)

A28 46,10 Liquido bombeado -40°C 32 0,037 25,59
A30 6,30 Liquido bombeado -40°C 25 0,003 2,13
A32 6,30 Liquido bombeado -40°C 20 0,002 1,37
L3 8,25 Salida condensador 50 0,016 9,52
L4 25,30 Alimentacion del recibidor 65 0,084 49,31
L6 18,04 Salida recibidor de liquido 50 0,035 20,81
L7 4,18 Alimentacion recirculadora -8°C 40 0,005 3,09
L8 2,31 Liquido alta presion 15 0,000 0,24
L9 4,07 Alimentacion chiller 32 0,003 1,92
L10 12,76 Alimentacién recirculadora -40°C 20 0,004 2,60
L28 19,80 Alimentacién liquido termosifén 65 0,066 38,59
L29 6,60 Entrada termosifén compresor -28°C 32 0,005 3,12
L31 6,60 Entrada termosifén compresor -40°C 32 0,005 3,12
L33 6,60 Entrada termosifon compresor -8°C 50 0,013 7,61
L35 6,60 Entrada termosifén compresor swing 50 0,013 7,61

Fuente: Elaboracion propia

Tabla 7.76. Calculo de carga refrigerante en evaporadores y sus tuberias

. Carga Carga
Diametro Volumen

Equipo Longitud (m) Funcion unitaria total
(mm) (m3)

(kg) (kg)

E1 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 1,72

Volumen interno del equipo 0,044 28,70 86,11

o 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 1,72

Volumen interno del equipo 0,044 28,70 86,11

E3 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 1,72

Volumen interno del equipo 0,044 28,70 86,11

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.77. Continuacion de la tabla 7.76

. Carga Carga
Diametro Volumen

Equipo Longitud (m) Funcion unitaria total
(mm) (m3)

(kg) (kg)

3,00 Liquido tanque inundado 15 0,001 0,31 0,62

E4 5,00 Canal de liquido evaporador 40 0,006 4,24 8,49

Volumen interno del equipo 0,030 20,19 40,38

- 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 1,15

Volumen interno del equipo 0,039 25,39 50,78

E6 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 0,57

Volumen interno del equipo 0,031 20,20 20,20

- 5,00 Liquido bombeado -8°C 15 0,001 0,57 0,57

Volumen interno del equipo 0,03 19,68 19,68

Eg 5,00 Liquido bombeado -40°C 15 0,001 0,61 0,61

Volumen interno del equipo 0,031 21,33 21,33

3,00 Liquido tanque inundado 15 0,001 0,31 0,62

E9 5,00 Canal de liquido evaporador 32 0,004 2,72 5,43

Volumen interno del equipo 0,009 5,74 11,48

10 5,00 Liquido bombeado -40°C 20 0,002 1,08 1,08

Volumen interno del equipo 0,08 56,60 56,60

E11 5,00 Liquido bombeado -40°C 20 0,002 1,08 1,08

Volumen interno del equipo 0,08 55,22 55,22

E1o 5,00 Liquido bombeado -40°C 20 0,002 1,08 1,08

Volumen interno del equipo 0,08 55,22 55,22

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.78. Carga de refrigerante de los equipos en casa de maquinas

Equipo Carga (kg)
Condensador evaporativo 415,00
Tanques de recirculacion 416,40

Tanques inundados 56,25

Chiller 53,60

Fuente: Elaboracion propia

Ahora, para determinar el volumen total de refrigerante hay que hacer una serie de
consideraciones, entre ellas estan: (1) se asume que las lineas de liquido estan
completamente inundadas y (2) en lo que respecta a las lineas de succién hiumeda
no se puede asumir que toda la linea esta inundada, ya que parte de ésta posee
también vapor, lo cual depende directamente de la tasa de recirculacion establecida,
gue en este caso es de 4 a 1, es decir, en dichas lineas se tiene tres tantos de
liguido y uno de vapor. Es por ello, que se asume que el total de liquido que circula
en dichas lineas corresponde a 3/4 del total de liquido que circula en las lineas de
liquido bombeado hacia los evaporadores con alimentacién recirculada. Bajo dichas
consideraciones, se estima que la carga total del sistema es de 2 448,48 kg, lo cual
equivale a un volumen de 4,17 m?® a la presién de condensacion. Si se considera el
20% sugerido por ASHRAE para la expansion del refrigerante, se tiene que la

capacidad del tanque recibidor de liquido debe ser de 5 m3.

Con base en dicho dato, se selecciona el tanque recibidor que se requiere para el
sistema de refrigeracion, empleando para ello el software de seleccion Coolware.
Dicha seleccion, asi como las prestaciones del equipo, se detalla en la siguiente

tabla.
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Tabla 7.79. Seleccién del tanque recibidor de liquido

Fabricante Frick
Modelo VHPTSR 54-149
Volumen 5,05 m3
Carga térmica maxima 1 533,93 kW

Fuente: Elaboracion propia

En la siguiente figura se muestra la conexion unifilares del tanque en cuestion, de

acuerdo a las funciones requeridas.
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TANZUE VERTICA. RECISDOR DELIGUIDD
Mogelx WVHPTSR-S4148
Violemerc 5,1 mE (1783 £3)

Figura 7.32. Representacion en unifilar del recibidor de liquido

Fuente: Elaboracion propia, Autodesk AutoCAD 2015
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7.6.2.7. Sistema de purga de aire

La infiltracion de gases no condensables, como el aire, al sistema de refrigeracion
resulta posible a pesar de ser un circuito cerrado, y con mayor razon si la presion de
aspiracion en algan punto del sistema es inferior a la presién atmosférica, ademas de
errores de vaciado. El problema de tener gases no condensables en el sistema es
que se reduce el rendimiento frigorifico del mismo, ademas de que contribuye a tener
presiones de condensacion y temperaturas de descarga mas altas de lo normal, lo
cual puede desencadenar en un paro del sistema. Por ello, la instalacion de un
sistema que permita extraer esos gases no condensables es idonea. Estos sistemas,
bien conocidos como purgadores de aire, se canalizan para llevar los gases no
condensables desde el recipiente y el condensador hasta estas unidades, en donde
son separados el amoniaco del aire, para que posteriormente éste Ultimo sea

evacuado Yy el refrigerante sea succionado para reintegrarse al sistema.

Uno de los fabricantes de purgadores de aire es la marca Hansen, y segun esta
comparniia, para instalar estos equipos se requieren de tres lineas: (1) una linea de 15
mm de didmetro, que conecte al recibidor y la salida del condensador con el
purgador, (2) una tuberia de 20 mm de didmetro para la aspiracion del gas del
purgador, conectado a un separador de succién y (3) una linea de liquido de 15 mm
de diametro, el cual se puede tomar en un lugar que esté libre de aceite. Es por ello
gue se escoge el modelo APM-4 de Hansen, el cual es ideal para sistemas de 703
kW (299 TR) 0 més.

7.6.2.8. Accesorios

El correcto funcionamiento del sistema como un todo esta asociado, entre muchas
cosas, a una correcta seleccién y operacion de las véalvulas y accesorios. Por ello, al
igual que en los casos anteriores, la seleccion de las valvulas depende del CV
requerido segun las condiciones de flujo y presion que se tiene en la tuberia en que

serd instalada.
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A través del mismo software de seleccion de vélvulas de Parker se determina el
tamafio de las valvulas de control de flujo segun el CV requerido para la aplicacion,
en tanto que las demas valvulas se dimensionan de acuerdo al perfil de la tuberia, a
excepcion de las valvulas de alivio, las cuales se determinan de acuerdo a la
capacidad de descarga de aire a la atmésfera, dado el tamafio del reciente
presurizado y la presion de seteo del mismo.

Cada equipo cuenta con su juego de valvulas y accesorios, quienes realizan una

funcién en especifico. Estas se resumen a continuacion:

a. Condensador evaporativo: se instalan valvulas de cierre tipo globo, tanto en la
entrada de vapor de refrigerante como en la salida de liquido condensado ante
futuras situaciones de servicio para el equipo, asi como valvulas de alivio con
la finalidad de evitar un incremento en la presion del condensador cuando las
valvulas de cierre son, basicamente cerradas. Finalmente, se tiene el juego de
valvulas requerido para el control de la purga de aire a la salida del
condensador.

b. Recibidor de liquido: las lineas de entrada de refrigerante liquido, de
ecualizacion y del circuito de enfriamiento del lubricante son mediados por
valvulas de cierre tipo globo, en tanto que la linea de salida de refrigerante es
mediado por un juego de valvulas compuesto por valvulas de cierre tipo globo
y solenoide, con el fin de detener el flujo de amoniaco en caso de fugas.
Ademas, se tiene el juego de valvulas requerido para el control de la purga de
aire, compuesto igualmente por valvulas de cierre y solenoide. Finalmente, se
instalan una vélvula de cierre del mismo tipo y una valvula check en una linea
empleada para la carga de refrigerante al sistema, el cual ubica en la linea de
salida de liquido.

c. Compresores: estos equipos incorporan sus propias valvulas como parte del
paquete de automatizacion. Sin embargo, segun sea el caso, se instalan
valvulas de cierre tipo globo en las tuberias de succién y descarga, tal y como

sucede con el compresor “swing”. Ademas, en las tuberias correspondientes
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al sistema individual de enfriamiento del lubricante se instalan valvulas de
cierre con funciones similares a sus homologas.

Recirculadoras: en las lineas de entrada de liquido se instalan un juego de
valvulas compuestos por: (1) valvulas de cierre tipo globo y solenoide, para
regular el flujo de refrigerante hacia la recirculadora segun el nivel de liquido
que éste tenga y (2) valvulas de expansion manual, quienes expanden el
refrigerante a la temperatura de trabajo respectivo. En las demas lineas, se
instalan valvulas de cierre del mismo tipo.

Chiller: en la linea de entrada de liquido se instalan véalvulas de cierre,
solenoide y de expansion manual con funciones similares a las de las
recirculadora. En tanto que en las demas lineas, se instalan valvulas de cierre

tipo globo.

En la tabla 7.80 se especifica el tamafio de cada valvula para cada una de las lineas

disefiadas para el circuito de casa de maquinas, segun la ubicacién que éste tenga.

Tabla 7.80. Seleccién de valvulas y accesorios en equipos de casa de maquinas

] o ] Tipo de Diametro
Equipo Parte Cédigo Cantidad i Modelo
valvula (mm)
Succion V1.1 1 Valvula globo Incorporado
Vaélvula globo y
Descarga V1.2 1 Incorporado
check
Compresor Entrada V1.3 1 Valvula globo -- 32
RWF 134 enfriamiento Valvula de
) V1.4 1 - 32
(-40°C) aceite purga
Salida
enfriamiento V1.5 1 Valvula globo -- 32
aceite
Compresor Succion V2.1 1 Valvula globo Incorporado
RXF 15 Valvula globo y
Descarga V2.2 1 Incorporado
(-28°C) check

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.81. Continuacion de la tabla 7.80

) o ) Tipo de Didmetro
Equipo Parte Cédigo Cantidad i Modelo
valvula (mm)
Entrad V2.3 1 Valvula globo -- 32
ntrada
Compresor e Valvula de
RXF 15 enfriamiento V2.4 1 32
purga
(-28°C) Salida
o V2.5 1 Valvula globo - 32
enfriamiento
Succion V3.1 1 Valvula globo Incorporado
Valvula globo y
Descarga V3.2 1 Incorporado
check
Compresor
V3.3 1 Valvula globo -- 50
RWF 177 Entrada
o Valvula de
(-8°C) enfriamiento V3.4 1 -- 50
purga
Salida
o V3.5 1 Valvula globo - 65
enfriamiento
V4.1 1 Valvula globo -- 125
Succion V4.2 1 Valvula globo -- 50
V4.3 1 Valvula globo -- 150
Vaélvula globo y
V4.4 1 Incorporado
check
Compresor Descarga
V4.5 1 Valvula globo -- 100
RWF 177
) V4.6 1 Valvula globo -- 125
(Swing)
V4.7 1 Valvula globo -- 50
Entrada
o Valvula de
enfriamiento V4.8 1 -- 50
purga
Salida
V4.9 1 Valvula globo -- 65

enfriamiento

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.82. Continuacion de la tabla 7.80

) o ) Tipo de Didmetro
Equipo Parte Cédigo Cantidad i Modelo
valvula (mm)
V5.1 2 Valvula globo -- 40
Valvula
V5.2 1 solenoide y S4A 20
Entrada de liquido filtro
Valvula de
V5.3 1 expansion -- 40
manual
Recirculadora Bypass V5.4 1 Valvula globo -- 20
-8°C Entrada
. V5.5 1 Valvula globo -- 15
intercooler
Salida intercooler V5.6 1 Valvula globo - 15
Bypass intercooler V5.7 1 Valvula globo - 15
Descarga de i
o V5.8 1 Valvula globo -- 20
liquido
Descarga
V5.9 1 Valvula globo -- 100
compresor booster
V6.1 2 Valvula globo -- 20
Valvula
V6.2 1 solenoide y S8F 15
Entrada de liquido filtro
_ Valvula de
Recirculadora ]
V6.3 1 expansion -- 20
-40°C
manual
Descarga de
) V6.4 1 Valvula globo - 32
liquido
V6.5 1 Valvula globo - 15
Purga
V6.6 1 Valvula globo - 20

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.83. Continuacion de la tabla 7.80

) o ) Tipo de Didmetro
Equipo Parte Cédigo Cantidad i Modelo
valvula (mm)
V7.1 2 Valvula globo -- 32
Valvula
V7.2 1 solenoide y SV2 15
] Entrada de liquido filtro
Chiller
Valvula de
V7.3 1 expansion -- 32
manual
Succibn seca V7.4 1 Valvula globo - 100
V8.1 2 Valvula globo -- 100
Manifold
2 valvula de M1 20
Entrada de vapor o
V8.2 alivio
Valvulas de
Condensador 4 o SRH3 20
. alivio
evaporativo i i
Salida de liquido V8.3 Valvula globo -- 50
V8.4 4 Valvula globo -- 15
Valvula
Purga .
V8.5 2 solenoide y S8F 15
filtro
Entrada de liquido V9.1 1 Valvula globo - 65
V9.2 2 Valvula globo -- 50
o Salida de liquido Vélvula
Recibidor de ) ]
o (king valve) V9.3 1 solenoide y S4A 20
liquido .
filtro
Linea de
o V9.4 1 Valvula globo - 50
ecualizacion

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.84. Continuacion de la tabla 7.80

) o ) Tipo de Didmetro
Equipo Parte Cédigo Cantidad i Modelo
valvula (mm)
Entrada
enfriamiento V9.5 1 Valvula globo -- 50
termosifén
Salida
enfriamiento V9.6 1 Valvula globo -- 65
termosifon

Manifold

1 valvula de M1 20
Recibidor de o .
Vélvula de alivio V9.7 alivio
liquido
Vélvulas de
2 o SRH3 20
alivio
o V9.8 1 Vélvula globo -- 25
Linea de servicio

V9.9 1 Valvula check - 25
V9.10 2 Valvula globo -- 15

Valvula

Purga )

Vo.11 1 solenoide y S8F 15

filtro

Fuente: Elaboracion propia

7.6.2.9. Aislamiento en tuberias

Segun el manual de ASHRAE (2010), en el tomo de Refrigeracién, capitulo 10, las
lineas de refrigerante por debajo de la temperatura ambiente se aislan
principalmente para minimizar la ganancia de calor en los fluidos internos, controlar
la condensacion superficial y prevenir acumulaciones de hielo. La seleccion del
espesor del aislamiento no so6lo contempla aspectos técnicos, sino que involucra el
factor econdmico, con el fin de balancear el costo por pérdida de energia y el costo
de adquisicion del aislante. Segun ASHRAE, un parametro practico para seleccionar

el espesor del aislamiento es que se produzca una ganancia de calor de 25 W/m?,
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parametro con el cual se elaboraron la tabla que se muestra como anexo 10. Segun
dicha tabla, el espesor de aislamiento se selecciona de acuerdo al diametro nominal

de la tuberia y la temperatura de servicio del refrigerante.

En la tabla 7.85 y tabla 7.86 se resumen sobre los espesores de aislamiento
(poliuretano con cubierta de aluminio) para las tuberias que lo requieran.

Tabla 7.85. Espesor de aislamiento para las tuberias con propilenglicol

., Espesor de - Espesor de
Tramo Diametro aislamiento Tramo Diametro aislamiento
(mm) (mm) (mm) (mm)
Go1 150 65 G24 50 40
G02 80 50 G25 50 40
GO03 50 40 G26 100 50
Go4 80 50 G27 50 40
GO05 32 40 G28 32 40
GO06 80 50 G29 32 40
Go07 32 40 G30 100 50
GO08 80 50 G31 80 50
G09 32 40 G32 50 40
G10 65 40 G33 50 40
Gl1 32 40 G34 50 40
G12 50 40 G35 50 40
G13 32 40 G36 65 40
Gl14 50 40 G37 32 40
G15 150 65 G38 65 40
G16 40 40 G39 20 40
G17 150 65 G40 65 40
G18 100 50 G41 32 40
G19 50 40 G42 50 40
G20 80 50 G43 50 40
G21 80 50 G44 32 40
G22 50 40 G45 32 40
G23 50 40 G46 32 40

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.86. Espesor de aislamiento para tuberias con amoniaco

- Espesor de
Tramo Funcion Diametro aislamiento
(mm) (mm)
A01 Succién humeda -8°C 125 50
A02 Liquido bombeado -8°C 40 40
AO03 Succion himeda -8°C 65 40
A04 Liquido bombeado -8°C 20 40
A05 Succion himeda -8°C 100 50
A06 Liquido bombeado -8°C 32 40
A07 Succién humeda -8°C 50 40
A08 Liquido bombeado -8°C 20 40
A09 Succién humeda -8°C 100 50
A10 Liquido bombeado -8°C 32 40
All Succién humeda -8°C 65 40
Al2 Liquido bombeado -8°C 20 40
A1l3 Succién humeda -8°C 80 50
Al4 Liquido bombeado -8°C 25 40
A15 Succién humeda -8°C 65 40
Al6 Liquido bombeado -8°C 20 40
Al7 Succién humeda -8°C 50 40
A18 Liquido bombeado -8°C 20 40
Al19 Succibn seca -28°C 50 65
A20 Liquido a alta presién sub-enfriado 15 40
A21 Succién seca -28°C 40 50
A22 Liquido a alta presion sub-enfriado 15 40
A23 Succién seca -28°C 25 50
A24 Liquido a alta presion sub-enfriado 15 40
A25 Succién himeda -40°C 125 90
A26 Liquido bombeado -40°C 32 65
A27 Succién himeda -40°C 125 90
A28 Liquido bombeado -40°C 32 65
A29 Succién himeda -40°C 100 90
A30 Liquido bombeado -40°C 25 65
A31 Succién himeda -40°C 80 75
A32 Liquido bombeado -40°C 20 65
L10 Alimentacion recirculadora -40°C 20 65

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.87. Continuacion de la tabla 7.86

- Espesor de
Tramo Funcion Diametro aislamiento
(mm) (mm)
L11 Succidn seca recirculadora -40°C 125 90
L12 Succién seca recirculadora -8°C 125 50
L13 Succién seca chiller 100 50
L14 Succién seca -8°C 150 65
L15 Manifold succién -28°C 50 65
L16 Manifold succién -8°C 150 65
L17 Manifold succion -40°C 125 90
L18 Manifold descarga compresor de baja 100 50
L20 Descarga booster hacja recirculadora de 100 50
media
L21 Succion compresor -28°C 50 65
L22 Descarga compresor -28°C 40 50
L23 Succion compresor -40°C 125 90
L24 Descarga compresor -40°C 100 90
L25 Succién compresor -8°C 150 65
L37 Succion -40 °C compresor swing 125 90
L38 Succion -8 °C compresor swing 150 65
L39 Succion -28 °C compresor swing 50 65
L41 Descarga -40 °C 6 -28 °C compresor swing 100 50
E1 Succién humeda -8°C 40 40
Liquido bombeado -8°C 15 40
Succién humeda -8°C 40 40
E2 Liquido bombeado -8°C 15 40
- Succién hiumeda -8°C 40 40
Liquido bombeado -8°C 15 40
Succién tanque inundado 32 50
E4 Liquido tanque inundado 15 40
Canal de retorno evaporador 50 65
Canal de liquido evaporador 40 50
- Succién humeda -8°C 40 40
Liquido bombeado -8°C 15 40
6 Succién humeda -8°C 32 40
Liquido bombeado -8°C 15 40

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 7.88. Continuacion de la tabla 7.86

- Espesor de
Tramo Funcién Diametro aislamiento
(mm) (mm)

E7 Succién humeda -8°C 32 40
Liquido bombeado -8°C 15 40
g Succién himeda -40°C 50 75
Liquido bombeado -40°C 15 50
Succién tanque inundado 25 50
ES Liquido tanque inundado 15 40
Canal de retorno evaporador 32 40
Canal de liquido evaporador 32 40
E10 Succién himeda -40°C 80 75
Liquido bombeado -40°C 20 65
E11 Succién himeda -40°C 80 75
Liquido bombeado -40°C 20 65
E12 Succién himeda -40°C 80 75
Liquido bombeado -40°C 20 65

Fuente: Elaboracion propia
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CAPITULO 8 : RECOPILACION DE INFORMACION DE
MANTENIMIENTO

El mantenimiento de sistemas electromecéanicos como el de refrigeracion resulta de
vital importancia para la actividad productiva, esto con el fin de garantizar la
disponibilidad y confiabilidad de cada uno de los equipos y elementos que integran el
sistema de refrigeracion. Un mal o escaso mantenimiento de las unidades se traduce
en futuros altos costos de reparacion, consumos de energia excesivos y disminucion
en el rendimiento de operacion. Por ello, a través de programas de mantenimiento
preventivo, que se adapten a las condiciones de operacion de los equipos, se
buscara conservar el buen rendimiento de los mismos y con ello disminuir la
posibilidad de tener paradas del sistema que puedan afectar al producto que se esta
refrigerando, esto por concepto de merma. Uno de los equipos mas criticos para el
sistema es el compresor, por lo que se recopila informacion sobre el mantenimiento
de dichas unidades. Para ello se consultan los boletines 070.410-I0M y 070.610-10M
de Frick sobre los compresores seleccionados, y de éstos se puede resumir que es
importante verificar que no existan fugas, vibracion o ruidos anormales, asi como
realizar andlisis de aceite y vibraciones al primer uso del equipo y de forma periddica.
La periodicidad, segun el fabricante, con que se realizan las tareas de inspeccion y

mantenimiento de los compresores se muestra en la siguiente figura:
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MAINTENANCE SCHEDULE

Recommended schedule for Frick screw compressor package preventive maintenance operations.

FREQUENCY OR HOURS OF OPERATION (MAXIMUM)
ANAEEEEEEEEBBBBBBBEEEE
MAINTENANCE alglglglalalalalelalalelelalalalaelalalalala
il Bl 1l S ) IS s A Rl S I I Il sl R S D e )
Change Oil As Directed By Oil Analysis
Oil Analysis u | Every 6 Months
Replace Oil Filters (g u As Directed By Oil Analysis
Clean Oil Strainers ] ] L L L L] H L L L] H
Clean Liquid Strainers H H H H H H H H H ] H
Replace Coalescers L L ||
Check and Clean Suction Strainer | H u L L u ] H L L ] |
Check Coupling @ u Annually Regardless of Operating Hours
Suction & Disch Flange Bolts () ||| |/m|E|E|(n|E|e(E||m|/n|E|E|n|n|n
VFD Units Check Skip Freq. () Check Annually
Check Electrical Connections (d) u [ EE|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|N|N
Check Sensor Calibration (e} H|E|E EH|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|E|N
Vibration Analysis Every 6 Months, More Frequently If Levels Increase
Replace Shaft Seal When Leak Rate Exceeds 7 - 8 Drops Per Minute

Figura 8.1. Programa de mantenimiento preventivo de los compresores segun el fabricante

Fuente: Frick, 2014

Lo anterior corresponde a una recomendacion hecha por el fabricante para la
frecuencia en que se realizan las labores de mantenimiento, sin embargo, esto puede

variar segun las condiciones de operacion.

Otros equipos a los que también hay que enfocarles el mantenimiento son el
condensador, las recirculadoras y los evaporadores. Estas unidades incorporan,
entre muchas cosas, lo que son motores, valvulas, filtros, entre otros, por lo que es
necesario realizar tareas de inspeccién para verificar que no existan fugas, vibracion
o ruidos anormales. Ademas, se pueden realizar tanto mediciones eléctricas como
térmicas con tal de verificar el estado de los equipos. Un aspecto importante en el
funcionamiento de un condensador evaporativo es el control de la calidad del agua,
ya que ésta incide en la formacion de incrustaciones, crecimiento de algas y
corrosion en las superficies metdlicas, en especial los serpentines, lo cual afecta la

capacidad de transferencia de calor del equipo.

Claro esta, que el mantenimiento debe contemplar un concepto global, es decir, no

s6lo aplicarse a todo el sistema, sino que aplicarlo desde un punto de vista de
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seguridad del personal. Ademas del mantenimiento de los equipos, debe de
considerarse las inspecciones a las demas partes del circuito de refrigeracion. Segun
la Camara Chilena de Refrigeracion y Climatizacion (2016), las inspecciones deben

extenderse a los siguientes aspectos:

Escapes en tuberias, valvulas, sellos, bridas, uniones soldadas, entre otros.
Estado general exterior de los componentes.

c. Estado y vida util de las valvulas de seguridad, reguladoras de presion y de
alivio.

d. Condiciones del aislamiento térmico.

e. Estado fisico de las tuberias.

f. Funcionalidad de los detectores de amoniaco y demas equipos de seguridad y
atencion de emergencias.

g. Estado de la sefializacion de tuberias, accesorios, rutas, entre otros.

h. Nivel de contaminacion del amoniaco.

i. Calidad del agua para la etapa de condensacion.
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CAPITULO 9 : COSTO DEL PROYECTO

Muchos de los equipos y accesorios que en este apartado se detallan se adquieren
en el extranjero, por lo que los precios descritos corresponden a costos base; los
detalles de las cotizaciones y demas implementos necesarios son de interés propio

de RSFcr. Los costos asociados al proyecto se desglosan a continuacion:

Tabla 9.1. Costo por manejadoras de aire y evaporadores

Seccioén Cantidad de equipos Precio unitario Precio total
AMC 2 $2 180 $4 359
CIR 2 $4 429 $8 858
DEP 1 $732 $732
ECV 1 $4 841 $4 841
PCO 1 $4 841 $4 841
MPE 3 $5 053 $15 159
Exp 1 $5 570 $5 570
2 $5 187 $10 373
SCU 2 $4 429 $8 858
PFR 1 $4 720 $4 720
DHU 4 $6 721 $26 885
AlIC 1 $5 730 $5 730
CUA 1 $11 660 $11 660
PCA 1 $5 187 $5 187
TAE 2 $2 180 $4 359
AVC 2 $3572 $7 145
TCV 1 $8 405 $8 405
TO1 1 $17 820 $17 820
TO2 1 $17 820 $17 820
TO3 1 $17 821 $17 821
BOC 2 $9 145 $18 289

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 9.2. Continuacion de la tabla 9.2

Seccion Cantidad de equipos Precio unitario Precio total
BOE 2 $12 050 $24 100
Ccc1 3 $11 366 $34 099
cc2 3 $11 367 $34 102
CCs3 3 $11 368 $34 104
EVB 1 $8 550 $8 550
EVR 1 $10 322 $10 322

Total $354 708

Fuente: Elaboracion propia

Tabla 9.3. Costo por tuberias

Cantidad a Precio

Caracteristicas Diametro (mm) Precio total
adquirir unitario
20 2 $17 $34
32 29 $29 $850
40 2 $41 $81
Hierro Galvanizado SCH 40 >0 28 358 $1 615
65 15 $88 $1 325
80 37 $124 $4 571
100 11 $174 $1917
150 34 $296 $10 055
15 7 $11 $79
20 48 $19 $926
32 26 $40 $1 043
Hierro Negro SCH 40 40 2 $44 $89
50 58 $48 $2 795
65 18 $74 $1 332
80 5 $98 $489

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 9.4. Continuacion de la tabla 9.3

Caracteristicas Didametro (mm) Cantidad a Precio Precio total
adquirir unitario
100 10 $134 $1 337
Hierro Negro SCH 40 125 57 $186 $10 591
150 6 $246 $1 475
15 44 $26 $1 136
20 28 $31 $856
Hierro Negro SCH 80 25 16 $37 $599
32 36 $51 $1 818
40 30 $70 $2 114
Total $47 127

Fuente: Elaboracion propia

Tabla 9.5. Costo por accesorios en la red de amoniaco

Tamafio Precio Precio

Accesorio Modelo Cantidad o
(mm) unitario total
Regulador de 18 20 $583 $10 491
A4AK
descongelamiento 3 25 $685 $2 055
SR1 8 15 $161 $1 287
Valvula de alivio
SRH3 6 20 $215 $1 287
16 15 $139 $2 223
CK-4 33 20 $158 $5 203
Vélvula check
6 32 $257 $1 539
1 25 $188 $188
_ _ 2 32 $519 $1 038
Véalvula de cierre liquido CK-2
2 40 $737 $1 473
S7A 17 20 $345 $5 866
Valvula de ecualizacion
S8F 4 15 $278 $1114

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 9.6. Continuacion de la tabla 9.5

Tamafio Precio Precio

Accesorio Modelo Cantidad o
(mm) unitario total
18 15 $116 $2 094
: 4 20 $130 $520
Valvula de expansién manual -
32 $193 $193
1 40 $297 $297
15 32 $519 $7 783
) 1 40 $737 $737
Valvula de parada de succién CK-2
2 50 $735 $1 469
3 65 $1 010 $3 030
66 15 $103 $6 823
143 20 $119 $17 002
3 25 $142 $426
39 32 $184 $7 182
15 40 $263 $3 945
Valvula globo - 12 50 $303 $3 637
4 65 $403 $1 610
3 80 $596 $1 789
5 100 $777 $3 887
2 125 $1 463 $2 926
1 150 $1 674 $1 674
14 20 $1078  $15089
Vélvula solenoide gas S4AD
) ) 3 25 $1 109 $3 326
caliente y filtro
SV2 4 15 $549 $2 197
S8F 50 15 $340 $16 994
Valvula solenoide y filtro S4A 2 20 $589 $1179
SV2 1 15 $549 $549
Manifold valvula de alivio M1 3 20 $202 $607
Total $140 725

Fuente: Elaboracion propia
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Tabla 9.7. Costo por accesorios en red de propilenglicol

] ) Precio Precio
Accesorio Cantidad Tamafio (mm) o

unitario total
Difusor de succién 2 150 x 100 $553 $1 105
Véalvulas de balance y bola Varios Varios $10 348 $10 348
Vélvulas solenoide Varios Varios $8 364 $8 364
Véalvulas globo Varios Varios $11 575 $11 575
Total $31 392

Fuente: Elaboracion propia

Tabla 9.8. Costo por equipos en casa de maquinas

Equipo Cantidad Precio unitario Precio total
Chiller glicol - amoniaco 1 $68 563 $68 563
Tanque inundado 4 $5 047 $20 188
Recirculadora 1 $86 246 $86 246
Recirculadora 1 $95 114 $95 114
Compresor 1 $138 780 $138 780
Compresor 1 $59 943 $59 943
Compresor 1 $206 566 $206 566
Compresor 1 $212 068 $212 068
Condensador evaporativo 1 $101 219 $101 219
Recibidor de liquido 1 $25 368 $25 368
Tangue de expansion 1 $1 383 $1 383
Bombas centrifugas 2 $2 906 $5 813
Total $1 021 249

Fuente: Elaboracion propia

204



Tabla 9.9. Costo por refrigerante

Carga NH3 (kg) Cantidad de cilindros Precio unitario Precio total

5117,87 76 $351 $26 667

Fuente: Elaboracién propia

Tabla 9.10. Costo base del proyecto

Variable Costo
Vélvulas, accesorios y otros $198 784
Tuberias $47 127
Equipos $1 375 957
Mano de obra $350 000
Total $1 971 868

Fuente: Elaboracion propia
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CAPITULO 10 : CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

10.1.

Conclusiones

Se determinaron las capacidades requeridas por los equipos que
conforman el sistema de refrigeracion propuesto, es decir, evaporadores,
compresores, tanques inundados, recirculadores, condensador

evaporativo, recibidor de liquido e intercambiador de calor.

2. Se disefi6 la red de tuberias que conforman el sistema de refrigeracion.

10.2.

Se seleccionaron los equipos requeridos para el sistema de refrigeracion
segun las necesidades de cargas térmicas y capacidades comerciales.

Se realizaron los diagramas unifilares de distribucion y conexion de los
equipos y tuberias del sistema propuesto.

Se recopildé informacion referente al mantenimiento de los equipos del
sistema de refrigeracion.

Se estima que el costo base requerido para el proyecto es de $ 1 971 868.
Recomendaciones

Elaborar planes de mantenimiento preventivo para los equipos Yy

accesorios del sistema de refrigeracion propuesto.

. Capacitar al personal para las labores de operacién y mantenimiento de los

equipos y accesorios del sistema de refrigeracion.

Contar con equipos, planes y brigadas para la atenciéon de emergencias en
caso de fugas de amoniaco.

Rotular las tuberias, segun la sustancia y estado fisico que por ésta se
trasiega.

Disponer de sistemas de deteccion y alarma de fugas de refrigerante.
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Anexo 1. Plano arquitectonico
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Fuente: Carnes La Pacifica, 2017
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Anexo 2. Imagenes 3D de la planta

Fuente: Carnes La Pacifica, 2017
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Fuente: Carnes La Pacifica, 2017
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Anexo 3. Carta psicométrica
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Tables 1-24 to 1-54
Suction and Discharge Line Capacity {tons)

Anexo 4. Capacidad de las lineas de succion y descarga en

compresores (en toneladas de refrigeracion)

Pipe Size (NPS)
Gorvica L — gz!:r Pipz Schedula
PR Vb 17 [ 14 [ | 2 [26] 5 | s | s s Te ][ 1w a]w]|ea [
an iln} a0 Ll 40 40 40 40 40 A = Sid, Sld. Sid, Sid. Sid,
=10 80| 48 B.a 125 | 248 | 358 | 56.8 1o 182 | &9 136 B 100 | 1240 | 1850 | 2160 | 2704 | 4090
20 35| 40 | 74 | 104 | 206 | 300 | 475 | 043 | 136 | 200 | 385 | 576 | B40 | 1030 | 1300 | 1610 | 2260 | 3am0
A i aa [ a1 58 W | 248 | 282 | ees | 113 | 165 | a0z | 477 | 698 | msv | 1150 | 1500 | 1870 | =7En
coebow a0 | ey 27 | 80 | 70 | 140 | 204 | 328 | 574 | 524 | 136 | 298 | aer | ez | o @45 | 1230 | 1540 | 2280
Shige B0 |f144%) 22 | 42 | 58 | 118 | 168 | 266 | 47.3 | 782 | 112 | z04 | a2 | 471 | &80 | 778 | 4010 | 1250 | Tes0
B0 | (873) R | 38 | 47 | 93 | 135 | 214 360 | 612 |90z | 164 | 230 | a8 | 458 | 626 | @15 | 10a0 | s
Tabla 7-34
Dilnhnrgu 150 234 4.7 aa 123 | 244 | 355 | 66,2 | 998 18 2ar 432 G551 984 | 10 | 1840 | 2140 | 2EED 3980
Low Stage
40 | %84 | 90 | 166 | 233 | 460 | 67.0 | 108 | 189 | 304 | 447 | 15 | 1260 | 1860 | 2310 | 100 | 4040 | 5080 | 7570
Tabla 1-44 30 249 7.4 144 | 202 | 400 | 582 22 164 264 | &9 F08 | 1120 | 16830 | 2070 | 2700 3510 | 4300 | 6520
f;;tmh # | 534 | 87 | 123 [ 173 | 345 | 408 | 700 | 140 | 226 | 320 | 607 | @57 | 1400 | 1720 | 23 | aoio | ave0 | seen
Stage 0 | /7| 57 | 108 | 149 [ 254 | 428 | 677 | 120 | 194 | 285 | Sa0 | Be0 | 1200 | 1470 | 1980 | 2500 | 355 | 4780
O | 1SB | 48 | 90 | 126 | 250 | 364 | 576 | 102 | 165 | 243 | a4z | eav | 10a0 | 1250 | 360 | 2190 | sran | aova
Tablz 1-54 _
poharge | 175 | 181 | 107 | 198 | 278 | 548 | 788 | 127 | 225 | 362 | 539 | 071 | 1530 | 224 | 270 | 9700 | 4810 | s0p | saso
High Stage r
NOTES:

1. The basis for each of the ahove wables is detailed in Table 1-1 on
for actual conditions,
To adjust for pipe cost, power cost, howrs of use, and years of life, nse Equation 1-1 in the texi, page 1-4,

3. For line capacity in pounds per minute and the associated tem

see Tables 1-2B, 1-2C, and 1-203).

page 1-2, and stated in the text on page 1-4. The table values must be adivsied

perature loss and pressure logs, see the comresponding tables (2., for Table 1-24,

Fuente: IIAR, 2014
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Anexo 5. Capacidad de lineas de retorno sobrealimentados (en

toneladas de refrigeracion)

Table 1-64
Overfeed Return Line Vapor Capacity (lens)
Pipe Size (MPS)
Serian Temp. :;:9:} Fipe Schodule
CF) g | + [ 22 s e[s 6| &]0]z]|1a]a]m|a2]|s
Bo | 80 | 80 | 40 | 40 | 40 | 40 | 40 | 40 | 40| 40 | oW | Sw. | S | S | SW. | Sw.
40 B84 | 5.35 | 980 | 13.8 | 275 | A0.0 | B34 | 113 | 181 | 267 | 487 | 768 | 1120 | 1380 | 1850 | 2410 | 3020 | 4860
a0 408 | 479 | B.B6 | 125 | 246 | 35.5 | 56.7 | 101 | 162 | 239 | 436 | 667 | 1000 | 1240 | 1660 | 2160 | 2700 | 4070
20 334 | 422 | 781 | 110 | 217 | 316 | 500 | BEA | 143 | 211 | S84 | 605 | 985 | 1080 | 1460 | 1900 | 2380 | 3540
10 2a.r 374 | 6. 8,7 182 | 278 | 442 ?E.E-" 127 185 340 536 Faz | 963 | 1290 | 1680 | 2110 | 3130
Table -6 [0 156 | 3.27 | 6.05 | B.51 | 168 | 24.5 | 388 | 6RO | 111 | 163 | 266 | 470 | 636 | B34 | 110 | 1480 | 1850 | 2740
m 10 9.0 | 289 | 534 | 760 | 148 | 206 | 242 | 607 |o7e | 144 | 262 | 414 | 604 | 744 | 999 | 1200 | 1630 | 2420
Lines -20 35 | 243 | 460 | 6.47 | 128 | 16.6 | 295 | 523 | 34.3 | 124 | 225 | as57 | 521 | 642 | 62 | 1120 | 1400 | 2000
-0 (.77 | 213 | 384 | 5,54 | 108 | 16.8 | 25.2 | 44.8 | 721 | 106 | 194 | 305 | 446 | 548 | 737 | D60 | 1200 | 1780
=40 {3.3'? 1.80 | 333 | 468 | 925 | 136 | 213 | 378 | 1.0 | 9.8 | 164 256 3rT | 465 | B24 g1z | 1020 | 1510
50 | (44" | 153 | 253 | 508 | 786 | 11.4 | 181 | @22 | 518 | 76.4 | 139 | 220 | 321 | 395 | 550 | 680 | £G4 | 1260
&0 | prery 127|225 | a3 | 6sa | e8| 151 | 267 [ 430 | eas| 18 | 18z | 288 | @ma | 440 | 573 | 71m 1070
NOTES:

1. The hasis for the above tahle is detailed in Tahle 1-1 on page 1-2, and stated in the texton page 1-4. The table valoes must be adjusted for sctoal

conditions,
To adjust for pipe cost, power cost, hours of use, and years of life, use Equation 1-1 in the text, page 1-4,

3. The capacitics i the table are recommendations based on a circnlating number () of 4, where n = 1/x, and x = exit vapor quality. To adjust for

different circulating number, nse Equation 1-6 in the text, page 1-T.

4, TFor line capacity of overfeed retum risers, see Tables 1-18A and B. For temperazure loss in risers, see Table 1-6C, nofe 5.

5. For line eapacity of borizontal pipes in pounds per minute and the sssocisted temperature Inss and pressure loss, see Tables 1-68, 1-6C, and 1-60.

Fuente: IIAR, 2014
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Anexo 6. Capacidad de lineas de liquido (en toneladas de

Tahips 1-7A4 fo 1-13

Ligukd Piging Capacifies (tone and mom)

refrigeracion)

Sanice

Pipe Skea (NP5}

i

1%

14

#

Fips Schodulk

Atk

13 12

&0

&

Air

Tabba #-74
Condenser

Denin, Opn
Chmnnel Flowr

6.0k

145

2410

S0

A

140

220

1320

4,200

5560 (11,000

Tablp 478
Condanser
Drain, Full
Liguild Flasw

8.0

Z21.E

3510

TeO

e

210

a3

1,111

1860

dAHG

M

10, S0 500

Talio 78
High Pro&sians
Liquid Malin

.6

Tt 1-84
Purmp
Diachargo

4.0

178

TZ8

1,160

2, i

8,600

144, 0N 0 E00

053

150

1,14

1,810

Tabks #-08
Pl
Discharge

i54

&2

1X¥

7,280 10,7040

Tahke #=10
High Precoss
Liquid ba a
Einghe Devies

a1.7

17

L]

1,130

ATy

10, 0000, 200

Thbks #=114
Pumgsd Liquid
Lire B0 a Single
Dovios

F-E

A0

1840

141

1410

Thbkr =318
Pumped Liguid
Lirss ko & Sl
Devios

.8

163

L]

pLet

an

1350

2,330

T

S8

Wbl 7-124
Pump@ Suation

Z21

4.0

1248

181

5

Gig

1,50

fahle 7-128
F'I.II_1_IE Suation

e ]
tone"

24

187

51.8

144

210

1,390

A0

& 050

Tahle 117
Diefreat Aelie?
Lirea

o™

107

1%H

apa

154

=11

1,320

2,300

5,180

NOTES:

C
h.

Cipculating n=d, with - 10°P liquid: for n=3, mhle ions®™ 4z for r=3, mhle 1008 1,33; Gor n=2, iwhle kma* 2.0,
Bmsed on o welodty of 4 FPS mnd 2 nominal ool capacity hesed on s 10° T,

o Lime sivieg applies 1o sectloa from coll oo regulaios. Dosmseeam of e rsgulaon, specify piping fwo sizes larger
i, O sl prip
MTE: The hasis for each of the above lables is detailed on pages 1-8 ond -9,

Fuente: IIAR, 2014
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Anexo 7. Capacidad de las lineas de gas caliente y ecualizacion (en

toneladas de refrigeracion)

Tadibs 1-748
Hat Gas Defrost Line Sapacity (ons)
P Size
mEE) L H i 1% | 18 2 Bl a F | ] B g 10 12
tSch) B0 | B0 | =0 | B0 | &) | 40 | &0 | A0 | &0 | 40 | 40 40 A0 Sird
Caj ! B3 | 62 | 102|188 | 25T | &4 | BAZ| 1 17
{AP=2 pel) ! Hl i B4 1200 170
Capacity
(At i) 81 | 88 | 160 | 288 | 408 | 854 | BEG | 457 | 2ET | 451 | 682 | 180 1870 aFED
Gy 3.4 T3 | 120 | 206 | 3006 | 520 | 74 | ME | 200 | 8 | dig AB3 1400 R
MOTES;

a.  Pressare loss im globe valves with gas prossim regalaled to 100 psig.
b, Adjust flow for other O, values by maltiplying teble flow by {Acoel O Table C),
c.  Hat gas defrast flow can be 1wo or theee tines the evapomior miing. Sez Table 1-24 for evaporating flow.
d. Tons are evaparsor nominal capacities,

Tabde 1-15

Recoiver Egualizer Line Capacity (tans)

" Pig= Size (NPS) i

“ -
- N
Capacty 50

N EEEEEEEE 3 5 5
0 | B0 | = | a0 | 40 | 4 | w0 [ w0 | &
ie Zm | 4o0 | 650 | 9000 | 1e0 | cem | &30

NOTE: Receivers exposed to wams anshient temgerstors: may need larger equalizers, The hasis-for the above ble

iz demiled oo page 1-9.

Fuente: IIAR, 2014
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Anexo 8. Capacidad de las lineas de alimentacion inundado y para el

enfriamiento por termosifon

Tabde 7-18
Gravity-Flocded Liquid Leg & Aetumn Riser Capacity (fons)
Fips Gion | Ligad Leg Tons © Gravty Fotom Fiser {Temparatura in°F)
{MFE) fhanes] arr | s | 2¢ | we | e | e | 200 | s0r | oA | <oe
s 4.7 az TE B3 EE 4.0 +.5 38 k] 25
1% 7.2 E 10 B2 | 78 | 68 | &4 55 | 47 | 41 a8
2 131 @ | = | 18 | 14 12 n a3 | B2 | 72
) ] X ENEE: 23 a0 & 16 14 12 n
3 b 53 Er a1 26 32 == =4 =1 '] 17
4 £ 95 B T3 84 o &0 44 a8 32 23
b 124 163 1=4 e 103 kb =0 T =1 94 &T
] 150 = 187 73 - 163 133 17 102 o a L]
B ) 208 | M8 | 305 | 268 | 238 | @207 | ien | 18 | 180 | 123
" e B30 nzg 480 430 are o] A 55 it 1=y
12 1000 s g bal ] [ [T 421 433 a7 308 R

MOTE: The figures in tis 1able are intendied 1o provide appropriste gravitv-indwced recirenlation rmes for feceled

evapratars when the sorge drum is a shant distinee in elevnion nhove the evaporatorn, The hisig lor the
ahowe table ix detailed om prge 150

Tate T-17
Thermesyphan Oil Coaling Line Capacity (thousands of BTUMA)
Pips Sirar Ll By Aetum Yent Ling
{HP) HPLE {185y (TSR {Tavr
e 3 — — —
1 a3 = —_ —_—
TH an =28 118 —_—
1% 1,290 Jaa (=) -
2 2 E20 =] ]t 445
41 4560 gar == a5
K B.76{ 1460 g 1,280
4 1330 . 2,500 1840 2180
& — 4,170 3400 B
L — & 120 £An0 5500
| = 11,001k 10,70 10,7
MOTES:

bakoenp tp bevel-comirnlled thermesyphen peesivern Yalues based oo ligusd velocity of 1.5 10 2.5 fuls,
Walwes based on presoome drop in pipe of (1,25 psi par 1000 pipe diamegers,
Wil bowand an 10 fasl of pipe, ome angle valve, one elbow and negligible pressure drop theoagh the hes

exchinger,

Waliees based on masinwem allewable ol pressuse deap of 025 psi, including Iosses in 50 feet of pipe, one

ghobe valve, thice elbows, sie bisneh e, and the exil of tbe thermosyphon receiver. TSW piping showld he np

samgillier tham 27,
Thbﬂmﬂhmulﬂhhdmlmum 148, Refer v Figones 4-35 w0 4-38 for schematios of bypical
thermnisypln n ol cocler desipne,

Fuente: lIAR, 2014
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Anexo 9. Caida de presion en lineas de liquido

Flune 15
Liqubd LEnes, Prossuns Loss in Steel Pipos
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NOTE: Wall thicknesses nsed for thi chart are not 8 design recommendation, Consult spplicable codes s

standards Far safety limioians. Sees exn for peessre koss for other wall thicknesses.

Fuente: IIAR, 2014
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Anexo 10. Espesor de aislamiento

(Temperatura Ambiente de 38°C, Humedad Relativa del 90%, Emitancia de 0.4, Velocidad del Viento de 12 km/h)

Temperatura de Funcionamiento de la Tuberia, °C

Diimetro Nominal

de la Tuberia, mm +3 -7 =20 =30 —40 =50 —60 =70
15 25 40 40 50 50 65 65 &5

20 25 40 30 30 5] 63 63 75

25 25 40 30 50 [in] 65 75 a0

40 40 40 30 50 [in] 65 75 a0

30 40 40 30 63 73 T3 a0 100

65 40 40 30 63 73 T3 a0 100

75 40 50 65 75 5 v] 100 115

100 40 50 65 75 a0 v] 100 115

125 40 50 65 15 a0 100 115 125

150 50 ] 75 15 a0 100 115 125

200 50 63 73 o0 100 113 125 140

2350 30 63 75 o0 100 115 125 150

300 50 63 75 o0 115 125 140 150

350 50 ] a0 100 115 125 140 150

400 30 5 a0 100 115 125 150 165

450 50 5 20 100 115 140 150 165

300 50 ] 20 100 115 140 150 165

600 50 3 1] 100 125 140 150 180

T00 50 3 1] 100 125 140 150 180

730 63 73 a0 100 125 140 165 180

200 63 73 a0 100 125 140 165 180

Notas:.

]

El espesor del aislamiento == selecciona va sea para prevenir, o mimemizar, la condensacion en la superficie de la camisa extenior, como para limitar la ganancia de

calora 25 Wim', el espesor que sea mayor.

Todos los espesores son en milimetros,

Los valores no incluyen factores de seguidad o de envejecinuento. Las condiciones reales de fincionammento pueden vanar. Consulfe 3 un mgemero proyectista
para recomendaciones adecuadas para su sistema especifico.

Dratos calenlados whlizands &l programa NATMA 3E Phus.

Fuente: ASHRAE Refrigeracion, 2010

222



Anexo 11. Ficha técnica de una de las manejadoras de aire

Fecha:
Solicitud del;
Proyecto:

Mo, de oferta:
Paosicidn:
Responsable:

GUNTNER

2017-08-12

Enfriador de aire MDGN 041A/34-AJ/12P jSolo para el calculo!

Capacidad: 12.6 kw
Superficie de reserva; 6.9 % Propilenoglical 30 Vol, %
Caudal de aire: 9150 m¥h 5.0°C
Welocidad del aire: 24 mis 1.0°*C
Condensado: 3.21 kg'h
Temp. de aire: 50°C Pérdida de presion: 0.54 bar
Humedad rel.: 75 % Vaolume flow (currentfmax):  2.84 /383 m3h
Presion atmosf.: 1013 mbar
Coef. transf. de calor,  16.24 Wi{m™K) Caudal de masa: 2845 ka/h
Ventiladores: 3 Unidad{es) 37400V GOHzY/(--) Diametro del ventilador: 400 mm
Datos por motor (datos nominales): Mivel de presidn sonora: 54 dB(A)
Revoluciones: 1400 min-1 /() a una distancia de: 3.0m
Capacidad:  0.29 kW, 1/6 hp mecanico
Corrente: 0.52 A Tiro de aire: aprox, 2 x 10 m™"
Caja: AlMg, Pintada en polve blanco brillante Tubos intercambiador: Cobre®
Superf. de intercambio: 103.8 m* Aluminiot®
Volumean de tubos: 16.41 Conexiones por cada aparato:
Paso de aleta: 4.00 mm 11/81in
Peso vacio: 128 kgW 11/8in
Presion de servicio maxima:16.0 bar
Dimensiones:®
Longitud del aparate: 2330 mm 2x7@In
Ancho del aparato: 1565 mm Diametro de distribuidor: 2x7@&in
Altura del aparato; 475 mm™ Area de paso; 1.1 m?
MNiamero de sopores: 8 1M
Distribuciones: 4

Fuente: Guntner Software GPC-AM-2015
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Anexo 12. Ficha técnica de una de los evaporadores de amoniaco

Fecha:
Solicitud del:
Proyecto:

Mo, de oferta;
Pasicidn:
Responsable:

GUNTNER

2017-08-12

Evaporador inundado AGHN 050.2F/312-HHLM14P .M jSolo para el calculo!

Capacidad: 31.0 kW Refrigerante: NH3 (R717)
Superficie de reserva: 3.3 % Temp. de evaporacion: -8.0°C
Caudal de aire: 25833 m¥hi Tasa de alimentacién (bomba): 4.0
WVelocidad del aire: 3.4 mis
Condensado: 11.65 kg/h
Temp. de aire: 0.0sCce
Humedad rel.: 20 %
Presion atmosf.: 1013 mbar
Coef. transf. de calor, 3818 WAm*K) Caudal de masa: 348 kg/h
Ventiladores: 3 Unidad(es) 37460V GOHZY(--) Diametro del ventilador: 500 mm
Datos por motor (datos nominales): Mivel de presidn sonora: 64 dBiA)
Revoluciones: 1850 min-1/ (=) a una distancia de; 3.0m
Capacidad: 1.30 KW, 1 hp mecanico
Corriente: 210 A Tiro de aire: aprox. 32 m™
Caja: AlMg, Pintada en polvo blanco brillants Tubos intercambiador: Acero inox, AISH 3049

Superf. de intercambio: 109.0 m*
Diametro de distribuidor:1" NPS (33.40 mmy)

Valumen de tubos: 44.2 1
Paszno de aleta: 12.00 mm
Peso vacio: 231 kg®

Presian de servicio maxima:32.0 bar
Dimensiones:™
Longitud del aparato: 3620 mm
Ancho del aparato: 835 mm
Altura del aparato: 785 mm™®
Mumero de soportes: 8

Aluminig!
114" NPS (42.16 mm)
12" MPS (21.34 mim)

Colector de aspiracion:1 1/4" NPS (42.16 mm)

1N
Distribuciones; &
Area de paso: 2.1 m?

Fuente: Guntner Software GPC-AM-2015
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Anexo 13. Ficha técnica del intercambiador de calor o “chiller

— —
Frick PLW-400-24 Johnson %F
SEREHTRAL MFIATIN Controls
practica Flavio Urefa Lisandro Salas
PLW-300-24 Date: October 08, 2017

Gausge Ref: 14.7 psi
PACKAGE DESIGM AMD PERFORMANCE

Model PLW-400-24 Mass Empty 4041 lbm

Crverall Length 59.410n Mazs Flooded 4159 Ibm

Crverall Width 58.9in Charge 118 Ibm

Crverall Height 102,6 in Caparcity 1258 TR

Vessel Dia 24.0in Max Capacity 1622 TR

essel Length g8.0in Gas Qut Flow £3.8 Ibmy/min

Crverall DWE 250,00 psi Max Gas Out £9.4 Ibrm/min

Ciperating Temp 17.6 °F Flow

Lig Feed Temp SE0°F

Lig Feed Size 1,5in Motorized

Lig Feed Veloc BE.4 %

COperating Level 2.0in

High Lewel 5.5 in

Surge Volume 69 f*

HEAT EXCHAMGER DESIGMN AMD PERFORMAMNCE

Refrigerant R717 Ammonia
Fluid Propylene Glycol
% By Mass 30,0 %

Refrig DWP 250,00 psi

Max Plate Pairs BT

Bar Length 354in

Flate Material 304 Stainless
Plate Thickness 0.5 mm

zasketr Material EFDM/Paraprens
Lig Fitting Type Studded - Lined
Lig Fitting Dia 4.0in

Diia
{in}

(zas Qutlet (Refrig Side)
Lig Makeup (Refrig Side)
Sec Fluid Connections
(Brine Side)

4.0
15

Plate Pairs B2
REFRIGERAMNT SIDE
Evap Temp 17.6°F
Evap Pres 31.0 psig
LIgyuiD SIDE
Enter Temp 30.2°F
Leave Temp 23.0°F
Mazs Flow 38374 Ibm/min
ol Flow 445,6 gpm
Pres Drop 10.4 psi
Min Wall Termp 20,0 °F
MOZZLES (CUSTOMER CONMECTIONS)
Mass Flow Fres Drop
(Ibmymin) (psif 1006t}
53.8 0,36
538 5,39
38374

1.0

Fuente: Frick, Coolware 2017
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— —
Frick PLW-400-24 johnson Yl
MIIETRLEL WP AT gmtmls
practica Flavio Uirefa Lisandro Salas
PLW-300-24 Date: October 08, 2007
Gawge Aef 14.7 psi
HEAT EXCHAMGER DESIGMN AMD PERFORMAMCE
Model PLW-400-24 Mass Empty 2082 lbm
Length 51.9in Mass Flooded 2171 Ibm
Width 22.00n Plate Area 4981 f°
Height 57.3in Refrig Charge £8.8 Ilbm
Plate Angle 30,30 Refrig Pres Drop 0,3 psi
Flow Direction Co-Current Refrig Lig Head 1,14t
Recirc Ratio 13
VESSEL DESIGN AND PERFORMAMCE
Max Sep Velocity 1150 ft/min Lig Ot Flow 59,0 b/ min
Sep Velocity £9.1 fi/min
Sep Velocity % TI.5%
MOZZLES (INTERMAL CONMNECTIONS)
Dia Mass Flow Pres Drop
{im) (B mim) (psi/100ft)
Wet Return 4.0 59.0 0,48
Liquid Cutlet 2.5 53.0 0,03
Relisf 1.5
Qil Pot Relief 0.5
Lewvel Column 15
Crrain 2.0
RELIEF VALVES
Main [{Vesszel) Qil Pot
f Constant 0.5 byt -min 0.5 Ibmy 7 -min
Specific Volume Va 13,100 ft*/lbm 13,100 #" Mbm
Relief Valve Size Shank 813 Shank 300
Blowdown Bd 0% 12,0%
Allowed Pressure Drop = DWP x Bd 85,0 psi 30,0 psi
Systern Pressure Drop 35,7 psi 1.1 psi
Valve Cwv 3.4 07
System Cvs 4.3 73
Required Flow=fx DxLxVa 2430 schm 10,9 scfm
Relief Book Flow Q 5E76.2 schm 1217 sefm
Adjusted Capacity=0b x Cvs § Cww 470,56 schm 1211 scfm
Adjusted Capacity (Mass Flow) 35,9 lbm/min 9,2 Ibmy/ min

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 14.

Ficha técnica del compresor de -40 °C

— —
Frick RWFII 134 Johnson %‘ﬁ*
SEREHTRAL TN Controls
practica Flavio Urefa Lisandro Salas
Fun 1 Duate: October 09, 2007
FWFL 134 Gauge Ref: 14.7 psi
PACKAGE PERFORMANCE COMDITIONS
Model RWFI 134 Capacity 6e 8 TR Refrigerant R717 Ammonia
Compressor SGC 1918 Shaft Power 1.6 hp Comp Ratio 544
Vi Range 22-50 Capacity % 10:0,0 % Ideal Vi 4,10
Casing Gray Cast Iron Perf Factor 1,371 hp/TR Actual Vi 410
Rotors Standard Slide Valve Pos 100,00 % Disc T 1697 *F
Bearings Standard Speed 10:0,0 % Disc DewT 22.4°F
Speed 3550 rpm
EVAPORATOR IMTERCOOLER
Capacity B6.E TR Capacity T9.8TR
DewT/BubbleT -40,0 *Ff -40,0 *F  DewT/BubbleT 176 "F 176 °F
Pressure -4.3 psig Pressure 31.0 psig
Superheat 0,0 °F Approach T 0,0 *F
Inlet T 176 °F Line Superheat 0,0 "F
Line Superheat 10,0 *F Inlet T S50 °F
Line Pres Drop 1,0 psi Line Superheat 0,0
Line Pres Drop 1,0 psi
OIL COOLING OIL FLOWS
Type Frick £3 Total Flow 9.8 gpm
Cooling Type Thermosyphon  Pump Type Demand
Heat Reject B8 kbtu/hr Purnp COn Yes
Bearing Ol T 130,0 *F Valve Dia 1.0in
Walve Poz 5.0%
Systern dP 10,0 psi
FLOW SUCTION VALVE DISCHARGE VALVE
Suction 25,0 Ibm/min Type Standard Type Standard
Discharge 25,0 Ibm/min Pres Drop 0,0 psi Pres Drop 0.1 psi
Stop 6.0in Stop 4.0in
Check 6.0in Check 4.0in
OIL SEPARATOR MOTOR DESIGM
Crientation Horizontal Power 100 hp M Qil HR 88 kbtu/hr
Diametsr 24 0in Mominal 5F 1,15
Coalescers 2 Actual 5F 126
Design Pres 300,0 psi Volt 46073760
Velocity Ref 0,34 FLA 112
Saver CR 544 Starter Solid State
Mounted

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Frick

RWFII 134 johnson Y
Contrels

practica Flavio Uirefa
Funl

Lisandro Salas
Date: October 09, 2007

WL 134 Gauge Ref 14.7 psi
COMPRESSOR PACKAGE
Swept Vol Vihm 0.22 fi%rev Design Pres 00,0 psi
Voluretric Eff VE a0 % Separator Length 1187 in
Min Capacity Cap 120 % Separator Dia 240 in
REFRIGERANT STANDARD AIR
Specific Volume Ve 6.210 ftibm Temperature Ta 5200 "R
Malecular Weight M 17.03 g¢mal Specific Volume Va 13,100 fe*Abm
Abs Relieving Temp T 4773 R Molecular Weight My 28,97 qimol
Spec Heat Ratio k 1L3E Constant Cy 356,0
Constant f 0.5 Myt 2-riin
COMPRESSOR PROTECTION

Refrigarant Constant C, = 520 x ((k(2/(k+ 1)) ® N TepL2 _ 3o g
Conversion r,, = (Ca/Cr) ® (TR Ta) 2 x (Ma/MnY2 = 13

Refrigerant Mass Flow W, = Vgpm x RPM x VE x Cap # Vi = 13,7 lbm/min
Air Mass Flow Wy = W x ry = 17,2 lbmymin

Displacement Flow = Wy x V3 = 2254 scfm

VESSEL PROTECTION
Separator Flow = fx D x L x Vg = 1295 scim

RELIEF VALVE CAPACITY
Size = Shank 812
Blowdown By = 35.0 %
Allowed Pressure Drop = DWP x By = 105.0 psi
System Pressure Drop = 31,7 psi
Valve OV, = 2.3
System OV, = 20
Book Capacity Qy = 462.0 scfm
Adjusted Capacity = Qn x Cvg F Cwy = 357.0 scim

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 15. Ficha técnica del compresor de -8 °C

— —
Frick RWFII 177 Johnsan %*
MOYETRLEL PR LTI cmtmls
practica Flavio Unrefa Lisandro Salas
Fun 1 Duate: October 09, 2007
Screw Package Gauge Hef: 14.7 psi
PACKAGE PERFORMAMCE COMDITIONS
Model RWFI 177 Capacity 3435 TR Refrigerant R717 Ammonia
Compressor SGC 2313 Shaft Power 410,8 hp Comp Ratio 4,50
Vi Range 22-50 Capacity % 100,00 % Ideal Vi 3,71
Casing Gray Cast Iron Perf Factar 1,196 hp/TR Actual Vi 37
Rotors Standard Slide Valve Pos 100,00 % DiscT 130,0 *F
Bearings Standard Speed 100,10 % Disc DewT 96.1°F
Speed 3550 rpm
IMTERCCHOLER COMDEMSER
Capacity 3435 TR Heat Reject 5224 mbh
DewT/BubbleT 17.6"F 176 °F DewT/BubbleT G50 "F 95,0 °F
Pressure 31.0 psig Pressure 181,2 psig
Line Superheat 0,0 *F Subcooling 0,0 F
Inlet T 495.0°F Ext Subcoolimg 0,0 "F
Line Superheat 10,0 °F Line Superheat 0,0 *F
Line Pres Drop 1,0 psi Line Pres Drop 1.0 psi
OIL COOLMG OIL FLOWS
Type Frick 3 Total Flow 41,3 gpm
Cooling Type Thermosyphon  Pump Type None
Heat Reject 450 kibtu/hr Valve Dia 1.3in
Bearing Ol T 1300 *F Valve Pos 0.4 %
Systermn dP 10,0 psi
FLOW SUCTION VALVE DISCHARGE VALVE
Suction 147,0 lbmy/min Type Standard Type Standard
Discharge 147.0 Ibm/min Pres Drop 0.4 psi Pres Drop 0.3 psi
Stop 6,0in Stop 5. 0in
Check B.0in Check 5.0in
OIL SEPARATOR MOTOR DESIGM
QOrientation Horizontal Power 424 hp Min Cond 75.0 "F/ 75,0 °F
Diameter 30,0 in Naominal 5F 115 Min Spesd 720 rpm
Coalescers 3 Actual 5F 119 M Qil HR 450 kibtu/hr
Design Pres 00,0 psi Volt 46003560
Velocity Ref 0,61 FLA 457
Saver CR 3,25 Drive Drive Loosa

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Frick

RWFII 177 johnson Y
Contrels

practica Flavio Uirefa
Funl

Lisandro Salas
Date: October 09, 2007

Screw Fackage Gawge Aef 14.7 psi
COMPRESSOR PACKAGE
Swept Vol Vihm 0.29 fi%rev Design Pres 00,0 psi
Violumetric Bf VE of 5% Separator Length 1319in
Min Capacity Cap 120 % Separator Dia 300 in
REFRIGERANT STANDARD AIR
Specific Volume Ve 3.291 fibm Temperature Ta 5200 "R
Malecular Weight M 17.03 g¢mal Specific Volume Va 13,100 fe*Abm
Abs Relieving Temp T 5097 R Molecular Weight My 28,97 qimol
Spec Heat Ratio k 142 Constant Cy 356,0
Constant f 0.5 Myt 2-riin
COMPRESSOR PROTECTION

Refrigarant Constant C, = 520 x ((k(2/(k+1)) ® W 0Up2 _ 3cep
Conversion r,, = (Ca/Cr) ® (TR Ta) 2 x (Ma/MnY2 = 13

Refrigerant Mass Flow W, = Vgpm x RPM x VE x Cap # Vi = 34,1 lbmy/min
Air Mass Flow Wy = W x ny = 43,3 lbmy/min

Displacement Flow = Wy x V3 = 574.3 scfm

VESSEL PROTECTION
Separator Flow = fx D x L x Vg = 1B0.0 scim

RELIEF VALVE CAPACITY
Size = Shank 813
Blowdown By = 35.0 %
Allowed Pressure Drop = DWP x By = 105.0 psi
System Pressure Drop = 31,7 psi
Valve OV, = 3.4
System OV, = 3.0
Book Capacity Qy, = 685.6 scfm
Adjusted Capacity = Qp x Cvg F Cwy = 5541 scfm

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 16. Ficha técnica del compresor de -28 °C

— ——
Frick RXF 15 johnson Y
s mr T Controls
practica Flavio Lirefa Lisandro Salas
Fun 1 Duate: October 12, 2007
FF 15 Gauge Ref: 14.7 psi
PACKAGE PERFORMANCE CONDITIONS
Model RXF 15 Capacity 131 TR Refrigerant R717 Ammonia
Compressor XJF 95M Shaft Power 121 hp Comp Ratio 2,82
Vi Range 22-50 Capacity % 100,10 % Ideal Wi 2,49
Casing Gray Cast Iron Perf Factor 0,925 hp/TR Acwal Wi 220
Rotors Standard Slide Valve Pos 100,10 % Disc T 1467 “F
Bearings Standard Speed 100,10 % Disc DewT 22.3°F
Speed 3550 rpm
EVAPORATOR IMTERCOOLER
Capacity 131 TR Capacity 15.1TR
DewT/BubbleT -18.4°F/ -18.4°F DewT/BubbleT 17.6"F 176 °F
Pressure 4.4 psig Pressure 31.0 psig
Superheat 0,0 °F Approach T 0,0 *F
Inlet T 176 °F Line Superheat 0,0 °F
Line Superheat 100 *F Inlet T S50 F
Line Pres Drop 1,0 psi Line Superheat 0,0 *F
Line Pres Drop 1,0 psi
OIL COOLING OIL FLIOWS
Type Frick 3 Total Flow 2.4 gpm
Cooling Type Thermosyphon Pump Type Demand
Heat Reject B kbtu/hr Purmp Cn Yes
Bearing Oil T 130,0 *F Systern dP 10.0 psi
FLOW SUCTION VALVE DISCHARGE VALVE
Suction 4,8 Ibmymin Type Standard Type Standard
Discharge 4.8 Ibmymin Pres Drop 0.1 psi Pres Drop 0.0 psi
Stop 25in Stop 2.5in
Check 25in Check 25i0n
OIL SEPARATOR MOTOR DESIGM
COrientation Horizontal Power 30 hp Mz Qil HR 8 kbtu/hr
Diameter 14.0in Narminal 5F 115
Coalascers 1 Actual 5F 2,85
Design Pres 300, 0 psi Volt 480/3560
Velocity Ref 0,32 FLA 35
Saver CR 2,82 Starter Solid State
Loose

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Frick RXF 15 Johnson JJfl
MTINTRLEL NPT cgntmls
practica Flavio Unefia Lisandro Salas
Fun 1 Date: October 12, 2007
RXF 15 Gauge Ref: 14.7 psi
COMPRESSOR PACKAGE
Swept Vol Vihm 0,03 fi'irev Design Pres 300,0 psi
Volumetric BFF VE o0 % Separator Length T46in
Min Capacity Cap 250 5% Separator Dia 140 in
REFRIGERANT STANDARD AIR
Specific Volume V; 6.210 ft* b Temperature Ta 5200 R
Muolecular Weight M, 17,03 g¢mal Specific Volume Va 13,100 ®*bm
Abs Relieving Temp T 4773 R Maolecular Weight My 2897 gl
Spec Heat Ratio k 138 Constant Oy 356,0
Constant f 0.5 Moryft2-rnin

COMPRESSOR PROTECTION
Refrigerant Constant C; = 520 x ([l 2/ k+ 1)) M+ W0-Ly 12 _ goa g
Comversion ry = (Ca/Crd x (Tr/Ta) ™2 x (MarMn¥2 = 13
Refrigerant Mass Flow W; = Vim X RPM x VE x Cap 7 V. = 3.2 lm/rmin
Air Mass Flow W, = Wi x ry = 4.1 lbny/rin
Displacement Flow = W, x V5 = 53,2 scfm

VESSEL PROTECTION
Separator Flow = fx D x L x Wy = 47,5 scfm

RELIEF VALVE CAPACITY
Size = Shank B12
Blowdown By = 35.0 %
Allowed Pressure Drop = DWP x By = 105.0 psi
System Pressure Drop = 139 psi
Valve OV, =23
System OV, = 2.2
Book Capacity Qy, = 462,0 scim
Adjusted Capacity = Qp x Cvg F Owy = 432.9 scim

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 17. Ficha técnica del condensador evaporativo

— ——
Frick XLP2-1018-648 Johnson %F
SEREITRAL ST Controls
practica Flavio Unefa Lisandro Salas
HLFE-1008-648 Duate: October 12, 2007
Gauge Ref: 14.7 psi
MODEL WET RATING AIR/WATER
XLP2-1018-548 Refrigerant R717 Ammonia  Fans 3
Length 2158 in WetBulb Temp BO.6 °F Fan Motors 13)7.5 hp
Width 118, 0in Cond Temp 4950 °F Pump Maotors {1)7.5 hp
Height 184,0in Heat Rejection 5276 mbh Air Flow 81800 cfm
Cond Pres 181,2 psig ‘Water Flow T80,0 gpm
WEIGHTS/VOLUMES DRY RATING MOISE
Shipping 24370 1bm Dry Bulk Temp 50,0 *F Top @ 5ft 82,2 dBA
Operating 33930 1bm Cond Temp T5.0°F Back @ 5ft 68.4 dBA
Heavy Section 18510 Ibm Heat Rejection 1252 mbh End @ 5t 68.5 dBA
Coil Volume BE5 M End @ 5ft 73.0 dBA
Refrig Charge 911 I Air Inlet i@ 5ft 91.4 dBA
Top @ S0t 69,1 dBA
Back @ 50t 61.4 dBA
End @ S0t 61,0 dBA
End @ S0t 61,0 dBA
Air Inlet @ S0t 75,9 dBA

Fuente: Frick, Coolware 2017

Anexo 18. Ficha técnica del recibidor de liquido

— —
Frick VHPTSR 54-149 Johnson %*
SEEHTRAL MFATN Controls
practica Flavio Uneta Lisandro Salas
WHFTSR 54-149 Date: October 12, 2007
Gauge fef 14.7 psi
WESSEL COMDITIONS PERFORMAMNCE
Model VHPTSR 54-14% Refrigerant R717 Ammonia  Max Heat Load 5234 kbtus/hr
Diameter 5din Operating 55.0 °F Reservoir Vol 24T R
Lemgth 149.0in
DWP 250 psi
LEVELS MOZZLES
Total 1783 &* Dia
Refrig Charge LEES Ibm {im)
Equalizer 6,00
Liq Inlet 5.00
Liq Qudet 2,50
Relief 0.75
TS Supply 500
TS Return 6.00
Level Col 1.25
Purge 0,75
Drain 1,00

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 19. Ficha técnica de la recirculadora de media temperatura

— —
Fﬂck- VRP 42 Johnson %F
SEREHTRAL TN Controls
practica Flavio Urefa Lisandro Salas
WRP 42 Duate: October 10, 2007
Gauge Ref: 14.7 psi
VESSEL COMDITIONS PERFORMAMNCE
Model VRP 42 Refrigerant R717 Ammonia  Max Capacity 4015 TR
Orientation Vertical Operating 17.6°F Max Flow 1718 Ibmy/min
Diameter 42in Lig Feed 950 °F Max Velocity 115,0 ft/min
Lemgth 1430 in Recirc Ratio 40
DWP 250 psi
LEVELS MOZZLES
Ciperating Lev 18.0in Dia Mass Flow Pres Drop
High Level 51.00n {in} {Ibm. i) (psif100ft)
Surge 56.5 ft' Gas Qutet 6,00 1718 0,43
Refrig Charge 445 lbvm Wet Retumn 8,00 5258 0,30
Liq Qutdet 1.50 B4.8 0,65
Lig Makeup 4,00 256,65 1,47
Pump Suction 500 5258 0,05
Level Col 1,50
Relief 0.75
Oil Pot Vent 0,75
Liq Bypass 1.50
PUMP
R42-216F4AM-040551-A Brake Power 1.9 hp
Voltage 46003560 Norm Power 3.4 hp
Pres Diff 35.0 psi Impeller 6.0in
Capacity 1131 TR NPSH Req 26 ft
Flow 153, 2 Ibm/min NPEH Awail 4.8 ft
Flow 30,1 gpm Purnp TDH 1243 ft
LIQUID FEED
RELIEF VALVE
f Constant 0.5 Ibmft"-min
Specific Volume Va 13,100 f" fbm
Vessel Required Flow=fx Dx Lx Va 273, 2 sefm
Size Shank 813
Blowdown Ed 34.0%
Allowed Pressure Drop=DWP x Bd 85.0 psi
System Pressure Drop 48.6 psi
Valve Cww 34
Systermn Cus 3.7
Book Capacity Qb 5762 scfm
Adjusted Capacity=0b x Cus [ Cov 424 4 scfm

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 20. Ficha técnica de la recirculadora de baja temperatura

— —
Fﬂck- VRP 42 Johnson %F
SEREITRAL TN Controls
practica Flavio Urefia Lisandro Salss
WRP 42 Date: October 09, 2007
ausge Ref: 147 psi
VESSEL CONDITIONS PERFORMAMNCE
Model VRF 42 Refrigerant R717 Ammonia  Max Capacity 237T1TR
Orientation Vertical Operating -40.0°F Max Flow 88,6 lbm/min
Diameter 42in Lig Feed 17.6 °F Max Velocity 2376 ft/min
Length 143 0iin Recirc Ratio 40
DWP 250 psi
LEVELS MOZZLES
Operating Lev 18.0in Dia Mass Flow Pres Drop
High Level 91.0in {im} {Ibm. min} (psif100fth
Surge 565 ft' Gas Qutet 8.00 g8.6 0,12
Refrig Charge 473 b Wet Retumn 10,00 317.7 0,14
Ligq Makeup 3.00 Ba.6 1,70
Pump Suction 4,00 317.7 0,05
Level Col 1.50
Relief 0,75
Cil Pat Vent 0,75
Lig Bypass 1.50
PUMP
R42-216F4AM-D40551-A Brake Power 15 hp
Voltage 46073560 Nam Power 34 hp
Pres Diff 35.0 psi Impeller 5.8in
Capacity 633 TR NP5H Reg 1LEft
Flow B4.8 Ibm/min NPSH Awail 4.7 ft
Flow 14.7 gpm Purnp TDH 116,59 ft
LIQUID FEED
RELIEF VALVE
f Constant 0.5 Ibmyft"-min
Specific Volume Va 13,100 " flbm
Vessel Required Flow=fx Dx Lx Va 273,2 sefm
Size Shank 813
Blowdown Bd 31.0%
Allowed Pressure Drop=DWP x Bd 85.0 psi
System Pressure Drop 48.6 psi
Valve Cvv 34
Systern Cvs 3.7
Book Capacity Qb 576.2 scfm
Adjusted Capacity=0b x Cvs f Cov 424 4 sefm

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Anexo 21. Ficha técnica del tanque inundado

— —
Frick HSDS 12-48 Johnson %*
SEREHTRAL TN Controls
practica Flavio Urerfa Lisandro Salas
HEDE 12-48 Duate: October 10, 2007
Gauge Aef: 14.7 psi
VESSEL COMDITIONS PERFORMAMNCE
Model H5D5 12-48 Refrigerant R717 Ammonia  Max Capacity 133 ™R
Diameter 12in Operating -18.4°F Max Flow 4.9 Ibmy/min
Length 48.0in Lig Feed 20,0 °F Max Velocity 176.%9 ft/min
DWP I psi Recirc Ratio 2.0
LEVELS MOZZLES
Operating Level 4.0in Dia Mass Flow Pres Drop
High Lewel &4in {im} {Ibm/min} (p=i100ft)
Surge 0,7 #* Gas Qutlet 2,00 459 0,24
Refrig Charge 31 Ibm Wet Retumn 2,50 9.1 0,25
Lig Makeup 0,75 45 427
Liq Qutdet 1.00 9.1 0,09
Relief 0,50
Level Col 1.00
Dirain 1,00

Fuente: Frick, Coolware 2017
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Apéndice 1. Distribucion de evaporadores y manejadoras de aire
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Fuente: Elaboracion propia
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Apéndice 2. Diagrama unifilar de la red de propilenglicol
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Fuente: Elaboracion propia
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Apéndice 3. Diagrama unifilar de la red de amoniaco
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Apéndice 4. Diagrama unifilar de la casa de maquinas
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Apéndice 5. Diagrama unifilar del sistema
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