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Pn =P - P, (10-9)

En cuanto a la temperatura a la que sale el gas del enfriador intermedio, resulta imposible enfriarlo hasta la
temperatura de entrada, porque en ese caso saldria del enfriador como una mezcla de liquido y vapor, que
no se puede comprimir en la segunda etapa. Lo mas simple consiste en enfriarlo hasta la condicion de satu-
racion pero si se hiciese asi la diferencia de entalpias por etapa no resultaria igual, y en consecuencia tam-
poco el trabajo entregado por cada etapa. Por lo tanto la temperatura de enfriamiento debe estar en un va-
lor tal que se verifique la siguiente relacion. La potencia de la etapa de baja presion es:

Wg = m(hz hl) (10-10)
La potencia de la etapa de alta presion es:
W, = m(h4 h3) (10-11)

Por lo deducido en el apartado 4.2.4 del capitulo 4 debe ser:
Wy =We @ m(h, hs)=m(h, hy)
Despejando hs obtenemos:
h3 = h4 =+ hl h2 (10-12)
Dado que conocemos la presion que corresponde al punto 3 y su entalpia, es posible obtener la temperatu-
ra que le corresponde. Ahora, una vez obtenidas las propiedades del fluido recalentado en el punto 3, es
evidente que el calor eliminado en el enfriador intermedio Q5 se puede obtener de la siguiente relacion.
Qs =m(h, hs)
De tal modo, el coeficiente de eficiencia frigorifica es:
h, h
cef = — Q__ i (10-13)
WA +WB h4 hs aF hz hl

10.2.5.2 Refrigeracion por compresion auto enfriada en varias etapas

En el esquema anterior tenemos un aprovechamiento poco eficiente del fluido frigorifico que normalmente

se obtiene a temperaturas mucho menores que las mas bajas disponibles en los fluidos de enfriamiento

comunes, que son aire o agua. Si el enfriamiento intermedio que se requiere para poder usar un compresor
de dos o mas etapas se hace aunque sea parcialmente con el propio fluido frigorifico se obtienen tres
ventajas.

a) Por un lado se evitan las conexiones que llevan el fluido de enfriamiento hasta el equipo, asi como el
sistema de impulsion de ese fluido. Por ejemplo si el fluido de enfriamiento fuese agua, al reemplazar
una parte del agua por el fluido frigorifico se ahorra energia en la bomba impulsora, que ademas resul-
ta mas chica.

b) Como el fluido frigorifico se encuentra disponible a temperaturas mucho mas bajas que el agua, lo que
significa que el gradiente térmico (de temperaturas) es mayor, y como el intercambio de calor es direc-
tamente proporcional al gradiente térmico, el intercambiador de calor que se necesita es mas pequefio
si permitimos que el fluido frigorifico frio que proviene de una segunda véalvula de expansion se mezcle
con el fluido frigorifico caliente que sale de la primera etapa del compresor. Esto obliga a instalar una
segunda Vvélvula de expansién, pero ello no significa un inconveniente ya que se obtiene un equipo
mucho mas econdémico y de menor tamafio, puesto que la valvula es mas pequefia y de menor precio
que un intercambiador de calor.

c) Por ultimo, la instalacién de una valvula expansora adicional presenta otra ventaja. Al hacer la expan-
sién en dos etapas, el punto 6 del diagrama T-S anterior se desplaza hacia la izquierda, dando como
resultado que la mezcla que entra al evaporador sea mas rica en liquido. Esto es una mejora, ya que
como hemos explicado anteriormente conviene que la cantidad de vapor en la mezcla sea lo mas baja
posible.
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El sistema que se emplea en estos casos es el siguiente.

” Compresor de baja Compresor de alta
1
1 s A = 4
R — mj;
Evaporador PERESEES \
mx=-m,;
9! L q:
—_— =
£ S.L 2
» Valvula de E!ta 2
4 6 Condensador
Separador de liquido 5
mn;
Valvula de baja 1 8
9 o, A
U/ ”;
Zona de baja presion (fria) - +»  Zona de alia presion (calida)

El proceso funciona de la siguiente forma. Una corriente m;- circula a través del compresor de baja presion.

Como consecuencia de la compresion su temperatura aumenta hasta el valor T2. Se enfria hasta la tempe-
ratura Ts en el enfriador intermedio, de donde sale para mezclarse con una corriente de gas proveniente del
separador de liquido identificado como S.L en el croquis, que recibe una mezcla que proviene de la valvula
expansora de alta presion 2.

El liquido va a la valvula expansora 1 y al evaporador. En el punto 3 se juntan la corriente m; gue viene del

enfriador intermedio y la corriente (m, m;) que viene del separador dando como resultado la corriente m,

gue ingresa al compresor de alta presién, desde donde se hace pasar por el condensador. El diagrama T-S
gue representa el ciclo correspondiente a esta disposicion se observa a continuacion.

Lo primero que debemos hacer es discutir la cuestion de
T la temperatura de salida del enfriador intermedio. Este
enfriador toma el vapor recalentado que sale de la prime-
ra etapa de compresion y lo enfria hasta la temperatura
Ta.
La pregunta que se plantea es la siguiente: ¢qué valor
debe tener esa temperatura para que el ciclo funcione en
las mejores condiciones posibles?. Para responder a es-
ta pregunta debemos analizar el ciclo. Refiriéndonos al
ciclo que se muestra en el diagrama T-S anterior vemos
que desde el punto de vista del compresor este funciona-
ra mejor cuanto mayor sea el area rayada, que represen-
ta el ahorro de energia cuando se usan dos etapas con
respecto a la compresién en una etapa.
Sin embargo, el compresor es sé6lo una parte del proceso
S yun andlisis correcto se debe basar en todo el proceso y

no en una parte del mismo.

Un balance total de energia en el proceso muestra lo siguiente.
Qi +Wa+Ws =Q, + Qs (10-14)
La suma de los flujos de energia por unidad de tiempo a la izquierda del igual representa la energia que in-
gresa al sistema (considerado como el conjunto de los intercambiadores de calor y los compresores), mien-
tras que la suma de los flujos de energia por unidad de tiempo a la derecha del igual representa la energia
gue sale del sistema.
El pardmetro general mas importante para medir la eficacia en el uso de la energia que maneja el sistema
es el coeficiente de eficiencia frigorifica, que es:

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Ciclos Frigorificos 447

Qu
cef = m (10-15)
Despejando Q, de esta relacion obtenemos: Q; = cef (W, +Ws)
Reemplazando Q; en el balance total de energia del proceso (10-14) obtenemos:

cef (Wa +Wg) + Wa + W =Q, + Qs
Agrupando:
(Wa +Ws)(cef +1) = Q, + Qs

de donde:
cef +1= M ® cef :QZLQ 1 (10-17)

Wa +Ws W, +Wg

Ahora, si queremos que el ciclo frigorifico sea mas eficaz debemos buscar las condiciones que aumentan el
valor del cef. Asumiendo que la carga de calor Q, eliminada en el condensador es constante, esto se consi-

gue de dos maneras: aumentando el valor de Qs

todo lo que sea posible o disminuyendo la suma
de trabajo consumido por ambas etapas todo lo
que se pueda. Esto solo se consigue si el punto
3y el punto 7 coinciden, porque entonces el area
de trabajo ahorrado es maxima, y también lo es
el calor Q3, teniendo en cuenta que no se puede
enfriar el gas por debajo de la condicién que co-
rresponde al estado saturado.
El ciclo que describe esta disposicién es el que
se observa a la izquierda. El trabajo ahorrado
S equivale a la superficie rayada.

El sistema se describe en el siguiente croquis.

T

Compresor de alta

C.
m; d

Y

Evaporador

q: gz
e e

7 s 13

SL | vaivula de aita 2
- o l)———-
& f Condensador
m; g Separador de liquido

h| Valvula de baja 1
e

-

Zona de baja presion (fria) oo +  Zona de alta presién (calida)

El andlisis del proceso sigue lineamientos muy similares a los que se usaron en el caso anterior. Nétese
gue debido al hecho de que ambas etapas del compresor manejan distintos caudales de masa es dificil que
tengan la misma potencia. En la practica se deben instalar dos compresores distintos, que manejan diferen-
tes relaciones de compresion, distintos caudales de masa, y por supuesto tienen potencias distintas. El ca-
lor absorbido por unidad de masa de fluido frigorifico en la camara fria o evaporador es:

0 =hy h, (10-18)
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La potencia frigorifica de la camara fria es conocida. Se puede expresar como lo hicimos antes.
Qi=m qy

En consecuencia, es facil determinar el caudal de masa m;:

m; = Q__Q& (10-19)
ql hh ha

El intercambio de energia por unidad de tiempo en el condensador se puede evaluar de la siguiente mane-
ra.

Q. =m; qy
donde:
Qz = h d he
Puesto que no conocemos la magnitud del caudal de masa m,- serd necesatrio calcularlo.

Para ello podemos hacer un balance de energia en el separador de liquido que se alimenta con la mezcla
gue sale de la valvula expansora 2. La mezcla de liquido y vapor que entra al separador en la condicion f
esta en equilibrio con el vapor que sale en la condicién c y con el liquido que sale en la condicién h.

En consecuencia:

m, hf =m hg + (m2 ml)hc (10-20)

Reordenando:
m, hf m, hc =m hg m, hc

Reagrupando y despejando mm; :

h, h
m, = m hc—hf (10-21)

Continuamos el analisis observando que la condicion ¢ es todavia desconocida, y que la expresion para m, -
gue acabamos de deducir depende de hc. Por otra parte, volviendo a la expresion que obtuvimos antes para
m; notamos que depende de hn pero como el punto h se deduce del g, estamos en las mismas.

Se pueden tomar dos caminos para superar este inconveniente. El primero es adoptar la presion intermedia
Pm en forma arbitraria con lo que automaticamente queda fijada la temperatura de equilibrio. El otro camino
es aceptar la hipétesis de igualdad de trabajos por etapa; tal como se deduce en el apartado 4.2.4 del capi-
tulo 4 debe ser:

Po =[P, - P, (10-22)

Puesto que la temperatura Ts se corresponde con la presién Pm en el equilibrio, se pueden obtener facilmen-
te las condiciones ¢ y d, de las cuales se deducen las condiciones e y f; también se pueden obtener las
condiciones g y h.

Suponiendo que se imponga la condicidon de que los trabajos por etapa sean iguales, entonces se debe
cumplir una relacion ya deducida anteriormente.

La potencia de la etapa de baja presion es:

We =my(h, h,) (10-23)

La potencia de la etapa de alta presion es:

De estos datos es facil calcular el coeficiente de eficiencia frigorifica de la siguiente ecuacion.
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_ Q&
cef=_— (10-25)
W, +Wpg
El calor extraido del gas en el enfriador se calculara tomando la diferencia de entalpias de la corriente de
vapor recalentado que sale de la primera etapa de compresion de caudal m; -que pasa por el enfriador in-

termedio.
Qs =my(h, h.) (10-26)

10.2.5.3 Refrigeracion por compresion en varias etapas ainyeccidn parcial

En el apartado anterior se sugiere que un uso mas eficaz del fluido frigorifico pasa por la disminucion del
papel que juega el enfriador intermedio, aprovechando el hecho de que el fluido frigorifico sale de la valvula
de expansion a una temperatura mucho mas baja que la ambiente. Esta afirmacion por supuesto sélo es
vélida en climas templados o calidos, ya que en climas muy frios puede suceder que el aire atmosférico se
encuentre a temperaturas por debajo del cero centigrado, pero no es normal instalar un equipo frigorifico
gue opera a temperaturas de camara fria comparables con la ambiente. En efecto, ¢qué sentido tendria
construir un equipo frigorifico si la temperatura ambiente es igual o menor que la de la camara fria?.
Avanzando un paso mas alla en nuestro razonamiento, el fluido frigorifico se podria usar para enfriar la co-
rriente que sale de la primera etapa del compresor eliminando por completo el enfriador intermedio. Con es-
ta disposicion tendriamos un equipo mas compacto y sencillo, que por supuesto tiene menor costo inicial y
operativo. Esta disposicion es llamada a inyeccion. Se conocen dos variantes: la disposicion a inyeccion
parcial y la disposicion a inyeccién total.

En la disposicién a inyeccion parcial se produce la mezcla de una parte del liquido proveniente del conden-
sador que recibe el vapor de la etapa de alta presion con el vapor caliente que proviene de la etapa de baja
presion. El resto del liquido proveniente del condensador se envia a la valvula de expansion, de la que sale
la mezcla de liquido y vapor que va al evaporador situado en la camara fria. El esquema se observa a con-
tinuacion.

Compresor de baja Compresor de alta
m; c
= ~ 3
Evaporador | @ s v
Cc
q: q
—_— ———
T 7
’ S.L I
1, - maem,;
) St e
1 e|Condensador
Separador de liquido =
2
f Valvula u orificio
N e m;
Zona de baja presion (fria) Al +  Zona de alta presion (calida)

Como se puede apreciar en el croquis, de la totalidad del caudal de masa del fluido de trabajo sélo una par-
te circula por la valvula. Llamamos m, a esta corriente. Puesto que la valvula sélo es atravesada por una

parte del caudal (que llamamos m, ) que pasa por el condensador, se deduce que m, debe ser mayor que
m, . Esto significa en otras palabras que los dos compresores, el de baja y el de alta presion, no manejan el

mismo caudal, ya que el caudal m; que atraviesa el compresor de baja es menor que el caudal m, .-En

consecuencia, el compresor no puede funcionar como un compresor en dos etapas tal como se describe en
el apartado 4.2.4 del capitulo 4 sino que en realidad se trata de dos compresores independientes.
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T 4 P, El ciclo que ldesgribe esta disposicion es el que se
0 \\ i obseryggla |zqg|erd§1. ' ' .

A’ \\ P El andlisis del ciclo sigue lineamientos muy similares

d \ o - a los que se usaron en el apartado 10.2, como ve-

mos de inmediato.
El calor absorbido en el evaporador por unidad de

e masa es:
S f:,, A ’ 1’, (. = calor absorbido en el evaporador =h, by
.

\ p 2 El calor cedido en el condensador por unidad de
f i P f masa es:
ﬂ& q; = calor cedido en el condensador =hy  h,

S La carga frigorifica total por unidad de tiempo en el
y evaporador es un dato de la instalacién, ya que se
sabe cuanto calor hay que extraer en la camara fria.

Llamaremos Q, a la carga frigorifica. Resulta evidente que:
Q, = ml(ha h; )® m;, = % (10-27)
a f

Para obtener el caudal de masa m, se debe plantear un balance de energia en la vasija de media presion,

recipiente mezclador o separador de liquido. El balance es el siguiente.
m-, h, +(m-2 m-l)hf =m-, h,

En consecuencia, reordenando y despejando obtenemos:

hy hy
m,=my>__"* (10-28)
h. hy

Analizando esta expresion vemos claramente que para poderla resolver es necesario conocer las tempera-
turas de operacion T1 y T2 del evaporador y del condensador y también la temperatura de la vasija de media
presion, o en su defecto la presion intermedia Pm lo que es lo mismo, ya que la vasija de media presion con-
tiene liquido en equilibrio con su vapor. A partir de los valores calculados de caudales es posible encontrar
la potencia del compresor de baja presion, la potencia del compresor de alta presién y el calor intercambia-
do por unidad de tiempo en el evaporador. La potencia del compresor de baja presion es:

Ws =my(hy,  h,) (10-29)

La potencia del compresor de alta presion es:

Wa =m;, (hg hc) (10-30)

El calor cedido por unidad de tiempo en el condensador es:

Q1 =my (g he) (10-31)

El coeficiente de eficiencia frigorifica serd entonces:

cef = L (10-32)
W +Ws

10.2.5.4 Refrigeracion por compresion en varias etapas ainyeccion total

A diferencia de lo que sucede en la disposicion de inyeccién parcial, en la disposicién de inyeccién total el
liquido que se envia al evaporador se extrae de la vasija de media presion, que actia en su doble funcién
de separar el vapor y el liquido y como mezclador de las corrientes que provienen del cilindro de baja y del
cilindro de alta. Esta disposicién es mas eficiente que la de inyeccion parcial, y resulta preferible, por lo que
es mas usada.

El esquema es el siguiente:
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Compresor de baja Compresor de alta
S, F d m;
. RS S b o JO
Evapo Fador YN fasaasns y Condensador
(I/ c (/_’
==y - -
T S.L T
n, Valvula de flta 2
—..
§ e
m, 9 |Separador de liquido

h Valvula de baja 1
"
W

De un analisis del esquema del equipo se deduce que también en este caso el caudal que atraviesa ambas
etapas es distinto por lo que los tamafios de los compresores y sus consumos de energia seran distintos.
Para poder resolver el ciclo se necesitara conocer las temperaturas operativas del evaporador T:1 y del con-
densador T2, y la temperatura de la vasija de media presion, o en su defecto la presion intermedia Pm, por
las mismas razones que hemos explicado en el caso del ciclo de inyeccion parcial.

El ciclo que describe la disposicion de inyeccion total es el siguiente.

Nétese que parte de la expansion libre se produ-
ce en la vasija de media presiéon o separador de
liquido con lo que el vapor que sale himedo
(mezclado con liquido) de la valvula de estrangu-
lacion en la evolucion e[ If se licua al entrar a un
recinto mas espacioso (vasija de media presion).
Esta no es una expansion isentalpica sino a pre-
sién constante y con intercambio de calor. Parte
del liguido se evapora enfriando a otra parte de
vapor que se licua. En el croquis se puede apre-
ciar el area rayada que representa el trabajo
ahorrado en la compresion al usar dos compre-
sores con respecto al de un compresor de una
sola etapa necesario para obtener la presion P2. El andlisis del ciclo es similar al que se hace en el apartado
anterior. El calor absorbido por el fluido en el evaporador por unidad de masa es:

d. =h, h, (10-33)
El calor cedido en el condensador por unidad de masa es:
g:=hg he (10-34)

La potencia frigorifica por unidad de tiempo Q ", de la instalacion es un dato, y de la relaciéon deducida ante-
riormente se obtiene el caudal de masa que circula por el evaporador m;:

ha hy

Para obtener el caudal de masa m» se plantea un balance de energia en la vasija de media presion:
mlhb+m2hf = mzhc —|—m1hg

Reordenando y despejando se obtiene:

10—36
=] —
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Entonces es posible calcular: la potencia del compresor de baja presion, la potencia del compresor de alta
presion y el calor absorbido por unidad de tiempo en el evaporador. La potencia del compresor de baja pre-
sion es:

Ws = ml(hb ha) (10-37)

La potencia del compresor de alta presion es:

W, =m, (hd hc) (10-38)

El calor cedido por unidad de tiempo en el condensador es:

Qu=m;(hs he) (10-39)

El coeficiente de eficiencia frigorifica sera entonces:

cef = L (10-40)
W +Ws

Ejemplo 10.6 Célculo de un equipo frigorifico.

Un proceso frigorifico por compresion que usa HFC-134a requiere eliminar 100000 frigorias por hora de la
camara fria, cuya temperatura debe ser de —10 °C. La temperatura del condensador (fuente calida) es de 25
°C. El ciclo funciona segun el esquema de inyeccion total. Determinar la potencia del compresor, el caudal
de masa de fluido refrigerante que circula por unidad de tiempo y el coeficiente de efecto frigorifico. Como
en el ejemplo 4, se subenfria el fluido desde 25 a 20 °C. La temperatura del separador-mezclador es de 0
°C.

Solucién

El problema es el mismo del ejemplo 2. La carga de calor a eliminar en unidades Sl equivale a 116300
J/seg. Las temperaturas absolutas son: temperatura de salida del condensador = 298 °K; temperatura ope-
rativa del evaporador = 263 °K. La temperatura de subenfriamiento del liquido es de 293 °K (desde 25 a 20
°C como en el ejemplo 4) y | a temperatura del separador-mezclador es de 273 °K. Hay dos etapas de com-
presion, sin enfriamiento intermedio ya que se trata de un ciclo de inyeccién total.

En el diagrama de propiedades termodinamicas del HFC-134a que encontramos en el Apéndice al final de
este capitulo se ubican los puntos siguientes: 1 al ingreso a la primera etapa del compresor; 2 a la salida de
la primera etapa del compresor e ingreso al separador o vasija de media presion; 3 a la entrada a la segun-
da etapa del compresor (vapor que sale del separador); 4 a la salida de la segunda etapa del compresor y
entrada al condensador de donde sale subenfriado en la condicién 5 que es la de ingreso a la valvula ex-
pansora de alta presion, y 6 a la salida de la valvula expansora de alta presion e ingreso al separador. En el
circuito de baja presién tenemos liquido en la condicién 7 que sale del separador e ingresa a la valvula ex-
pansora de baja presion de donde sale con la condiciéon 8 que es también la de entrada al evaporador.

Las propiedades de interés para el calculo en esos puntos son las siguientes.

Punto Temperatura [°K] Presion [Pa] Entalpia [J/Kg] Titulo [%]
1 263 200601 392866 100
2 275 292925 400431.1 100
3 273 292925 398803 100
4 301 666063 415526.6 100
5 298 666063 234634 0
5 293 572259 227526 0
6 273 292925 227526 13.846
7 273 292925 200000 0
8 263 200601 200000 6.446

Calculamos la potencia requerida del compresor, obteniendo 4.6 KW parala 1l ™ etapay 11.8 KW para la

2", La cantidad de calor extraida en el condensador es 127672.3 J/seg. El coeficiente de efecto frigorifico
cef vale 7.097. El caudal de masa que circula por la 1 rétapa es 0.603 Kg/seg y el que circula por la 2% eta-
pa es 0.706 Kg/seg. Notese que el coeficiente de efecto frigorifico tiene un valor mas alto que el que le co-
rresponderia al equipo si este tuviese una sola etapa sin inyeccion total, como vemos comparando este va-
lor con el que se obtiene en el ejemplo 2. Sin embargo es menor al que obtenemos en el ejemplo 3.
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10.2.5.5 Refrigeracion por compresidn en varias etapas a distintas temperaturas

En instalaciones frigorificas grandes que tienen dos 0 mas camaras frias a distintas temperaturas se suele
usar una disposicién con dos compresores y dos evaporadores, 0 mas si es necesario. Supongamos tener
un equipo que opera con dos temperaturas distintas. Los compresores funcionan a distintas presiones, por
lo que los seguiremos llamando compresor de alta y compresor de baja. La disposicion fisica resulta analo-
ga pero no igual a la de los casos anteriores, como vemos en el siguiente croquis.

Compresor de baja

b i Compresor de alta
a b m; d
_______ st s mmeri s
z
9 y c q:
— -
I Ts
!
i m Si Valvula de alta 2
— !
T L Q-—fd——
1 : € |Condensador
m, g Separador de liquido
A Camara tibia m;
X
h
Vé))kula de baja 1
5 s

El diagrama T-S del ciclo es igual al del apartado anterior. Las diferencias en el sistema provienen del hecho
de que tenemos tres corrientes que no conocemos relacionadas con la vasija de media presion. Llamare-
mos X, y, z, a estas corrientes. La resoluciéon de las incognitas en este caso depende de un planteo de

los balances de masa y energia en el sistema. Las variables que tenemos se pueden clasificar segun su na-
turaleza en las tres categorias siguientes.

a) Potencia de los compresores: W, y Wg.
b) Energias intercambiadas entre el sistema y el medio como calor: Q;" . Q5 y Q3.
c) Caudales de masa: my, My, X;y;Z-

De estas variables podemos considerar incognitas todas menos dos: Q;'y Q, que se conocen puesto que

son las frigorias absorbidas por el equipo en ambas cdmaras.

El analisis del ciclo se puede hacer en la siguiente forma. La potencia frigorifica por unidad de tiempo en

cada una de las camaras es un dato, de modo que podemos plantear para la temperatura T1 la siguiente
ecuacion.

g = ha hy (10-41)

La potencia frigorifica por unidad de tiempo a la temperatura T1 es:

Q=m0 ® M = (10-42)
hao'hh
De modo analogo para la temperatura T2 podemos plantear:
0. =h; hy (10-43)
Puesto que la potencia frigorifica por unidad de tiempo a la temperatura T2 es también un dato, resulta:
Q
Q=Yg ® y=_=_ (10-44)
he h,

En consecuencia, tenemos dos variables que podemos calcular. Quedan como incégnitas todos los cauda-
les de masa, el calor que se disipa en el condensador y las potencias consumidas por los dos compresores.
Para plantear los balances de masa identificamos dos nudos en los que confluyen corrientes; el nudo 1 co-

rresponde al punto de llegada de la corriente x ;, que se divide en dos: m;-e y. £l nudo 2 corresponde al

Introduccidn a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Ciclos Frigorificos 454

punto de llegada de las corrientes z-e y; que sumadas dan como resultado la corriente m, .- En conse-

cuencia, los balances de masa son:
Para el nudo 1:

X=m;+Y (10-45)
Puesto que tanto m; como y- son conocidos, x -se puede calcular.
Para el nudo 2:

m=y+2 (10-46)
Ademas para la vasija de media presion:

m+m, =X+2 (10-47)
El balance de energia en la vasija es:

my hy +m; he =X hy +Zh (10-48)

Puesto que conocemos my; e Y- conviene poner todas las demas variables en funciéon de las conocidas.
De la ecuacion de balance de masas para el nodo 2 se deduce:

m; hy +m; hy = (ml +Yy b]g + 612 Y'bc (10-49)
Despejando m, resulta:

my-hy+y -he (My+y )y

m-, (10-50)
h. hy

Por dltimo, la incognita z- se puede calcular faciimente:

Z=m, Y (10-51)
El coeficiente de eficiencia frigorifica es:

+
cef = M (10-52)
W +Wp

10.2.6_Refrigeracion por compresion en cascada
Debido a la necesidad de obtener temperaturas muy bajas se han disefiado sistemas cuyo desempefio su-
pera al de los ciclos frigorificos comunes por compresion de un solo fluido. Un ejemplo es el proceso de li-
cuacion del aire, que requiere temperaturas bajisimas. Otro ejemplo lo encontramos en el uso de propano y
otros hidrocarburos liquidos en la industria petroquimica. A este conjunto de procesos se los denomina
“procesos criogénicos”. El vocablo criogénico esté en realidad mal elegido, porque proviene del griego kryés
gue significa frio, lo que no nos dice nada. Por lo general el término se aplica al conjunto de sistemas desti-
nados a producir muy bajas temperaturas.
El examen de las propiedades termodindmicas de los refrigerantes comunes demuestra que no es posible
obtener temperaturas menores a —185 °C en un solo ciclo de compresion, y mucho menos de absorcion.
Practicamente cualquier fluido frigorifico que no se congelara en el evaporador por efecto de la muy baja
temperatura se encontraria por encima del punto critico en el condensador, y no podria ser condensado, de
modo que es imposible obtener temperaturas muy bajas con un ciclo que funcione con un solo fluido.
La solucién pasa por una
Compresor Compresor Compeesas disposicion en cascada,

,\l ,\| en la que cada ciclo toma
calor del anterior, de mo-

V I/ do que el Gltimo produce
la menor temperatura.

" g | El croquis muestra tres
la menor temperatura se
obtiene en el evaporador

& ® del ciclo Ill, mientras el
Vilvula de Vilvula de Vilvula de ciclo | tiene su mayor
enfriamiento densador enfriado con
agua.
El evaporador del ciclo | es el condensador del Il, el evaporador del Il es el condensador del lll, y asi suce-
sivamente. De esta manera el ciclo Il estd descargando calor en el ciclo Il, y el ciclo Il descarga calor en el

Evaporador

—_—

ciclos en cascada, donde
expansién expansion exXpansion  Aguy de temperatura en el con-

Tres ciclos independientes en cascada
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ciclo I, que descarga calor al medio. En teoria es posible enganchar tantos ciclos en cascada como se quie-
ra, pero en la practica existen limitaciones de variada indole. Por este motivo, la mayor parte de estos sis-
temas opera con dos o tres ciclos en cadena. En un sistema de tres ciclos el fluido frigorifico del ciclo | de-
beria tener su punto de ebullicién a una temperatura aproximadamente la mitad entre la temperatura del
agua de enfriamiento y la del evaporador del ciclo Il. El fluido frigorifico del ciclo Il deberia tener su punto de
ebullicién a una temperatura del orden de la tercera parte de la diferencia entre la temperatura del agua de
enfriamiento y la del evaporador del ciclo Ill. La temperatura del evaporador del ciclo Ill esta fijada por el va-
lor que se quiere obtener en la camara fria. Por ejemplo, una combinacion de fluidos que funciona muy bien
es la siguiente: propano en el ciclo |, etileno en el ciclo Il y metano en el ciclo lI.

10.3 Refrigeracién por absorcion

Ya se ha mencionado que el trabajo consumido para impulsar un liquido es mucho menor del que se nece-
sita para comprimir un gas. La refrigeracion por absorcion toma partido de esta ventaja haciendo innecesa-
rio el compresor. Esto significa un ahorro considerable de costo, tanto inicial como operativo. El precio que
se debe pagar por esta mejora es una disminucion del rango de temperaturas que se pueden alcanzar.

En el método de refrigeracion por absorcién se reemplaza el compresor por un par de equipos: el generador
y el absorbedor. Al igual que en el método por compresion, refrigerante pasa del condensador a la valvula
de expansion y de alli al evaporador, donde toma calor de la cdmara fria. Pero en el sistema de refrigera-
cién por absorcion el vapor que proviene del evaporador, en vez de ir al compresor es absorbido en el ab-
sorbedor. Este es un recipiente en el que se pone en contacto el vapor con una solucion diluida o débil del
fluido refrigerante, formando una solucién liquida mas concentrada o fuerte que se bombea al generador en
el cual reina una presién mas elevada. En el generador se calienta la solucién y el vapor asi producido pasa
al condensador donde se enfria, mientras que la solucién débil que resulta de la evaporacién del fluido re-
frigerante pasa al absorbedor. En el siguiente croquis vemos un esquema del ciclo de absorcion.

Adp

Y

Condensador

Vilvula de
expansién - Generador Calentamiento

Co=oo= de vapor

Bomba
B

Evaporador | Absorbedor
o ~

A
Vb A aa

/ |

Ad, Enfriador de agua

Si se compara este esquema con el del apartado 10.2 resulta facil comprobar que la Unica diferencia entre
ambos reside en el reemplazo del compresor por el generador y el absorbedor.

Si bien la cantidad de energia que se ahorra por la ausencia del compresor es importante, existe un con-
sumo bastante grande de energia térmica en el generador que compensa esta ganancia. Ademas los re-
guerimientos de enfriamiento de los equipos de absorcidon son mayores que los de compresion y general-
mente son mas voluminosos y complicados, a pesar de tener menos partes moviles. Debido al consumo de
energia térmica solo se justifica econémicamente el uso de equipos de absorcion cuando se dispone de
energia abundante y barata, como ser calor residual de proceso o que proviene de un sistema generador
de potencia, como veremos en el apartado 11.9.3 del capitulo 11.

Existen dos sustancias usadas comercialmente para equipos de refrigeracion por absorcion: el amoniaco y
el bromuro de litio. En el primer caso el fluido frigorifico es el amoniaco y en el segundo es el vapor de
agua. Ambas forman soluciones binarias con el agua. La mas ventajosa es la de agua-bromuro de litio,
aungue el amoniaco es mas barato, porque tiene un alto calor de vaporizacién y una pequefia presion de
vapor, permitiendo asi usar equipos mas livianos y baratos, porque las paredes metélicas de los recipientes
y tuberias pueden ser mas delgadas que si se usa amoniaco. Ademas y a diferencia del amoniaco el bro-
muro de litio no es inflamable ni toxico. Como su solucién acuosa no es volatil no requiere rectificacion, es
decir, no hay que purificar la sustancia de trabajo por destilacion.

La refrigeracién por absorcion es mas limitada que la refrigeracion por compresién en cuanto a las tempera-
turas minimas que permite alcanzar. El amoniaco permite alcanzar temperaturas de 60 °C bajo cero, y el
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bromuro de litio una temperatura minima de soélo 5 °C, por debajo de la cual se debe usar refrigeracion por
compresion.

Por lo general se enfria un fluido intermediario usado como fluido frio para intercambiar calor en distintos
sectores del proceso donde haga falta. Existen varios fluidos apropiados para este fin, como las salmueras
o soluciones salinas. El equipo frigorifico enfria al fluido intermediario y este se envia al proceso.

El nombre de refrigeraciéon por absorcion se usa por tradicion pero no es el correcto, ya que se debiera lla-
mar refrigeracion por disolucion. Se basa en las propiedades de las soluciones binarias. A diferencia de las
sustancias puras, las soluciones tienen la propiedad de disolver el vapor de una composicion con el liquido
de otra composicion distinta. En el diagrama temperatura-concentracion que vemos a continuacion, donde
se grafica la temperatura y la fracciébn molar, observamos que a una temperatura determinada coexisten
vapor mas rico en el componente mas volatil con liquido rico en el componente menos volatil.

T

curva del vapor

N
I [ i M

curvel del liquido

X=0 X, “\mk.\’ l,\'[ x=1

Por ejemplo a la temperatura T1 tenemos vapor de composicién xn en equilibrio con liquido de composicion
xm. A la temperatura T2 tenemos liquido de composicién xm en equilibrio con vapor de composicion xn.
Si de alguna manera ponemos en contacto vapor de composicion xa con liquido de composicién xm, con
respecto al cual el vapor esta sobre enfriado (porque T2 es menor que T1) es evidente que el vapor se con-
densara. En principio el vapor y el liquido intercambian calor, es decir el vapor se calienta y el liquido se en-
fria (se entiende que a la misma presion) hasta una temperatura intermedia entre T1 y T2, a la que corres-
ponde una composicion intermedia entre xm y xn. Esto equivale a la compresién en el sistema por compre-
sion, es decir, pasar el fluido de trabajo del estado de vapor al estado liquido.

10.3.1 Equipos que funcionan con amoniaco
Para comprender el funcionamiento de un equipo de absorcion en el que el gas es amoniaco, nos referire-
mos al esquema que se observa a continuacion.
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En este croquis se describe en forma muy esquematica y resumida una instalacién industrial de refrigera-
cién por absorcion. En equipos mas pequefios el absorbedor y el rectificador no tienen la estructura que
vemos en el croquis, ya que por razones de espacio deben ser mucho mas chicos.

El equipo funciona enfriando el fluido intermediario para proceso (entra calor gz al sistema) con lo que se ca-
lienta y evapora el NHs que pasa al absorbedor, donde se disuelve en una solucién diluida de NHz y es en-
friado con agua (sale calor gr). La temperatura del liquido que entra al absorbedor es comparativamente ba-
ja (80 a 90 °F, de 27 a 32 °C) pero aumenta debido a que la disolucién del amoniaco gaseoso libera calor,
por eso es necesario enfriarlo. La solucidon concentrada que resulta se impulsa con una bomba (se entrega
trabajo —Ws) y se calienta por intercambio de calor con la solucién diluida caliente que viene del hervidor del
generador. Asi la soluciéon concentrada ingresa al generador donde la fracciéon de fondos, rica en agua y
pobre en NHs (solucién diluida) se extrae para ir a alimentar el rociador del absorbedor previo calentamiento
en el hervidor (entra calor gs) hasta alcanzar unos 200 a 300 °F o sea de 93 a 149 °C.

De la cabeza del generador sale NHs casi puro que se enfria en un condensador (sale calor q1), se almace-
na en un deposito (separador de liquido) del cual sale el NHs liquido que se expande en el estrangulamiento
y enfria el fluido intermediario mientras otra parte refluye a la columna o rectificador. Como fluido interme-
diario se puede usar una solucién acuosa de una sal inorganica, asi como fluidos térmicos patentados:
Dowtherm y marcas similares.

El simple esquema que vemos mas arriba no se suele usar en instalaciones reales por motivos de espacio y
eficiencia. El generador suele tener incorporado el hervidor en una sola unidad, de modo que resulta un
equipo hibrido cuya parte de destilacion se conoce como analizador. Se han disefiado varias disposiciones
gue dan buenos resultados en la practica, con diferencias menores entre si, que responden mas o menos a
la estructura que vemos en el esquema anterior.

El siguiente croquis describe una estructura bastante representativa de la mayor parte de los equipos de
absorcion que usan amoniaco como fluido frigorifico.
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La salmuera que sirve para enfriar en el proceso entra al evaporador F donde se enfria, produciendo la
evaporacion del amoniaco, que pasa como gas al absorbedor G. La solucién fuerte (concentrada) que pro-
duce el absorbedor pasa por la bomba H que la impulsa a través de un intercambiador de calor | donde es
enfriada por la solucion débil que se dirige al absorbedor. Luego, la solucion fuerte entra al “analizador” B
donde se calienta con vapor u otro fluido calido. De la parte superior (tope) del “analizador” sale amoniaco
gaseoso, mientras que de la parte inferior se obtiene solucién débil o diluida. El gas que abandona el “anali-
zador” esta formado casi exclusivamente por amoniaco con algo de vapor de agua y tiene una presién con-
siderablemente mayor como consecuencia de la expansion que sufre durante la evaporacion. Esta presion
no puede ir en direccién aguas arriba porque se lo impide la bomba, que ademas tiene instalada en su des-
carga una valvula anti retorno, de modo que se descarga aguas abajo hacia el condensador C, donde se
enfria el gas a presion suficientemente elevada como para que licue. Luego es impulsado por esa presion a
través de la valvula de expansion E y sufre una expansion isentalpica. La mezcla liquido-vapor que resulta
de esa expansion pasa al evaporador F donde se reinicia el ciclo.

El célculo se debe realizar en base a balances de masa y energia por equipo obteniendo un sistema de
ecuaciones con ayuda del diagrama de entalpia-concentracion del NHs que se puede encontrar en casi to-
dos los textos.

Como ya hemos explicado, a pesar de las ventajas del bromuro de litio, en instalaciones frigorificas de muy
bajas temperaturas el amoniaco es el fluido de trabajo mas usado porque permite alcanzar temperaturas
minimas mucho menores.

10.3.2 Equipos gue funcionan con bromuro de litio

En instalaciones frigorificas en las que la temperatura minima esté por encima de 0 °C y se quiere usar un
ciclo de absorcion es muy frecuente encontrar equipos de bromuro de litio, debido a las ventajas que se
mencionan mas arriba. Ademas, como las soluciones de bromuro de litio no son volétiles a diferencia de lo
gue ocurre con las soluciones de amoniaco, no se requiere rectificacion. Por ese motivo los equipos de ab-
sorcion a bromuro de litio son mucho mas compactos que los de amoniaco.

Los equipos de refrigeracion por absorcion a bromuro de litio se clasifican en equipos de una o dos etapas,
comunmente denominados de simple y doble efecto. El equipo de una etapa es el mas comun y se describe
a continuacion.
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La absorcion se produce en un re-
cipiente herméticamente cerrado,
del que se evacua todo el aire. En
consecuencia, la presion en el reci-
piente es la presion de vapor de la
solucién a la temperatura operativa.
Lo que esto significa en otros térmi-
nos es que se puede regular la
temperatura operativa del sistema a
través de la presion. La presion en
la seccion del concentrador y del
condensador es del orden de 0.1
atm y en la seccion de evaporacion
y absorcién es del orden de 0.01
atm.

Para el calentamiento se suele usar
vapor de baja presion (alrededor de
1 bar) o agua caliente a unos 130
°C. En cambio los equipos de doble efecto usan vapor de media presion o agua a unos 175 °C.

Las cuatro secciones basicas de un equipo de absorcion se dividen en dos: un volumen llamado de “alta
presion” y otro de “baja presion”, a pesar de que ambos operan al vacio. El concentrador y el condensador
forman la zona de “alta presion” mientras que el evaporador y el absorbedor forman la zona de “baja pre-
sion”. El agua caliente o el vapor fluyen a través de los tubos del concentrador y producen la evaporacion
del agua de la solucion diluida por ebullicién al vacio. El vapor de agua liberado de la solucién diluida pasa
del concentrador al condensador, donde se condensa por accién del agua de enfriamiento. El condensador
opera a unos 32 °C. El agua asi condensada cae en una bandeja y se envia a la seccién del evaporador a
través de un orificio reductor de presién, en el que sufre una expansién estrangulada. Como consecuencia
del hecho de que la presién de operacién en la zona del evaporador es menor (del orden de 7 milibares) y
del efecto de Joule-Thomson la temperatura de esta seccion es también menor: del orden de unos 3 °C. El
calor que se necesita para el flasheo (evaporacion parcial) del agua lo proporciona el agua helada que in-
gresa al equipo, por lo que esta se enfria. El vapor de agua que se produce en la zona del evaporador pasa
entonces al absorbedor donde es absorbido por la solucién concentrada de LiBr. Durante el proceso de ab-
sorcion el liquido se calienta, debido al calor de disoluciéon negativo de las soluciones concentradas de LiBr.
El calor liberado en el absorbedor es eliminado del sistema por una corriente de agua de enfriamiento. La
solucién concentrada de LiBr que se pulveriza sobre los tubos del absorbedor toma el vapor de agua, y se
diluye. Esta solucién diluida es entonces bombeada al concentrador donde se completa el ciclo. Nétese que
el fluido refrigerante en definitiva es el vapor de agua. Todo el proceso viene regulado por la temperatura
del agua helada. En el croquis se observa el controlador de temperatura, que acciona la valvula de admi-
sion de vapor por medio de una linea de aire comprimido. Al abrir la valvula de admision de vapor cuando la
temperatura del agua aumenta se incrementa la potencia frigorifica del equipo, dentro de limites razona-
bles.

10.4 Comparacion entre la refrigeracién por compresion y por absorcion

Podemos dar valores indicativos de capacidad pero teniendo en cuenta que los fabricantes se pueden apar-
tar de esos valores en magnitudes variables. La capacidad de los equipos frigorificos se mide en toneladas
de refrigeracion (TR) o KW de refrigeracion (KWR), siendo 1 TR = 3.517 KWR.

Las capacidades tipicas de equipos de absorcién son: para equipos de una etapa: de 300 a 6000 KWR. Pa-
ra equipos de dos etapas: de 300 a 8800 KWR. Las capacidades de los equipos de compresién varian se-
gun el tipo de compresor. Para compresores herméticos y semi herméticos: de 280 a 3600 KWR. Para
compresores alternativos de pistén: de 280 a 1500 KWR. Para compresores centrifugos de una etapa: de
280 a 7000 KWR. Para compresores centrifugos de dos etapas: de 280 a 35000 KWR.

A los efectos de comparar el desempefio del ciclo de absorcién con el de compresion conviene tener algun
parametro de comparacién como el cef. Pero en el ciclo de absorcién no se puede calcular el cef porque no
se consume trabajo sino calor, de modo que reemplazando el trabajo por el calor consumido, y desprecian-
do el trabajo consumido en la bomba de recirculaciéon —Ws y los calores de enfriamiento g1 y gr obtenemos
el coeficiente de aprovechamiento del calor que definimos asi.

02
Qs

cac = (10-53)
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El valor tipico del cac varia segun la cantidad de etapas o efectos del ciclo de absorcion, y es independiente
del fluido de trabajo; en otras palabras, no depende de que se use amoniaco o bromuro de litio. Valores ca-
racteristicos son los que se consignan a continuacion.

Para sistemas de absorcion de una etapa: de 0.6 a 0.8. Para sistemas de absorcién de dos etapas: de 0.9 a
1.2. Pero los ciclos de refrigeracion por compresion tienen valores de cef muy superiores, del orden de 4 a
6. La pregunta que surge es entonces: si la diferencia en rendimiento es tan enormemente superior para los
sistemas de refrigeracion por compresion ¢ cual es la razén de que se sigan usando los sistemas por absor-
cién?. Lo cierto es que en la mayor parte de las instalaciones frigorificas grandes se usan ciclos por com-
presion, no sélo por razones de costos operativos sino por otras ventajas inherentes a los sistemas por
compresion. No obstante, cuando existen cantidades considerables de calor excedente que de otro modo
se desperdiciaria, los ciclos de absorcidén constituyen una eleccion atractiva. En el préximo capitulo volve-
remos sobre esta cuestion.

10.5Licuacion de gases
La necesidad de licuar el aire para obtener nitrégeno destinado a la elaboracién de acido nitrico (que en esa
época se obtenia del nitrato natural organico) impulsé numerosas investigaciones en las Ultimas décadas
del siglo XIX. Como es sabido, el aire es una mezcla compuesta principalmente de nitrégeno y oxigeno, con
otros gases en menor proporciéon. Puesto que el nitrégeno es el componente menos volatil (To = 77.4 °K)
mientras el oxigeno tiene un punto normal de ebullicién mayor (T = 90.2 °K) el problema principal era licuar
el aire para poder separar sus componentes por destilacion. El método mas antiguo es el de Pictet (1887)
gue se basa en el concepto de refrigeracion en cascada que estudiamos en el apartado 10.2.6.
El proceso consta de cuatro ciclos en cascada que producen aire liquido en su punto mas frio. Para la pri-
mera etapa se usaba amoniaco como agente frigorifico, para la segunda etileno, para la tercera oxigeno y
para la cuarta el propio aire liquido. Si se pretende separar los componentes mas raros, como helio y neén,
se debe implementar un proceso de no menos de cinco a seis etapas. El proceso puede producir aire liqui-
do pero no es apto para una explotacion industrial econémica si se compara con los procesos posteriores,
basicamente debido a la complejidad del proceso.
Una experiencia mas fructifera desde el punto de vista eco-
T némico es la del francés Georges Claude a comienzos del si-
glo XX. El proceso Claude se aplica al aire y consiste en una
Gas de entrada  compresion isotérmica hasta alcanzar una presién muy eleva-
da, seguida de una expansion isentrépica con produccion de
trabajo hasta una temperatura lo suficientemente baja como
para que el aire se condense. El diagrama muestra el proceso
Claude. Si bien es el mas eficiente desde el punto de vista
termodindmico (ya que la expansion adiabatica es mas efi-
ciente que la isentalpica) es dificil de aplicar en la préactica. El
proceso Claude es antieconémico a escala industrial porque
S requiere presiones tan altas que los costos de compresion re-
sultan demasiado elevados. El problema fue resuelto por el

Compresién

Expansion

aleman Carl von Linde, también a co-
mienzos del siglo XX. El proceso Linde
es una aplicacion del concepto de AW
aprovechamiento de la capacidad de
refrigeracion del propio fluido frigorifico Senigran
frio que examinamos en los apartados
10.2.5.3 y 10.2.5.4. El esquema mues-
tra la estructura del proceso Linde.

En sintesis el proceso Linde toma el
gas (por ejemplo aire) y lo comprime en
un compresor de multiples etapas con
enfriamiento intermedio.

Luego se enfria mediante un equipo Compresor Vilvula de

frigorifico antes del enfriamiento pro- S estrangulacion
fundo que se hace a contracorriente

con el gas frio proveniente de la vasija
de separacion liquido-vapor. ——
Este viene de una expansién de Joule- Eotrade
Thomson en la valvula de estrangulacién y luego del intercambio de calor se mezcla con el aire fresco que
ingresa al compresor, con el objeto de enfriarlo un poco antes de la compresion.

Intercambiador
de calor de
contracorrnente

W
AA
vy

Gas
licuado
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El croquis adjunto muestra el diagrama T-S del proceso. No-

tese que el enfriamiento a contracorriente prepara el camino
para el proceso de expansion estrangulada o de Joule-

Thomson.

Es esencial que el enfriamiento a contracorriente lleve la
temperatura cerca o por debajo del valor critico, para que la
expansion estrangulada alcance la zona de coexistencia de
fases en una condicion lo mas a la izquierda posible, para

gue la proporcién de liquido sea elevada.

Nitrégeno gaseoso impuro VAAAAAAAAAAA
Oxigeno gaseoso puro VWAAAAAAAAAA
Aire I—D—-\MNW\A/W-“
| Eliminacién  oamea
de impurezas de calor
Trabajo
alimentado
Columna
rectificadora
Enfriamiento
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Compresion de tres etapas
con interenfriamiento

Aire de

Preenfriamient entrada

Enfriamien-
to ¢n con-
|traco- )
I rriente —— Expansion

Joule-Thomson
Vap.

sat,

S
En el proceso de sepa-

raciéon del aire en sus
componentes se requiere
una columna de destila-

Vélvula de cién, que no figura en el

JouleThomson

i T

croquis anterior. La desti-
lacién por lo menos debe
separar los componentes
principales: oxigeno y ni-
trégeno. Esto exige eli-
minar previamente las
impurezas, como el va-
— por de agua y el diéxido
3 de carbono. El esquema
muestra el proceso Linde

=D

para produccién de ni-

trégeno y oxigeno a partir del aire. El equipo de la extrema derecha es la columna rectificadora. Note que
no requiere consumo de energia, ya que el hervidor se sustituye por una serpentina donde el aire relativa-
mente caliente que ingresa a la torre entrega su calor al aire liquido y produce la ebullicién. La salida de to-
pe (parte superior) esta enriquecida en el componente mas volatil, es decir, nitrégeno impurificado con algo
de oxigeno mientras que el producto de cola tiene oxigeno con algo de nitrégeno. Se puede obtener mayor

pureza con una rectificacion posterior.

Se han desarrollado muchas variantes del proceso Linde. Una de ellas, conocida como proceso de Linde-
Collins emplea un expansor isentrépico donde se enfria una parte del gas, que intercambia calor con el gas
gue sale del compresor, enfriandolo algo antes de pasar por otro intercambiador de calor.

En este se enfria mas aun, por intercambio de calor con el gas que sale muy frio de la vasija de separacién

liquido-vapor. A continuacion un diagrama T-S del proceso.

7-

Presion

Temperahura
| _ atmosfénica_ _

constante -
-

b
Estrangulacién
Todo el proceso (muy simplificado) se puede apreciar en el siguiente croquis.

S
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Compresor

multietapa con Expansor

enfriadores intermedios  Intercamblador adiahatiro Intercarabiador Expansion de

¥ post enfriador de calor I reversihle de calor I1 Joule-Thomson

rd

/

's 15 |al

he >
1

a

| B tm
i |
|

Entrada  §3lida

de agua  de agua
El punto a corresponde a la entrada de gas al sistema. Este sufre una compresion hasta el estado b donde
ingresa al intercambiador de calor I, donde se enfria hasta el estado c. Una parte de la corriente de aire se
expande en forma isentropica hasta la condicién d, mientras otra parte pasa directamente al intercambiador
de calor Il. La parte que se expande se enfria mucho, y se usa para enfriar el gas que sale del compresor,
volviendo a la succién del mismo en la condicién a. En tanto, la parte que se envia al intercambiador de ca-
lor 1l se enfria por intercambio de calor con el gas que sale de la vasija de separacion liquido-vapor. La
fraccion licuada se extrae en una corriente que no esté indicada en el croquis.
Es posible calcular la fraccion licuada x mediante un balance de energia. Si analizamos el proceso haciendo
caso omiso del compresor, y nos limitamos a la porcién recuadrada de la derecha, notamos que la misma
no intercambia trabajo mecanico ni calor con el medio, porque la expansiéon en la etapa c[ 1 d no produce
trabajo. En consecuencia, todo el proceso ocurre a entalpia constante si se desprecian las energias poten-
cial y cinética. Por lo tanto podemos escribir:

hb:th+(1 x)ha® x=Na hy
h. b

Analizando los factores que condicionan al valor de x vemos que depende fundamentalmente de hs ya que
el punto a representa la condicién atmosférica (que no podemos cambiar), y el punto f representa la condi-
cién de temperatura de ebullicién del gas licuado, que viene fijado por las condiciones del disefio, y de pre-
sién operativa de la vasija, que también viene fijada por las condiciones del disefio. Pero puesto que ho de-
pende de la presién y la temperatura (que es igual a la atmosférica) basta fijar la presion de b para determi-
nar la fraccién de gas licuado.

Si se analiza detenidamente la expresién anterior, se deduce que el maximo valor de la fraccion de gas li-
cuado x corresponde al menor valor de hb.

e

0 L&

10.6_ Produccién de dioxido de carbono sdlido

El diéxido de carbono o anhidrido carbénico (CO2) no puede existir a bajas temperaturas (digamos menos
de 216 °K o0 -55 °C) y a presiones moderadamente altas (por caso, mayores de 6 ata) como liquido. La
causa de esto la encontramos examinando el diagrama de equilibrio P-T. Recordemos que por debajo del
punto triple de cualquier sustancia esta no puede existir en estado liquido. La curva de equilibrio es de su-
blimacion, ya que separa los estados sélido y gaseoso. El punto triple del diéxido de carbono esta a una
temperatura de 216.7 °K y a una presion de 5.1 ata. En consecuencia, cuando se trata de licuar el dioxido
de carbono a presién mayor que la del punto triple s6lo se logra obtener diéxido de carbono sdlido, también
llamado nieve carbénica. Por supuesto, a presion normal esta se sublima sin pasar por el estado liquido
porque la presion de sublimacion es del orden de 5 ata, muy superior a la ambiente. Puesto que en la su-
blimacion se consume energia (el calor latente de sublimacion) la temperatura del diéxido de carbono des-
ciende en el instante en que esta comienza, y suponiendo que la masa de dioxido de carbono sélido es
grande, baja hasta la temperatura de equilibrio a presion normal, que es 195 °K o0 —78 °C. Esto significa que
el dioxido de carbono sodlido se puede usar como refrigerante sacrificable, puesto que el gas sublimado se
pierde en la atmdsfera. Comparado con el hielo presenta ventajas claras, porque el calor de fusién del hielo
es casi un 60% mas bajo que el calor de sublimacién del diéxido de carbono sélido.

La fabricacion del diéxido de carbono sélido se basa en los mismos principios de compresién, enfriamiento
y expansion de Joule-Thomson que se aplican a la licuacién de gases. En forma sumamente esquematica,
el proceso se puede representar de la siguiente manera.
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Condensador

4/ r /

o 1
Compresor Temperatura
et | ambiente @
.......... , - _—
6( ) Valvula de £
estrangulacion ¥ d

b Diéxido de | &

t¢ carbono { W

AY
Camara de expansién

g lDiéxido de carbono sélido

El diéxido de carbono que ingresa a temperatura ambiente en la condicion d se mezcla con el dioxido de
carbono saturado seco que sale de la cAmara de expansién, dando como resultado de la mezcla la condi-
cion e. Este gas entra al compresor, de donde sale con la condicion f. Pasa al condensador donde es en-
friado hasta la temperatura ambiente (condicién a) y pasa por la valvula de estrangulacion donde sufre una
expansion de Joule-Thomson que lo lleva hasta la condicién b a mucha menor temperatura, de donde pasa
a la camara de expansién (que también sirve para separar el sélido del gas) donde se separa gas con la
condicién ¢ y solido con la condicion g.

En la practica esta disposicién resulta antieconémica porque la energia consumida es grande (alrededor de
320 KWH por tonelada). Introduciendo enfriadores intermedios en el compresor y dividiendo la etapa de ex-
pansién en varios pasos (usando multiples valvulas y camaras de expansion) se puede reducir el costo a la
mitad. Aunque esto complica y encarece tanto el costo inicial del equipo como su mantenimiento, se com-
pensa ampliamente por la reduccién de costo de produccion, particularmente en cantidad. Notamos la simi-
litud de este enfoque con el del ciclo de Rankine regenerativo o con el ciclo de Brayton regenerativo. La ra-
z6n de que se produzca una disminucion tan drastica de costo operativo es que disminuimos fuertemente
las irreversibilidades del proceso, que estan concentradas en las etapas de compresion politropica y de ex-
pansién isentalpica.
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DIAGRAMA H-P DEL FREON-503
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DIAGRAMA H-P DEL R-717 (AMONIACO)
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DIAGRAMA H-P DEL R-507

(8 o e o e o s e e 1 F' k
2 K507 AL L I y W4k
RIZVRIEEE S50 will) t : Y X + C -
- ; mﬂ']
i q- TEEN
— - T b
. * NE R
X -" VL] e
Y V‘ R
\ c‘ &.‘ A‘ 7'.]; |
\ \! ! l‘. ll o 1
\ | " l
TR AELEY EE 1)
T e 3 -
1 L ric?
| e
£ L]
. 1‘1.
: Inn a
oYy
i i w1l
P Ura
1|l * |
LA
i dam
g—ot-Hl 21 RSl 1§
S - —
‘.H ihli -l'l-ihh- I—-I-HJT—A ?:
1 S . 19 : i
If Il ]
[] » l’i ; |

| —ts
y- g
_J,'
=
=
=t
B

DIAGRAMA H-P DEL R-410A

ls-olllll!lll‘l'llll'| p i w' ‘\" I} ~\ ‘\
J 3 / o B Y
aa R410A l 4 d 11k "‘\. 8
) (R32/R1325: 30/50 wtid T J, ‘; :\ K 1+ 3 3 i < 35?\
7.00] developed ty Dr. J. Chen ! i =~ G I
| using Lee Kealer Plosckee EOS T i T EEH R R
40l T .‘\Q A L PN I T TR
| AL LL LA TRING N el R T LA
v A }/f:" CLA A B LER \\;’:,\("'KH A\ Hoh
2.0 S-S 81111 FAda A4t I N R T B
b | 13 191 I =l AT A 1' / l
i A AR ERLEAT | R
A A LU BT 4 EE R \' \' .
10 e e
ol 9% 2 o % pEE X o
o.‘? /1 ,! 3 l‘ "B f o |..l. - " : : BRI - ] n ]
B i B PR AN YA
04 AT A, -"f«f,‘ L EEE Lund VY NNN
IESESEEL K] ’..;-'1_ <1 s LEHE TLHAE)
B UL R T ?-”T'-}" TR s
£ ¥ ;{: ;" 4 s '.!.'. ! AFf AR U8 ST - -1
0-2 %) .; s g ff‘ " x |. &) ;, U " - 1= J
) .)4? ..rJ’, i '\ 4 f';/ ;' 5 {7 l ,g l“ BN ES R 15 | |
SAEN ti 1 EVE ¢ el Il L"fl;i_ plelelsl el |
o G i 1 I 1 5 T !-Rﬁ- i e e
0.07 s{ 3 = fﬁ-' . ; = fl."; 5 l__,.'. "‘ : .ﬁ‘- — H
0.04 '.4-( ]é:'g-y;-fu;—-;—‘-b:!:_h;-";:. \'.1—?,.73_:‘; \'".’-‘;—F-‘j':. 'e':r—H'—': f‘” " ‘\4 -
o A A A B e T S L A T
036 100 1s0 200 250 300 350 400 450  S00 550 600 450

Eothalpy (k]/kg)

Introduccidn a la Termodindmica — Jorge A. Rodriguez



Pressure (MPa)

Pressuse (MPa)

Ciclos Frigorificos 468

DIAGRAMA H-P DEL CARE 50
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DIAGRAMA H-P DEL MHC 50
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DIAGRAMA H-x DE LA MEZCLA R-23/R-134a

R23/R134a h—x diagram
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CAPITULO 11
CICLOS DE GAS

Los ciclos de gas se caracterizan porque, a diferencia de los ciclos de vapor, el fluido de trabajo no experi-

menta cambios de fase. Se implementan en motores que pueden ser de combustion interna o externa, se-
gun donde ocurra esta. Cuando se produce en el interior del recinto de expansion se dice que es interna.

11.1 Los motores de combustion interna

En época tan temprana como el afio 1816 un sacerdote inglés llamado Stirling ocupd mucho tiempo y es-
fuerzo en experimentar con un motor de combustién externa que usaba aire. Su fracaso, a pesar de su in-
negable ingenio y habilidad mecanica, se debid principalmente a los rudimentarios elementos e inadecua-
dos materiales con que contaba. Actualmente, versiones modificadas del motor de aire Stirling funcionan
con altos rendimientos.

En 1856 el francés Beau de Rochas sugiere y discute un ciclo de motor de combustion interna pero no lo
construye. Recién en 1860 aparece el primer motor de combustién interna de cierto éxito comercial, pero
dur6 poco debido a la aparicion de una maquina a piston libre debida a Otto y Langen desarrollada en 1867
cuyo rendimiento era superior. Posteriormente en 1876 aparece el motor “silencioso” de ciclo Otto, cuya de-
nominacion se justificaba no porque fuera precisamente insonoro, sino porque comparado con el disefio de
pistén libre era menos ruidoso.

Un poco antes el ingeniero sueco (posteriormente nacionalizado norteamericano) Ericsson construyé en In-
glaterra un motor de aire de combustion externa que no tuvo aceptacion debido a la falta de materiales ca-
paces de resistir eficazmente las altas temperaturas desarrolladas, y eso fue el fin del motor de gas de
combustién externa por un tiempo. Hoy despierta interés por su baja contaminacién y mejor rendimiento.

En todo el resto del siglo XIX hasta la aparicién del motor Diesel no se hablé mas de motores de combus-
tién interna. A partir de la aparicion del motor Diesel la maquina de vapor estuvo condenada a desaparecer.
Si la segunda mitad del siglo XVIII y todo el siglo XIX son la era del vapor y del carbon, el siglo XX es la era
del motor de combustién interna y del petrdleo, que origina la agudizacion de la lucha por el predominio
econdmico y politico cuya crisis se evidencia en la cadena de conflictos armados desde 1914 en adelante.
Las razones del éxito del motor de combustion interna sobre la méaquina de vapor son varias: la maquina de
vapor como planta de potencia portable es mas grande por ser mas ineficaz, ya que requiere una camara
de combustién desde donde se transfiere calor al agua que se vaporiza y luego se transporta a la cAmara
de expansién donde se realiza trabajo Uutil. El motor de combustién interna, en cambio, tiene estos dos ele-
mentos sintetizados en uno solo ya que el combustible al quemarse constituye el fluido de trabajo. La com-
bustién se realiza en el mismo recinto donde ocurre la expansion, eliminando la transferencia de calor, con
su caracter fuertemente irreversible y por lo tanto nefasto para el rendimiento.

Esto, aunque parezca tener solo un interés teérico, resulta de la mayor importancia practica. Por ejemplo,
una maguina alternativa de vapor es demasiado voluminosa para ser portatil, ya que pesa en promedio
unos cincuenta kilos por caballo de potencia generada. Semejante peso no podria ser soportado por ningln
vehiculo aéreo, de modo que no es posible construir aviones o helicépteros impulsados por vapor. Tampo-
co es posible tener embarcaciones chicas de vapor, digamos por caso una piragua a motor.

En la actualidad hay dos versiones de motor de combustion interna, que responden a grandes rasgos a las
caracteristicas originales de los motores Otto y Diesel, pero también hay muchos disefios intermedios que
estan, por decirlo asi, en la frontera entre ambas categorias, por ejemplo los motores de ciclo Otto con in-
yeccion de combustible.

Existe también un ciclo debido a Brayton, un norteamericano que construyé un motor con dos pistones al-
rededor de 1873, pero siguiendo un ciclo ya sugerido por Joule, por lo que también se lo denomina ciclo
Joule. EI motor de Brayton era muy inferior al Otto, que lo desplazé, pero actualmente se emplea el ciclo
Brayton en plantas de energia eléctrica a turbina de gas, y en vehiculos terrestres y aviones, pero no con
pistones sino con turbina, razon por la cual también se lo denomina ciclo de turbina de gas. Lo trataremos
mas adelante ya que tal como esta implementado actualmente es un ciclo de combustion interna. Ahora tra-
taremos las dos clases principales de ciclo de combustion interna alternativos: el tipo Otto o de encendido a
chispa y el tipo Diesel o de auto ignicién.
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11.2 Descripcion de los ciclos de encendido a chispa

Habitualmente se pueden encontrar dos versiones: de dos y cuatro “tiempos”. Se denomina tiempos a los
desplazamientos del piston que se requieren para completar un ciclo. Veamos primero el motor de dos tiem-
pos.

En el motor de dos tiempos la mezcla ingresa al cilindro

a través de las lumbreras de admision. Una vez produ-

cida la chispa ocurre la ignicion de la mezcla de vapor

4~ Bujia de encendido de combustible y aire (comburente) y simultaneamente

la expansion de los gases (tiempo de expansién o em-

bolada de potencia). Finalizada esta, se produce la ad-

mision de la mezcla que desaloja los gases exhaustos,

Lamnbearade entrads debido a que en el carter el piston al bajar durante el

tiempo de expansion comprime algo los gases frescos

lo que los fuerza a entrar cuando se abren las lumbre-

= ras de admisiéon. Note que la forma trapezoidal de la cu-

lata facilita la expulsion. Luego se inicia el tiempo de

Carburador compresion. El piston sube tapando las lumbreras de

Valvula de estrangulacion  admision y escape y lleva la mezcla fresca a la presion

\mRnposs adecuada para la explosién. Durante este tiempo el pis-

tén produce al subir una depresion en el carter y absor-

be mezcla fresca del carburador. El motor de dos tiem-

pos tiene una elevada relacién de peso sobre la poten-
cia del motor comparado al de cuatro tiempos porque da una embolada de potencia por cada revolucién.
Pero como no tiene valvulas de escape es imposible impedir las pérdidas de mezcla fresca en la etapa de
admision cuando esta desplaza a los gases exhaustos, lo que inevitablemente hace bajar el rendimiento del
combustible y causa el tipico olor de estos motores. No obstante, es un motor barato y sencillo, pequefio e

ideal para vehiculos livianos. Veamos ahora el motor de cuatro tiempos.

El motor de cuatro tiempos tiene los siguientes movi-

Bobine e i mientos: en el tiempo de aspiracion el piston se des-

plaza hacia abajo con la valvula de admision abierta y

Baeris  |la de escape cerrada. Luego se invierte la direccion y

comienza el tiempo de compresion; un poco antes de

]
-~
Combustible

Tubo de escape

Motor de dos tiempos

Atre Distribaiclor

Combustible
Carburador

\““,‘,L:lr'f‘,',’:,"y_';'rd ; \T:’ \ Disyuntor == llegar al punto muerto inferior se cierra la valvula de
\;\hux; i \\‘“'l"v*‘“:*:r:“( ad[msmn y la de escape permanece cerrad_q, guedando

e T asi durante el tiempo o carrera de compresion. Un poco

O r~piain antes del punto muerto superior se produce la ignicién

(salta la chispa, en un instante determinado por el dis-

tribuidor de acuerdo a la velocidad del motor) y co-

Riela mienza el tiempo de expansién. Al aproximarse el pis-

) tén al punto muerto inferior se abre la valvula de esca-

Manivela pe y se iguala la presiéon con la externa. Es entonces
cuando se inicia la etapa o tiempo de expulsion al re-
tornar el piston hacia el punto muerto superior eva-
cuando los gases exhaustos a través de la valvula de
escape cuya posicion viene determinada por un mecanismo de sincronizacion (arbol de levas) y asi se
completa el ciclo. El siguiente croquis muestra los tiempos de un motor de encendido a chispa.

Motor de cuatro tiempos

Admision Compresion Trabajo Escape
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La potencia y velocidad se regulan con una véalvula estranguladora tipo mariposa ubicada en el carburador.
Los motores modernos de ciclo Otto usan inyeccién directa de combustible en cada cilindro, lo que elimina
el carburador. La mezcla se produce en el propio cilindro, caracteristica que comparten con los motores
Diesel.
Las vélvulas de admision y escape estan

P comandadas por levas solidarias al ciglefial,
al igual que el disyuntor (llamado “platino”) y
el distribuidor. Estos Ultimos son los encar-
' 37 gados de producir pulsos de corriente eléctri-
ca (cuyo voltaje es elevado por una bobina)
que producen la chispa, y de dirigirla a las
distintas bujias, que son los electrodos entre
los que salta la chispa que inflama la mezcla.
A la izquierda vemos un esquema del ciclo
Otto ideal de cuatro tiempos.

7 La aspiracion de la mezcla de aire y combus-
; tible ocurre de 1 a 2 en forma isobérica e iso-
térmica.
Ve = volumen inicial de la camara de combus-
I Vs = volumen de una embolada o cilindrada.

) V' V=Vc+Vs=volumen total.

De 2 a 3 ocurre la compresion que suponemos adiabatica. En realidad es politrépica con exponente k = 1.34
a 1.35 dependiendo de la mezcla. De 3 a 4 se produce la compresion a volumen constante. En 3 se produce
el encendido e ingresa calor Q1 como consecuencia de la combustion. De 4 a 5 se produce la expansién
gue es la Unica embolada de potencia del ciclo (una en cuatro); la suponemos también adiabatica. En 5 se
abre la valvula de escape y de 5 a 2 a 1 sale (espontdneamente de 5 a 2 y por accion del piston de 2 a 1) el
gas quemado exhausto. De 2 a 3 tenemos:

P.Vr =P Vg ® P, = %g_w (11-1)

" “

y 1
. . 1l
TV, =T.v'*' ® le=1s |Y—N (11-2)
{Ve )
Advertencia: no confundir Tc con la temperatura critica. En este caso solo se refiere a la temperatura del
punta 3. De 3 3 4 tenemos:

Q. =Cv(T, T) (11-3)
De 4 a 5 tenemos:
k

F)z Vck = Pe Vk ® Pe = dé (11'4)
TV -TV " ® T, _T%( °)| (11-5)
De 5 a 2 tenemos:
Q= CV(Te Ta) (11-6)
El rendimiento termodinamico del ciclo viene dado por:
n= W (11-7)

Qu
siendo:
W=0Q Q (11-8)
De las ecuaciones (11-3) y (11 6) tepem

Cv(T, T.) Cv(T, @e ) Ta)_q T Ta
= o, T ) T, T T, T (11-9)
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=1 MV \|V !
Pero de la ecuacion (11-2): o = lar__1]
{Ve)
VAR T,
y de la ecuacién (11-5): T. = TZ& V_] -

Llamando r al cociente 5\% \‘ (relacion de compresion volumetrica) y Suponlend()@ =K:

T,

" k-1
s g = =g 1 (11-10)

T,-T.r " rT, T r

De la ecuacién (11-10) se deduce que para el ciclo Otto de cuatro tiempos el rendimiento sélo depende de
la relacion de compresion volumétrica y del coeficiente politrépico de la curva de expansién. Para muchos
motores r varia de 5 a 7; en motores de auto se tienen relaciones ain mayores. Tomando k de 1.3 a 1.4 se
pueden calcular valores de rendimiento que no superan 0.55. Estos valores no son muy altos y en la reali-
dad son aln menores, pero constituyen una mejora enorme sobre los rendimientos de ciclos de vapor que
en vehiculos raramente superan el 15%.

n=1

Ejemplo 11.1 Célculo del rendimiento de un motor ciclo Otto.

En un motor de ciclo Otto la temperatura de la mezcla de aire-combustible es de 28 °C y la temperatura al
final de la compresion es de 290 °C. Asumiendo k = 1.4 determinar r y el rendimiento.

Solucién

Refiriéndonos a la figura anterior y empleando la misma notacion:

L:r“; Te=273+290 =563 °K; Ta=273+ 28 =301 °K
Ta
r:MiY(/k b _|ssa) Mo = 4785
| T 301)
1 1
n=1 e =1 R = 0.465 n =465 %

El diagrama anterior se debe considerar ideal, porque se ha trazado suponiendo que existe un intercambio
de calor perfecto entre el aire que ingresa al motor y los humos de escape. En la practica esto no es facil de
implementar. Significa una complicacion porque se debe hacer pasar los humos por un intercambiador en el
gue se enfrian entregando calor al aire atmosférico que ingresa. Para que el intercambio de calor sea per-
fecto se necesitaria un intercambiador de superficie infinita, lo que por supuesto es imposible. En la mayoria
de los casos (y particularmente en los motores de vehiculos) el tamafio del intercambiador esta seriamente
limitado por las exigencias de espacio y peso, de modo que en la mayor parte de los vehiculos simplemente
no existe. En estos casos el aire entra al motor con su temperatura normal, y el humo de escape se enfria
en una expansion que podemos considerar adiabatica ya que ocurre con gran rapidez. Es posible calcular
la temperatura media que alcanzan los gases de escape de un motor de combustion interna de encendido a
chispa eléctrica analizando esta evolucion adiabatica. Para ello, consideremos el siguiente croquis.

l]‘

-
-

En la practica el proceso de 4 a 1 no existe, sino que se producen dos evoluciones: de 4 abydebal. La
evolucion de 4 a b es la salida de los gases de escape que se expanden en forma adiabatica (pero no isen-
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trépica) hasta la presion atmosférica, y la evolucion de b a 1 es la de enfriamiento isobarico hasta la tempe-
ratura atmosférica. En el diagrama de la derecha observamos las mismas evoluciones representadas en el
par de ejes T-S. La temperatura de salida a la atmésfera es la que corresponde al punto b que llamamos to.
¢ Cual sera el valor de esta temperatura?. Para responder a esta pregunta es necesario representar cuanti-
tativamente la evolucién de 4 a b. Para ello asumiremos ciertas simplificaciones, como ser comportamiento
de gas ideal y evolucién adiabatica. Si bien reconocemos el caracter de aproximado que tendra entonces el
calculo, el error cometido no sera demasiado grande porque en la condicién 4 la presion no es demasiado
grande en tanto que la temperatura es bastante mayor que la atmosférica, de modo que la hipétesis de
comportamiento ideal se puede sostener sin dificultades. En cuanto a la hip6tesis de evolucion adiabética,
la expansion es rapida y se puede asumir que sucede de esa forma.

Puesto que es una evolucion adiabatica podemos plantear por el Primer Principio de la Termodinamica para
sistemas abiertos la siguiente igualdad.

Uy Uy =Py(Vs Vi)

Pero puesto que la presién Py es igual a la presién atmosférica P1 y dado que el volumen vs es igual al vo-
lumen vi tenemos la siguiente igualdad equivalente a la anterior.

U U =Pi(Wy V1)
Dado que el gas se comporta idealmente, esta igualdad se puede reducir a la siguiente

CV(T4 Tb):R(Tb T1)® Rl(T4 Tb)ZR(Tb T1)®
14
T, T
® 2" =T, T®Tlt—I=Ti+ — ®
y 1y
T
®y—b:T1—|——®Tb=Tl +—:—4’1+(y 1)_1‘
y y 1yyy T
]

Esta relacion permite calcular la temperatura de los humos a la salida del escape. Eventualmente, como ya
hemos dicho, estos gases se mezclan con la atmésfera y pierden temperatura hasta enfriarse por completo.

Ejemplo 11.2 Calculo de la temperatura de escape de los humos.

Determinar la temperatutay iedi de| los hu ®@4a salida 7By egcapetde ygarawor de combustion interna
que funciona ségun a_CerO tto Sfla teﬁtﬁa dé)ERE al entrar al cilindro es t1 = 50 °C y al salir del cilin-
dro es ta = 675 °C. Suponer que el exponente adiabatico de los humos es igual al del aire, es decir, 1.4.

Solycién

m_i‘cando la ecuacién anterior tenemos el siguiente valor.
y 1 T, T323]

1 + =

Ty #T




VD4JDJ

El ciclo ideal del motor Otto de dos tiempos se
puede sintetizar como sigue.

La admisién (y expulsién simultdnea de los ga-

ses residuales) ocurre de 7 a 2.

De 2 a 3 se produce la compresion adiabatica y
de 3 a 4 la combustién; de 4 a 5 se produce la
expansion adiabética y en 5 se alcanza la lum-
brera de escape; el gas residual escapa de 5 a 6
a volumen constante.

El piston sigue bajando hasta el punto muerto in-

ferior 7, y la mezcla fresca desaloja los gases
residuales hasta 1 y llena el cilindro hasta 2,
momento en el que se cierra la lumbrera de
admision.

En realidad se cierra algo después y se desper-
dicia algo de mezcla.
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11.3 Descripcién de los ciclos de autoencendido o0 autoignicién

Este tipo de motor fue inventado por Diesel, quien tenia el propésito de emplear como combustible carbon
pulverizado, pero al experimentarlo encontré dificultades causadas por la ceniza que deterioraba los cilin-
dros, por lo que pas6 al combustible liquido.

En los motores de ignicién por chispa eléctrica, si se usa combustible de mala calidad o si el motor esta
muy desgastado o, como se suele decir, desajustado o “desinflado” (es decir que pasa aceite lubricante a la
camara de combustion) se producen depdésitos de carbdn en la parte superior del cilindro que se ponen al
rojo a poco de andar, lo que origina la combustidon antes de saltar la chispa, de modo que el encendido
gueda avanzado. Esto ocurre especialmente en motores de alta relacién de compresién en los que la igni-
cién ocurre a los 5/8 aproximadamente del recorrido de compresion, lo que origina desincronizacion entre
los cilindros, tensiones en el cigliefial, pérdida de potencia y notable disminucién del rendimiento. Externa-
mente se percibe golpeteo, una vibracion anormal, “pistoneo”, y no para el motor con el corte de corriente
eléctrica sino que continda andando un rato.

El combustible de un motor de encendido por chispa eléctrica debe entonces ser muy resistente a la auto-
ignicion. La capacidad de resistencia a la autoignicion se mide por el indice de octano. Cuanto mayor es el
indice de octano de un combustible tanto mejor se comporta en un motor de encendido eléctrico, en particu-
lar los motores modernos de elevada relacion de compresion y alta velocidad que requieren un combustible
de mayor octanaje que los motores mas grandes y lentos, de ahi la nafta “especial” o “super”.

Esta caracteristica debe ser totalmente la opuesta en un combustible para motores de autoignicién en los
gue la facilidad de encenderse espontaneamente por compresion es esencial. Esto se mide por el indice de
cetano y cuanto mayor sea éste tanto mayor es el rendimiento y mejor el funcionamiento de un motor de
autoencendido.

11.3.1 Ciclo Diesel
En el ciclo Diesel se inyecta el combustible a elevada presion en el cilindro mediante una bomba inyectora.
El aire ingresa sin mezclar, puro. En general los motores de ciclo Diesel puro suelen ser de dos tiempos,
debido a que en esta versidn se obtiene una embolada de potencia por cada revolucion, mientras que en el
de cuatro tiempos se produce una embolada de potencia por cada dos revoluciones, lo que obliga a dupli-
car la cantidad de cilindros y bombas para la misma potencia.
En este tipo de motores la velocidad y potencia se controlan variando la cantidad de combustible inyectado,
generalmente variando la carrera de la bomba inyectora cuando esta es lineal , 0 estrangulando el paso de
combustible cuando es rotativa. En algunas versiones (version “turbo”) se usa un compresor para facilitar el
barrido de gases exhaustos, precalentando el aire y comprimiéndolo antes de ingresar al cilindro, lo que
aumenta el rendimiento.
Existen infinidad de disefios diferentes de culatas del cilindro y tapa de cilindro, algunos con huecos donde
incide el chorro del combustible (“célula de combustion”), resistencias auxiliares de precalentamiento, y
otras variantes que dependen del tamafio y la potencia del motor. Veamos el ciclo Diesel.

De 0 a 1 se produce la aspiracién de aire.

P En 1 se cierra la lumbrera de admision en la
Q; version de dos tiempos (o la valvula de ad-
B | 2 L 3 misién en la version de cuatro tiempos) y

' comienza la compresion del aire hasta 2.
Por tratarse de aire se puede usar © = 1.4.
En 2 se inyecta el combustible que a esa
elevada temperatura se inflama esponta-
neamente. La combustidon ocurre a presion
constante. Por lo tanto:

Q= Cp(T3 Tz)

De 2 a 3 se mueve el piston aumentando el
volumen de la cAmara. En 3 se quemé todo

Q el combustible y comienza la embolada de
2 potencia con una expansion que supone-
0 1 mos adiabatica. En 4 se produce la apertura
L I 3 de la véalvula (o lumbrera) de escape
4 perdiéndose en los gases de escape calor
Por ser la evolucion 4 a 1 a volumen constante es: Q2. Por ser la evolucion 4 a 1 a volumen

Q, = CV(T4 T1)
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En el ciclo Diesel ademas de la relacién de compresion volumétrica ri = 5\% \I detiniremos la relacion de

\ L L . _ Va4 ) o
EV/§2 | y también la relacion de expansion r = J /3 - El significado de r1 es claro y no
requiere mayor explicacion. La relacion de combustion rz2 nos da la influencia en el ciclo del aumento de vo-
lumen debido a la combustion y rs el efecto en el ciclo de la embolada de potencia. Se ha de observar que:

r=rz-r3
El rendimiento del ciclo se puede calcular de la ecuacion (11-7):
W
Q

El trabajo se obtiene admitiendo que no se consume trabajo en la admision 0 a 1 y que tampoco hay pérdi-
das en el escape 1 a 0. Entre 1 y 2 se consume trabajo, de modo que se lo debe restar del obtenido entre 2

4,
)Ige 2 a 3 se realiza trabajo a presion constante Pm:

W23 = Pm(Vz — V2)
De 1 a2 yde 3 ad4laevolucién es adiabatica. Por el Primer Principio para sistemas cerrados:
Q=AU+W=0 ® -AU=W ® Wiy2=Uz—-Us;; Wz4=Us—Us
El calor producido por combustion de 3 a 2 lo calculamos por la diferencia de entalpias:
Qi=H3-H2

Para n moles de gas:

n= (U3 U4)+ Pm (V3 Vz) (U2 U]_) _ n(u23 U42 )—|— an(I'g T2) n(U22 U12)_

H 3 H 2 n(h32 h22 )
_ CV2(T3 T4 )+ RZ(Tg Tg ) CV2(|-2 Tl) _(CW —+ R2XT3 Tz ) CVZ(T4 Tl)
CpQ(Tg Tg ) sz(TS TZ )

CV2 + R2 CV2 T4 Tl
- Cpl CplTs T,
Perosi: Rl=Cpl Cvl® Cpl=Cv+R!] yademas y = Cp %\/2 por lo tanto:
1T, T,
n=1 -
yTs T,

Por estar 1y 2 y 3 y 4 sobre curvas adiabaticas, para la evolucion 112 es:

)1 )1
T,V P =T, Vvt ® I, = IL&W :Tlh(\//—v =T -I’lyl

{Ve) {Ve )

Para la evolucion 314 es:

y 1 y 1 y 1
TV, =TV ®T4=TL&)| =T3L(9| Z'SM—LM
{Va ) {fs ) {f)
Ademas los puntos 2 y 3 se hallan sobre una isobara, en consecuencia:
PaVo =R, y PoVs = NRTs ® 2 _ VT, cTb 2T, -1,
2 2 V2

Por otra parte:

T, =T, -1’ " ®Ts =T, -1, =T, -r’*.r,

1
En consecuencia:

Resumiendo y volviendo a la expresién anterior del rendimiento:
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p=1 11+ T4 1 Tirzy T :
yTs T, Y T1r1y ra Tlrly
1T, T, 1 1
=1 = =1 : 11-11
T Y T3 T2 rly V(rz 1) ( )

Como se ve, el rendimiento tedrico de un ciclo Diesel ideal depende no solo de la relacién de compresion
volumétrica r1 y de ©, sino también de rz, que es una medida indirecta del tiempo que dura la presion maxi-
ma de combustion Pm. Los valores de r1 varian entre 13 y 18 para muchos motores, y r2 suele ser de 2 a 5.
De tal modo, admitiendo que © = 1.4 se obtienen valores del rendimiento ideal que estan entre 0.49 y 0.62.
Mucho mayores, claro esta, que en el ciclo Otto. En la practica los valores del rendimiento real son algo
menores gue los citados.

Ejemplo 11.3 Célculo del rendimiento de un motor ciclo Diesel.

Determinar el rendimiento teérico de un ciclo Diesel que opera con una presién maxima de 40 Kgi/cm yiina
presion de entrada de 1 Kgi/cm ’La temperatura de ingreso es 50 °C y la relacion de compresion volumétri-
cari = 13.34. La combustion aporta 400 cal.

Solucién

y 1 y 1 y 1

11 1z i 04

T, P, ’ =T P1 T ® T, =T%|g) - 323|L4U A4:| —926.7 °)K ® t, = 654°C
1 0

Estimamos un valor medio para Cp y Cv entre T1 y T2. Cp =0.291; Cv = 0.208.

Q=Cp(Ts T,)®T3=T,+ & o274+ 240 5301 0%
Cp 0.291

V. T _

—3=r2=—3=@:2.48 y:_0291:1_4

V2 T, 927 0.208

=056  (7=56%)

11.4 El motor Wankel
Tanto el motor de combustion interna de encendido a chispa (ciclo Otto) como el de autoencendido (ciclo
Diesel) tienen un inconveniente fundamental. Como son motores que funcionan por medio de pistones, no
hay otra forma de obtener movimiento rotativo en el eje del motor que convertir el movimiento lineal de los
pistones en movimiento circular. Esto exige un complicado sistema de biela y cigliefial, lo que significa entre
otras cosas mayor complejidad mecanica, vencer la inercia en el cambio de direccion del movimiento alter-
nativo de los pistones, y mayor peso. Como en definitiva todo esto se traduce en mayor peso, la potencia
del motor por unidad de peso se ve considerablemente reducida. En el motor de dos tiempos esto no es tan
serio como en el de cuatro tiempos, pero
no obstante sigue siendo una de los ma-
yores defectos de este tipo de motor. El
motor Wankel (1954) es rotativo, por lo
que no tiene este inconveniente. No tiene
pistones, valvulas, ciglefial, manivelas ni
Lumbrera bielas, sino un rotor triangular equilatero
de escape  ||amado piston rotatorio, aunque la deno-
minacién es engafiosa porque no es un
pistén. Este se encuentra montado en po-
sicion ligeramente excéntrica en una caja
| Lumbrera  de forma epicicloidal. Esta disposicion
| deadmision  harmite que se formen tres cavidades de
volumen variable entre el rotor y la caja,
como vemos en el croquis.
Las cavidades, identificadas como A, B y
C, cumplen la funciéon de los movimientos
del pistén o “tiempos” de los motores al-
ternativos.
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De tal modo los cuatro eventos principales del motor se hacen sin movimientos lineales, lo que elimina una
cantidad importante de componentes. Durante el tiempo de admision la cavidad A se llena con la mezcla de
aire y combustible, que ingresa por la lumbrera de admision. Como el eje gira en el sentido de las agujas
del reloj, la cavidad A se achica, y la mezcla se comprime. Al llegar a la bujia salta la chispa, y se produce la
combustién. Luego continGia su evolucion, esta vez de expansion porque el espacio libre se agranda. En
ese punto ocupa la posicion que rotulamos B. Luego contindia girando hasta que se conecta con la lumbrera
de escape en la posicion C. Los detalles mecanicos son complicados, y no tienen interés para la Termodi-
namica. No obstante, es en los detalles mecanicos donde reside el mayor atractivo de este motor. Un motor
lineal tipico puede tener algo asi como 350 a 400 partes moviles, dependiendo del disefio. Por compara-
cién, un motor Wankel de potencia similar tiene 150 partes maviles.

11.5 Comparacion entre automotores y motores industriales

Los grandes motores industriales se diferencian de los motores usados en vehiculos automdviles en varios
aspectos. Por supuesto, la diferencia principal proviene de que ambos estan disefiados para fines distintos,
y de ahi se desprenden todas las demas. Los motores destinados a ser usados en vehiculos (autos, motos,
camiones, locomotoras, embarcaciones y aviones) tienen que funcionar en una amplia variedad de regime-
nes de marcha, por lo que por regla general tienen una velocidad maxima mucho mas alta que los industria-
les. Estos ultimos normalmente estan destinados a funcionar a menor cantidad de vueltas por segundo, y
con una potencia generalmente mayor. Esto permite disefiarlos con mayor detalle por lo que suelen tener
rendimientos mayores, del orden del 35%, en tanto que los motores mas rapidos y pequefios no suelen al-
canzar esos valores. Ademas son constructivamente mas robustos lo que se refleja en el mantenimiento.
Un motor de auto, por ejemplo, tiene un tiempo medio de uso entre reparaciones del orden de 2000 a 5000
horas promedio, en tanto que un motor industrial puede funcionar durante 30000 horas como minimo antes
de requerir mantenimiento. Esto se debe también a que los motores industriales son mas lentos y tienen
menos desgaste. Al ser mas lentos pueden usar combustibles mas pesados y baratos. En contraste, por
supuesto el costo de un motor industrial es mayor, del orden de cinco veces por HP de potencia al freno, y
los costos y tiempos de mantenimiento son también proporcionalmente mayores.

11.6 Ciclo Brayton o Joule. Turbina de gas

Como ya hemos dicho, el ciclo Brayton se ha implementado en turbinas para impulsar vehiculos y para ins-
talaciones fijas de energia eléctrica. La principal ventaja que presenta el ciclo Brayton es que se puede im-
plementar en una maquina de movimiento rotativo, eliminando las desventajas de los motores alternativos.

11.6.1 Descripcion de la turbina de gas

La turbina de gas esté constituida esencialmente por un turbocompresor y una turbina montados sobre un
mismo eje. La turbina recibe gas caliente a alta velocidad y a presién y convierte la energia térmica, cinética
y de presion del gas en energia cinética de las paletas o alabes, que al girar impulsan el eje a gran veloci-
dad. Las pérdidas de calor se pueden despreciar, por lo que suponemos que la evolucion es adiabética. Por
el Primer Principio de la Termodindmica para sistemas abiertos tenemos:

2 2
h+ v + 8, q W, pero q=0y z=0®w,= h v
29. Qe 29c
2 2
wo=h h+¥ _©
2 Jc
Si no hay diferencia de velocidades, o sea si s6lo se aprovecha la energia térmica y de presion, es:

Existen dos versiones de ciclo de turbina de gas. Cuando el gas exhausto (humo) se envia al medio am-
biente se esta ante el ciclo abierto o Brayton. En este ciclo el turbocompresor toma aire atmosférico, lo
comprime y lo envia a una cdmara donde se inyecta gas natural y se produce la combustion, que genera un
aumento de presién y temperatura que se aprovecha en la turbina, de donde se envia el gas a un precalen-
tador que sirve para precalentar el aire que sale del compresor.

Si los gases de combustion fuesen corrosivos, contaminantes o radiactivos o pudiesen perjudicar a la turbi-
na, se debe usar un fluido de trabajo (generalmente aire) que circula por el compresor y la turbina; es calen-
tado por intercambio de calor con el gas caliente que viene de la camara de combustion, va a la turbina, a la
salida de esta se enfria en el precalentador, va al compresor y retorna al precalentador. Este es el ciclo ce-
rrado o ciclo Joule. Ambos son idénticos desde el punto de vista de las transformaciones que sufre el fluido
de trabajo.
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Existe también un sistema llamado turbina libre en el que el compresor es movido por una turbina auxiliar; la
potencia Util se obtiene en otra turbina, montada sobre un eje independiente. Los gases de la combustién
van primero a la turbina auxiliar y luego a la de potencia. Asi el compresor puede funcionar a plena capaci-
dad aunque la turbina de potencia esté parada. Esto significa poder acelerar la turbina de potencia a pleno
en poco tiempo, con un gasto de combustible mayor que en los sistemas convencionales. Este sistema se

usa en los aviones.

11.6.2 Ciclo Brayton

‘ combustible

Camara de
2 combustién

COMPRESOR

CICLO BRAYTON SIN
1 PRECALENTADOR

0 1]

TURBINA

V

hY

La compresién 1-2 y la expansion 3-4 se
pueden considerar adiabaticas e isentré-
picas. De 2 a 3 el gas sufre una evolucion
a presion constante. De 4 a 1 hay una
evolucién que en el ciclo abierto es imagi-
naria y en el ciclo cerrado ocurre en el in-
tercambiador enfriador. Este tipo de ciclo
también se llama “de presién constante”
porque las evoluciones de combustién y
escape se producen a presion constante.
El rendimiento térmico ideal de una turbi-
na de gas es la relacion entre el trabajo
neto entregado y el poder calorifico del
combustible.

La turbina debe usar elevadas relaciones
de aire a combustible en el ciclo abierto
para diluir al méximo los gases de com-
bustiébn que pueden perjudicarla. Normal-
mente se usa mas de cuatro veces la can-
tidad tedrica necesaria de aire, de modo
que el error cometido al considerar a la
mezcla como aire puro es pequefio.

El trabajo neto es la diferencia (trabajo en
la turbina — trabajo del compresor):

W, =W, W, =(Hy Hy) (Ho Hy)

Si no hay regeneracion: Q=H; H,
El rendimiento es:
%:(Hs HA) (Hz H1):(H3 Hz) (HA H1):
- Q Hs H.Hs; H,
L H, H, 1 Cp(TA T1)
Hy H, = Cp(Ts T,
Si el Cp varia poco con la temperatura:
T, T
n=1
T, T

Como los puntos 1y 2 ylos puntos 3 y 4 estan sobre dos adiabéticas es:
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1 21 1 21
Tz_ Pz ! Ts_ P3 ! _ Pz ! TzTLps ( 2 |’
T, P T, PR P, T, T, J P,
r1 r1
P. >
4T4:T3(L_1 S A AL
4 2 P,
— r1
T3 E ’ T2 P_l ’ JLl
T. T P, P, %Pl ’
n= = =1 P
T3 T2 2
p1
n=1 L[&W (11-12)
{P,)

Este es el rendimiento ideal del ciclo Brayton sin regeneracién. Notese que no depende de la temperatura.
A medida que aumenta P2/P1 también aumenta 7.

11.6.3 Turbina de gas regenerativa

En el caso de la turbina de gas con regeneracion la situacion cambia totalmente.

2
- v
2 R /(
e Al Aas

REGENERADOR

combustible L3

COMPRESOR

)
"OMBUSTION

AMARA DE

TURBINA

En principio el uso de regeneracién (es decir
precalentamiento del aire que sale del com-
presor e ingresa a la camara de combustion)
se justifica para aumentar el rendimiento tér-
mico del ciclo por disminucién de la irreversibi-
lidad termodindmica y aprovechamiento del
calor residual que de otro modo se pierde, de
modo analogo a como ocurre en los ciclos de
vapor. Se supone gue el calor suministrado al
aire en el precalentador o regenerador se in-
tercambia con una eficiencia del 100% llevan-
dolo del estado 2 al estado R. Por su parte el
gas de salida de la turbina se enfria desde Ts
hasta T2. Por lo tanto el calor recibido por el ai-
re que sale del compresor es el total (Hs — Hz)
menos el aportado por el recuperador de calor

que es (Hs — Hz), lo que nos da el calor que entrega el combustible.

= (Hs — H2) — (Ha — H2) = H3 — Ha
En consecuencia el rendimiento ideal con regeneracion es:

e =(H3 H4) (Hz Hl)—l H, H,; 1 T, T,
H: H, H:; H, Ts T,
Esto es valido asumiendo que Cp no varia con T. Pero por las razones antes comentadas:
1 r1
T, = |lh[P_L\\‘y l, = |3h(P_-W Liamando x a LP_| os:
{P1) {P2) 4 Pl)
e =1 T, Tl:l T, X T1:1 le By

[ERRE R ) T3J1 |
X X)




(11-13)
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Comparando las ecuaciones (11-12) y (11-13) que proporcionan los rendimientos ideales del ciclo sin y con
regeneracion vemos que el efecto del aumento de la relacion de presiones P2/P1 en el ciclo no regenerativo
es aumentar el rendimiento.

En cambio en el ciclo regenerativo este disminuye con el aumento de esa relacién, pero en cambio aumen-
ta con la temperatura de entrada a la turbina Ts. Esto tiene una gran importancia practica ya que permite
mejores rendimientos con menor presion maxima P2. Como el compresor resta potencia a la turbina, esto
significa que una menor presion de salida del compresor P2 es beneficiosa. Dada una relacion de presiones
baja, para un valor alto de Ts resulta un rendimiento regenerativo zir mucho mayor al no regenerativo #.

11.6.4 Caracteristicas de funcionamiento del ciclo regenerativo real

En la figura siguiente vemos las curvas de rendimiento en funcion de la relacion de presiones P2/P1 tanto pa-
ra el ciclo no regenerativo como para el ciclo regenerativo, en forma de curvas paramétricas. Cada una de
ellas corresponde a un valor distinto de la temperatura de entrada a la turbina Ts.

0.8

I | | | ] |
0.7~ \ Temperatura de entrada a la
926 °C turbina
M o6 815 °Q =
705 °C
0.5~ 395C =
Ciclo regencrativo
0.4 —1
03 —
Ciclo no regencrativo
0.2 =
0.4 >l
0 | ! ! 1 1 1
1 2 3 4 5 6 7 8

Relacion de prcsi(—)ncs PPy
Todas estas curvas se basan en una temperatura del aire atmosférico t1 = 21 °C.
El rendimiento indicado del compresor se define como la relacion del incremento de entalpia ideal isentropi-
co dividido por el incremento de entalpia real.
(Hy Hy

H2] HlZ

Los términos que llevan prima representan las condiciones reales. El subindice s indica entropia constante.
Son valores habituales de rendimiento 75% < 7c < 85%.
El rendimiento de la turbina se define como la relacion de la disminucién de entalpia que se encuentra en la
realidad sobre la disminucion isentrépica ideal de entalpia.
gr = 13 Ha (11-15)

T = ——m—— -

H. H.

Existen pérdidas por rozamiento de turbina y compresor, que se engloban en un rendimiento mecanico que
suele ser alto, del orden del 96-98% y se define como la potencia real al freno sobre la ideal.
La combustibn nunca es completa a pesar

e = (11-14)

Tz' Hz' TR' Hn- " del enorme exceso de aire, y ademas en la

Del com- o 4 Ala cimara S - .
presor l de combus- Camara de combustion se pierde algo de ca-
tién lor; el rendimiento de la combustion suele

l/\/\/\/\/\/\/\/\/ ser del 95%. En el regenerador el intercam-

bio de calor tampoco es un 100% eficiente.
REGENERADOR Hay un salto de temperatura en el regenera-
dor, dado por la diferencia entre la tempera-
Akea | ) tura del aire que entra en el regenerador
ey — ;¢ Pelatwbina - proveniente de la turbina, T+ y la temperatu-

4° 4 ra del aire que sale del regenerador prove-
niente del compresor, Tr. El rendimiento del
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regenerador viene dado por el cociente del incremento de entalpia del aire del compresor (frio) sobre el in-
cremento total de entalpia que tendria el gas caliente (proveniente de la turbina) si se enfriase hasta la

temperatura Te.
H R! H 2

R =— 11-16
He A, (1-10)

11.6.5 Enfriamiento v combustién por etapas en turbinas de gas
Ya se ha comentado cuando se tratd la compresién de gases que es mejor usar enfriamiento intermedio del
gas. Esto se hace en el turbocompresor con lo que se consigue aumentar el rendimiento de la compresion.

P T
COMBUSTIBLE COMB.

B B B E B
/ / / / : ]J/J[I,‘ :

1, 1 o N

y 1

/ 2 /_‘ /(. .\
. \ I - PI
adiabitica 'V : ' ”46
i I"etapa | 2°ectapa 3* etapa

También se puede aumentar el rendimiento de la expansién en la turbina quemando el gas por etapas, de
modo analogo al recalentamiento regenerativo usado en el ciclo Rankine de vapor. Una turbina grande en
una central termoeléctrica puede tener hasta 15 quemadores ubicados a lo largo de la turbina. La combus-
tién por etapas se hace porque no se puede hacer en forma perfectamente isotérmica. Ello implicaria reali-
zar la combustion en el interior mismo de la turbina, lo que por diversas razones no es conveniente. Igual-
mente el enfriamiento intermedio del gas en el compresor lleva a una condicidon que se aproxima escalona-
damente a una isoterma. La combinacién de ambos efectos mejora el rendimiento global del sistema. Vea-
mos con un ejemplo como influyen ambos efectos sobre el rendimiento en la practica.

Ejemplo 11.4 Célculo de una turbina de gas ciclo Brayton.

Se tiene una turbina de gas en la que ingresa aire a 60 °F y 14.7 psia al turbocompresor, que tiene una re-
laciéon de compresién de 5. El aire entra a la turbina a 1500 °F y se expande hasta la presion atmosférica.
Determinar el cociente Wi/Wc y el rendimiento para las siguientes condiciones: a) reversible isentropica; b)
con una eficiencia del compresor de 0.83 y un rendimiento de la turbina de 0.92; c) en las condiciones del
punto anterior se introduce ademas un regenerador con un rendimiento de 0.65; d) y ademés de lo anterior
un interenfriador del aire en el compresor que toma al aire a 35 psia y lo enfria hasta 60 °F; f) ambos dos, el
interenfriador del compresor y el recalentador estan en funcionamiento, en las mismas condiciones impues-
tas para puntos anteriores.

Solucién
a)
T t1= 60 °F; T1 = 60 + 460 = 520 °R
v =1500°F Ts'=1960°R r = F% =5
1
3 P1 = Ps = 14.696 Lbilplg °
P2 = P3 = 5P1=73.5 psia.
4 1
; 12 =T3Lf&\‘\y 5205 A* =824 R
{P1)
1 r1 04
- ) 1.4
Ta =T3L[P \‘\ ’ 1960k—\\ - 1238°R
< {P2)

we = Cp (T3 — T4) =0.24(1960 - 1238) = 173 BTU/Ib.
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We = Cp (T2 - T1) = 0.24(824 - 520) = = 73 BTUI/Ib.

Wi :17y =237

q=Cp(Ts - T2) =0.24(1960 - 824) = 272 BTU/Ib.

= r1 04
Wy W, 173 73 ., _ -,y =
no=— -0.37 otambién =1 H_m -1 (}5/) 14 -0.37
q 272 Py )
b)
7 B o o Tas Teniendo en cuenta las eficiencias:
evoluciones ideales 3 0 (h2 hy, )S Cp(TZ Ty )5 T, T
. = = =
hy  hy Cp(T2 Tu) Ty Ty
T, Ty 824 520
4Ty = +Ty =520+ ——— _ 886 °R
0.83

fic
hy  hy Cp(T33 Ty )

"= (hsz h1: )s B Cp(T33 Ty )S
®@T, =Ty 7y (T31 T, )s =1960 0.92(1960 1238): 1296 °R

¥

we = Cp(Ts - T#) = 0.24(1960 — 886) = 159 BTUI/Ib.

we = Cp(Tz - Tr) = 0.24(886 - 520) = 88 BTU/Ib.
q = Cp(Ts - T2) = 0.24(1960 - 886) = 258 BTUI/Ib.

Wy 159
- -1.307
Ac As 30

We We _ 159 88 _ 0.28(comparar con apartado a)
q 258
¢) Segun la definicion dada antes de la eficiencia del recuperador de calor:

h, hy CpTe Tp) T, Ty
g2 p( R 2‘) R_Z ® T =Ty +77R(T43 ng):

"o hy  hy ) Cp(T43 TZ‘) Ty Ty

m=

=886 + 0.65(1296 886) =1152 °R
El calor agregado o sea el producido por la combustion es el incremento total de entalpia de 2 a 3 me-

nos el incremento del regenerador, o sea:
g=hs - h2 = (hre" = h2) = Cp(Ts — Tr’) = 0.24(1960 - 1152) = 194 BTU/Ib.

We We _ 159 88 . 0.37 (comparar con ay con b)

" 194
d) . 2
Ps = Ps>=Ps = 35 psia Ps = P7= P7- =75.7 Lbi/plg
T r1 04
Is = |1MP_5N ! = 520#&\‘14 = 666 °R
{P1) {15)
Ty =Ty 211 _5p04 866 520 _ o6 op
T e 0.83
5 t; = 60 °F; T, =520 °R
21 04
= T —Tshf_’\\ R 5\\14 = 643 °R
Ps 35
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T, T
T73:T6+ ! 6:520+M:668 R

nc 0.83
Trr=T7 + 5r(T+ — T7) = 668 + 0.65(1296-668) = 1076 °R
We = hs' = hr + h7 —he = Cp(Ts — T + T» — Ts) = 0.24(696-520+668-520) = 78 BTU/Ib
Wt N0 cambia respecto de c)

w,/ _159/ _
AC_ A8_2.04

W W, 159 88

n = =0.38 (comparar con a, b)
q 212
T Ps = Ps = 35 psia P10 = P10’ = P1 = 14.696 psia
\ r1 04
9 -y 7 .
; o= Pl ~1060(32 1 _ 1586 <
{P) 15)
W T =Ts - n(Ts - Ts) = 1960 - 0.92(1960 - 1530) = 1616 °R
r1 04
I = |9U [P_'m ’ _ 19(50%2\’1'4 - 1530 °R
Py 35)

Ti0=Te — 51(Te — T10) = 1960 — 0.92(1960 - 1530) = 1327 °R
Tr = T2+ yr(T10 — T2) = 886 + 0.65(1564-886) = 1327 °R
S we=hs —hs+he - hio=Cp(Ts - Ts + To = T10’) = 0.24(1960 -

1616 + 1960 - 1564) = 178 BTU/lb 4 "V _ 17y =2.02
A 88

q=hs - hr +he — hs' = Cp(Ts — Tr + To — Ts) = 0.24(1960-1327+1960 — 1616) = 234.5 BTU/lb ®
W, W, 178 88
q 2345

n= =0.38

f) Ahora, la situacién mas cercana al ciclo real.

T

Se usaran los resultados parciales obtenidos anteriormente
para los casos d) y e), es decir:

T7 =643 °R, T = 668 °R, Ts = 1586 °R, Ts' = 1616 °R, T =
1530 °R, T’ = 1564 °R, wt = 178 BTU/Ib, we = 78 BTU/Ib.

Tr = T7+ yr(T10-T7) = 668 + 0.65(1564-668) = Tr' = 1250 °R

We =17y =22

q=hs — hr +he - hs' = Cp(Ts -~ Tr + Te - Ts?) = 0.24(1960 -
1250 + 1960 - 1616) = 253 BTU/Ib

;7 — Wt Wc — 178 88
< q 253

=0.40

Estos calculos usando entalpias aproximadas no se pueden considerar exactos. Un calculo mas preciso se
debe hacer estimando las entalpias por métodos mas exactos. Por ejemplo, se pueden usar funciones in-
terpoladoras basadas en las tablas de entalpias del aire.

11.6.6_Causas del éxito de las turbinas de gas

En los Ultimos afios se han eliminado muchas centrales de vapor destinadas a la produccién de energia
eléctrica y se han reemplazado por turbinas de gas o por ciclos combinados Rankine-Brayton. La causa de
este fendmeno es econdmica. Los rendimientos del ciclo Brayton son sensiblemente superiores a los del ci-
clo Rankine de vapor de agua. La causa reside en el hecho de que el ciclo Brayton opera a temperaturas
mayores que el Rankine. Recordemos la ecuacion (5-20) del apartado 5.10.2 en el capitulo 5.

T T

Wha = Q
T
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En esta ecuacién Wma representa el trabajo tedrico maximo que puede realizar un ciclo de potencia reversi-
ble que opera entre las temperaturas extremas T y To, siendo T la temperatura maxima y To la temperatura
del medio ambiente, intercambiando calor Q con el medio ambiente. Es evidente que cuanto mayor sea el
valor de la temperatura maxima T tanto mayor sera Wmax.

Por otra parte, en el ciclo Brayton no hay intercambio de calor, porque a diferencia del ciclo Rankine de va-
por, que es una maquina de combustion externa, la turbina de gas es una maquina de combustién interna y
no hay intercambio de calor entre los gases calientes de la combustién y el fluido de trabajo. El Gnico inter-
cambio de calor ocurre en el regenerador, pero esto es después de que el fluido de trabajo haya producido
la mayor parte del trabajo Util en la turbina. Esto elimina una de las mayores causas de irreversibilidad que
es el intercambio de calor, como vimos en el apartado 5.9.3 del capitulo 5.

Puesto que constantemente se experimenta con nuevos revestimientos de turbina que permitirian operar
con temperaturas adn mayores, es de esperar que la brecha que separa los rendimientos de ambos ciclos
se agrande mas en el futuro. Ademas de estos argumentos de orden puramente termodinamico existen
otras ventajas en el uso de turbinas de gas. El hecho de que la turbina sea un motor rotativo la hace muy
atractiva para usarla como fuente de potencia en vehiculos, por las mismas razones expuestas en el apar-
tado 11.4. La relacién de compresién (cociente de presiones) del compresor (y en consecuencia de la turbi-
na) suele variar de 10 a 15. De la ecuacién (11-13) se deduce que el rendimiento mejora con el aumento de
la temperatura operativa y de la relacién de compresion.

11.7 El ciclo Stirling
Este ciclo esta formado por dos evoluciones isécoras y dos evoluciones isotérmicas. La forma del ciclo se
puede observar en la siguiente ilustracion.

P 7
b
c Tz '51 <= [
d
Tl 7 =
d d
V S

El fluido de trabajo experimenta una compresion isocora en la etapa a—b en la que ingresa calor Qab. La

etapa b—c es una expansion isotérmica durante la cual ingresa otra cantidad de calor Quc al sistema, que
toma de la fuente calida a temperatura T2. Luego tenemos una expansion isécora en la etapa c—d durante
la cual el sistema cede calor Qc, seguida por la etapa d— a de compresion isotérmica en la que sale calor
del sistema a la fuente fria a temperatura Ti.

Operativamente esto se puede conseguir de la siguiente manera. Es necesario contar con un intercambia-
dor de calor reversible (regenerador) capaz de tomar y ceder calor. Este regenerador tiene que absorber
todo el calor Qu y entregarlo al sistema en la etapa a—b de modo que: Qe = Qab. ES importante notar que el
regenerador no es la fuente fria ni la fuente céalida. Desde el punto de vista constructivo, la fuente fria es la
atmoésfera y la fuente calida es la camara de combustién.

Vale la pena hacer notar que el motor Stirling es un motor de combustién externa, en el que el gas de traba-
jo (aire) no experimenta cambio de composicion.

La clave del funcionamiento exitoso de este motor esta en el regenerador. En la época en que Stirling lo
puso a prueba, el recuperador no tenia suficiente resistencia mecanica a los cambios ciclicos de temperatu-
ras extremas, y se deterioraba rapidamente. Con modernos materiales ceramicos de alta resistencia y baja
inercia térmica, el motor Stirling desarrolla rendimientos muy superiores a los que se pueden obtener en el
ciclo Otto y Diesel. Veamos porqué.

El rendimiento del ciclo se obtiene como siempre dividiendo el trabajo obtenido sobre el calor consumido. El
ciclo produce trabajo en dos etapas: la expansion isotérmica b—c y la expansién is6cora c—d. Consume
trabajo durante las otras dos etapas: la compresion isotérmica d— a y la compresion isGcora a—b.

Se supone que el trabajo que se consume en la compresion isdcora a—b es igual al que se produce duran-
te la expansion isécora c—d. En consecuencia, el trabajo neto producido por el ciclo es:

Wh = Woc + Wed — Wda — Wab = Woe — Wda
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En cuanto al calor consumido, es la suma de dos magnitudes: el calor que ingresa en la compresion isécora
a—b y el que ingresa en la expansion isotérmica b—c. Entonces el calor que ingresa resulta ser:

Q = Qab + Qnc
Pero si hay una regeneracion ideal, todo el calor que ingresa en la etapa a— b lo provee el regenerador que
se calienta durante la etapa c—d, por lo tanto el calor Qab no debe ser tenido en cuenta. Desde el punto de
vista neto, no es realmente calor ingresante, sino calor que esta contenido en el motor y pasa del gas al re-
generador y vuelve de nuevo del regenerador al gas.
Por lo tanto, el rendimiento es:

V V
) c d
n= Wn _Wbc Wda _Wbc Wda _ RHTZ In /Cb Rle In /<a

Q Qab + ch ch R2T2 In \%
b

Pero puesto que Ve = Va y Vb = Va tenemaos por altimo:
T, T

T,
Sorprendentemente, este es el rendimiento del ciclo de Carnot equivalente.
La razon de este asombroso resultado es que al asumir las idealizaciones que se admitieron previamente,
como la existencia de regeneracion ideal, lo que hemos hecho en esencia es suponer gue el ciclo de Stir-
ling es idealmente reversible, de modo que no resulta absurdo el resultado, porque en definitiva es lo que
se supone también en el ciclo de Carnot.
El ciclo Stirling tiene la ventaja de requerir una menor cantidad de trabajo de compresion que el ciclo de
Carnot, ya que en este la compresién es isotérmica y adiabatica mientras que en el ciclo Stirling es isotér-
mica e isécora. Al haber una etapa de compresion isécora los cambios de volumen son menores, y por lo
tanto también es mas pequefia la relacion de compresién.
El principal inconveniente de este ciclo reside en las operaciones isotérmicas. Es sabido que conseguir una
evolucion isotérmica es dificil en la practica. Se puede obtener una aproximacion que es “casi” isotérmica
por medio de recalentadores, haciendo el intercambio de calor a bajos gradientes térmicos y con otros re-
cursos parecidos, pero todo ello complica el motor constructiva y operativamente. Por otra parte, los proce-
sos isécoros también son complicados de realizar en la practica. Un proceso a volumen constante implica
una evolucion casi estatica, es decir, sumamente lenta. Esto conspira contra el funcionamiento de un motor
de alto desempefio. No obstante, diversas versiones experimentales modificadas se prueban constante-
mente en busca de superar estos problemas. La causa de que se gasten recursos en esa tarea es que el
rendimiento tedérico del motor Stirling es muy elevado.

" (11-17)

11.8 El ciclo Ericsson

Este ciclo est4 formado por dos evoluciones isobéaricas y dos isotérmicas. En ese aspecto difiere del ciclo
Brayton en que reemplaza la compresion y la expansién adiabatica reversible (isentrépica) por una compre-
sion y expansion isotérmicas. La forma del ciclo se puede observar en la siguiente ilustracion.

- T
< > = T2 |- 2 - d
; iy 4 ~—
a & o @
"" LS'

En la etapa a—b se produce la compresion isotérmica en la cual sale calor del sistema. La etapa b—c es la
expansion isobarica, durante la cual ingresa calor Quc al sistema. Luego tenemos una expansion isotérmica
en la etapa c—d durante la cual también ingresa calor Qca al sistema, y por ultimo una compresién isobarica
en la etapa d— a, durante la cual sale calor del sistema. Llamaremos Q: al calor total que ingresa al siste-
ma; es evidente que: Q1 = Qbc + Qcd

El rendimiento del ciclo Ericsson se puede calcular facilmente como es habitual.
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W _ Wbc +ch Wda Wab

Ql ch + ch
Pero por las mismas razones que en el apartado anterior, es facil ver que:
Whoe = Wada
Entonces se obtiene:
_ W _ Wbc Wab
1 Ql ch + ch

Pero si hay una regeneracion ideal, el calor que ingresa en la etapa b—-c lo provee el regenerador de modo
gue, igual a como hicimos en el apartado anterior y por las mismas razones, el rendimiento se puede ex-

presar:
P. Py
n_Wbc W _R2I2In P, R2I1In/Pal

Qu RIT, In Pe

Py

Puesto que Pc = Po y Pd = Pa tenemos simplificando:
T, Ty

T,
Nuevamente obtenemos el rendimiento del ciclo de Carnot, debido a las simplificaciones e idealizaciones
usadas al deducirlo. De hecho, cuando usamos regeneracién en el ciclo de Brayton lo que estamos inten-
tando es aproximarnos al ciclo de Ericsson. La cantidad de etapas de regeneracion y de enfriamiento inter-
medio depende de un balance econdmico entre el costo de capital incrementado y el costo operativo que
disminuye a medida que aumenta la cantidad de etapas.

n= (11-18)

11.9 Cogeneracion

Se denomina cogeneracién a las disposiciones en las que se usa la energia sobrante de un sistema para
operar otros sistemas distintos. La cogeneracioén es lo que se emplea en el ciclo binario de mercurio y agua
gue se estudio en el capitulo 9, apartado 9.7. Otra acepcion comunmente usada del término es en aquellas
aplicaciones en las que se ahorra energia combinando dos funciones: la generacién de electricidad y el ca-
lentamiento de procesos. Esta aplicacién se denomina también aprovechamiento de energia de tope, y ya
se ha estudiado en el apartado 9.5 del capitulo 9. Otra aplicacion es la que estudiamos aqui, donde se trata
el aprovechamiento de la energia residual que tienen los gases calientes de salida de una turbina de gas. A
esta forma también se la llama aprovechamiento de energia de fondo. Se pueden concebir tanto en teoria
como en la practica muchos sistemas combinados de este tipo. Nosotros estudiaremos solo tres, sin pre-
tender con ello agotar las posibles aplicaciones.

11.9.1 Cogeneracion combinando ciclos de gas y vapor de agua

Una de las combinaciones mas eficaces es la que relne la turbina de gas del ciclo Brayton con el ciclo de
vapor de Rankine. La principal ventaja de este sistema combinado es que permite aprovechar el calor resi-
dual de los gases de escape de la turbina de gas, que salen a elevadas temperaturas (tipica: unos 700 °K)
para precalentar el agua y generar vapor saturado. Posteriormente el vapor se recalienta en la misma ca-
mara de combustion usada para el ciclo de gas. El proceso se puede visualizar en el esquema siguiente.

Lmbissirile r
— il e 3
1 a1 | m Ky gos
! rd o
314
'7'6‘ 4.
41 i/
]
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El aire entra en el estado 1 al compresor C, donde es llevado al estado 2 al cual entra al horno del genera-
dor de vapor de alta presion GVAP; sale en el estado 3 para entrar a la turbina de gas, de la cual sale en la

condicién 4. Entonces el aire de salida de la turbina entra al calentador de agua CA de donde se desecha a
la atmésfera en el estado 1°. Durante el intercambio de calor que se produce, el gas entrega calor al agua lo
gue se simboliza en el diagrama T-S con una serie de flechitas desde el ciclo Brayton hacia el ciclo de Ran-
kine. Este es el circuito del gas. Alrededor del 25% de la energia del combustible se transforma en trabajo
de eje en la turbina de gas, un 55% sale en los gases de escape, y un 20% se pierde por friccién. Del 55%
gue sale por el escape de la turbina de gas, un 50% se aprovecha en el calentador de agua CA en tanto
gue el 5% restante se pierde

En cuanto al agua, esta sale del calentador de agua CA en condicion de liquido saturado al punto de ebulli-
cién, pasa al generador de vapor de alta presién GVAP donde se vaporiza y recalienta, y entra en el estado

5 a la turbina de alta presion TAP donde se expande isentropicamente hasta el estado 6. Luego se envia al

recalentador del cual sale al estado 7 con el cual entra a la turbina de baja presion TBP donde se expande
en forma isentropica hasta el estado 8. A continuacién pasa al condensador C que lleva el agua hasta el es-
tado 8’ al cual entra al calentador de agua CA.

Pensemos en un sistema en el que por cada Kg de agua que circula por el circuito del agua hay una canti-
dad de masa m de gas que circula por el circuito del gas.

Para obtener el valor de m es necesario hacer el balance de energia del calentador de agua CA.

m(h4 hl.): 1(h9 hg.)® m = H (11-19)
4 1

El aumento de entalpia que sufre el agua se puede calcular a partir del calor especifico, es decir:

h, hl.:Cp2(T4 Tr)

Wi = m(h3 h4)
El trabajo neto producido por el ciclo de gas, se obtiene restando el trabajo consumido en el compresor.
W =Wie We = m(hs h4) m(hz hl)
El trabajo producido por el ciclo de Rankine (despreciando el trabajo de bombeo) es para 1 Kg de agua:
We=(hs he)r(h, hg)

El consumo de energia en forma de calor del sistema es la suma del calor usado para el gas y el calor usa-
do para el recalentamiento del vapor. El primero es:

Qs = m(he hz)
El segundo es la suma del calor consumido en la etapa 9—5 y el calor consumido en la etapa 6—7:
Qv = (hs hg )+ (h7 he)
Entonces el calor total consumido por el sistema es:
Qi=Q:+Qy = m(hs h2)+ (hs h9)+ (h7 he)
El rendimiento térmico ideal del ciclo combinado es:
_We+We M ha) mhe hupr(hs o)t he) ,

T s o) (s Ro)e (Do) e

El trabajo producido por el ciclo Brayton es:

Ejemplo 11.5 Célculo de una instalacién de ciclo combinado gas-vapor.
Una instalacion de cogeneracion a ciclo combinado vapor-gas se caracteriza por los parametros que figuran
en los datos mas abajo, donde los subindices se refieren a la figura anterior. Calcular el rendimiento térmico
y la relaciéon con respecto al rendimiento del ciclo de Carnot equivalente. Suponer que el intercambio térmi-
co, la compresién y la expansion son ideales.
Datos
1. Delgas: P1=1-10"°Pa; t1 = 20 °C; ts = 800 °C; t;» = 120 °C; la relacién de compresién en el compre-
sor es r = P2/P1 = 8; Cp’ = 1.005 KJ/(Kg °K).
2. Del vapor de agua: Ps = 13-10 °Pa; ts = 565 °C; Ps = P = 30 bar = 3-10 Pa; t7 = 565 °C; Ps = 0.03
bar = 3000 Pa; he = 1532 KJ/Kg; hs’ = 101 KJ/Kg; hs = 3506 KJ/Kg; he = 3061 KJ/Kg; h7 = 3604
KJ/Kg; hs = 2200 KJ/Kg.
Solucién
Haremos las mismas suposiciones que en el ejemplo anterior. Es decir, supondremos que las entalpias se
pueden calcular por medio del calor especifico a presion constante, y ademas que Cp es constante. Lo pri-
mero que calculamos son las temperaturas desconocidas del ciclo de gas.
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11
T2 ‘TMD \'| _ 2038 -8 A4 _ 531K
1

{Py)
Ta :T3E _1073E =592 °K

T, 531
Ahora calculamos la masa de gas que circula por el sistema. Aplicando la ecuacién (11-19) tenemos:
m = hy hg _ hy hg _ 1532 101 _ 7153 Kg gas

h, hy Cp?(T4 Ty ) 1005(592 393) Kg agua

Estamos entonces en condiciones de calcular el rendimiento térmico. De la ecuacion (11-20) tenemos:
WB + WR m(hS h4) (hz h )+ (h5 h6 )+ (h7 h8 )
]/l = =

Q1 m(h3 h, )+ (hs hg )4- (‘7 he )
m[Cp(Ts h4) Cp(Tz T1)]+ (hs he )+ (h7 hs)

m-CP(Ts 12)+ (% Ns)v (07 o) =

7.153[1.005(1073 592) 1.005(531 293)]+ (3506 3061)+ (3604 2200)
- = 0.561
7.153-1.005(1073 531)+ (3506 1532)+ (3604 3061)

Vale la pena observar que en el apartado 9.3 del capitulo 9 vimos las diversas formas usadas para aumen-
tar el rendimiento del ciclo de vapor, llegando a la conclusion de que no era econémicamente posible so-
brepasar el techo de 0.50. Aqui vemos como influye un aprovechamiento mas completo y racional de la
energia en el rendimiento del sistema. El rendimiento del ciclo de Carnot equivalente es:

Ts T
pe=2Te o To 0 297 o703
T, Ts 1093
La relacién de rendimiento ideal al rendimiento de Carnot es:
1 _o78
Nc

Ejemplo 11.6 Célculo de una instalacion de ciclo combinado gas-vapor.

En el croquis vemos el diagrama de un ciclo combinado gas—vapor (ciclo Brayton — ciclo Rankine) que con-
sume gas natural (metano) como combustible. El ciclo opera de la siguiente manera: se comprime adiabéti-
camente aire del ambiente (condicion 0), desde To = 25 °C y Po = 1 bar hasta 15 bar (condicién 1), con un
rendimiento isentrépico de 0,90. El aire comprimido se mezcla en la camara de combustién con el combus-
tible (condicion 2); la mezcla aire/combustible tiene un gran exceso de aire. La combustiéon puede suponer-
se adiabatica e isobarica. Los productos de combustién (condicion 3) salen de la cdmara de combustion a
1000 °C con un caudal de 8 Kg/seg, y se expanden en una turbina adiabatica hasta 1 bar y 380 °C (condi-
cién 4). Para aprovechar su elevado poder calorifico residual, antes de verter los humos a la atmésfera, ali-
mentan el generador de vapor de un ciclo de Rankine, saliendo a la condiciéon 5 a 120 °C.
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El generador de vapor produce vapor a 1200 KPa y 300 °C (condicién 6), que se expande en una turbina
adiabatica hasta la presion del condensador con un titulo de 0.90 (condicién 7); sale del condensador como
liquido saturado a 40 °C, condicion 8. Se desprecia el trabajo de la bomba.

Datos y suposiciones:

J  No hay pérdidas de presién ni de calor en ningln punto del sistema.
J Lacombustion del metano es total debido al gran exceso de aire.
J  Se considera el aire como gas ideal, con Cp = 1.00 KJ/(Kg °K), y = 1.4.
J  Se supone que los humos de combustién son también un gas ideal, con Cp = 1.05 KJ/(Kg °K) yR =
0.35 KJ/(Kg °K).
1 El poder calorifico inferior del metano es PCI = 50140 KJ/Kg.
Calcular:
1. Potencia disponible en los gases de escape (es decir su exergia, en unidades de energia
por unidad de tiempo) en las condiciones de entrada al generador de vapor.
2. Temperatura de entrada del aire en la camara de combustion.
3. Relacion de masa aire/combustible en la camara de combustion.
4. Caudal masico de agua en el ciclo de Rankine.
5. Potencia neta obtenida en la instalacién (KW).
6. Rendimiento térmico de la instalacién en funcion del PCI del metano y rendimiento exergé-
tico del ciclo de Rankine en funcion de la exergia del gas de escape de la turbina de gas.
7. Temperatura de rocio de los humos a la salida del generador de vapor.
Solucién

1. Caélculo de la exergia en el punto 4.

Bs= Hys Ty S4=m'gas[(h4 ho) To(54 So)]

—m gasl‘Cp(T4 To) Tol(Cp-Inls R,mﬁ\ﬂuz
0 To Po )]

i .
1

|
&3 0.35-1n J\H =1018.3 KW

| 298

Célculo de la temperatura en el punto 1.

Teniendo en cuenta que el compresor es adiabatico irreversible, primero se calcula la temperatura
del punto 1s que corresponde a la posicion de un punto asumiendo evolucién isentrépica, o sea
adiabatica reversible, con la ecuacion de un proceso adiabético ideal (PV’ = cte) o con la ecuacién
de la variacion de entropia entre 0 y 1s asumiendo que esta es nula. De la ecuacion (5-32):

= 8L1.05(380 25) 298[6.05 -In

T P T 2 T 2
s=Cp-ln ® R-In ®*=0®1-h ° -InB:0®1-In s -InB®
Ty Py 208 7 1 208 7 1
2n15
® Ty =298 7 =646 °K

e (Hl Ho)s his  ho CP(T1s To)
Puestmen@wndwmpico del compresorpodemos calcular la temperatura
real del punto 1. De la ecuacion (1 -111) teneémos:
T T,
— - - —09®T, = © 24Ty =
Hi Ho hy ho 0.9

_ 646 298 +298 = 684.7 °K
0.9

Nc

Célculo de la relacion de masa aire/combustible.

Como la cdmara de combustion es adiabética, la temperatura de salida de los gases sera la tempe-
ratorag.adiabBélica rﬁepﬂ'ar;%ﬂ Pode)nomsupﬁpare§h coTthelf)gran error que esta es igual a la tempera-
tura de salida de los gases.

Aplicando la ecuacion (9-42) deducida en el capitulo 9 tenemos:

*

Reemplazando valores:
Kg

Meomy - 50140 + 8 - 1.05(1000  25) (8 Moy )L(684.7  298)= 0 @® Mygyy, = 0.1024
seg
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En consecuencia: my, =8 Mgmp =8 0.1024 = 7.8976 Ko
seg
L , . . . 7.8976 Kg aire
Entonces la relacion masica aire/combustible es: RAC = =77.125 ———
.1024 Kg comb

4. Calculo del caudal de agua.
En el generador de vapor el agua se calienta a expensas del calor que entregan los humos de sali-
da de la turbina de gas. El balance de energia es:

Mgas (h4 h5)= Magua (h6 hg): Magua (h6 hs)(por despreciar el trabajo de la bomba)

De las tablas de vapor obtenemos hs = 167.45 KJ/Kg. Igualmente, para el punto 6: Ps = 1200 KPa y
te = 300 °C de donde resulta hs = 3046.9 KJ/Kg. Sustituyendo en la expresion anterior tenemos:

8- 1.05(380 120): Magua (3046.9 167.45)® Magua = 0.76 ﬁ
seg
5. Calculo de la potencia neta obtenida en la instalacion.
La potencia neta es la suma del trabajo neto producido (por unidad de tiempo) por la turbina de gas
y por la turbina de vapor, al que hay que restar el consumido por el compresor. Las propiedades del
estado 7 se obtienen de las tablas de vapor: h7 = 2333.71 KJ/Kg.

Wy =We7 +Way Woy = Magua (h6 hy )+ Myas (h3 h4) Maire (hl hO):
= 0.76(3046.9 2333.71)+ 8- 1.05(1000 380) 7.8976 - 1(684.7 298):

= 2696.26 KJ/seg

6. Célculo del rendimiento térmico de la instalacion.
El rendimiento es el cociente de la potencia producida sobre el calor generado.

W,  2696.26
Moomo - PCl 0.1024 - 50140

El rendimiento exergético se obtiene dividiendo el trabajo producido en la turbina por la exergia dis-
ponible en la misma.

Ws;  0.76(3046.9 2333.71)
Hox = - = 0.532 (53.2 %)

B, 1018.3
7. Célculo de la temperatura de rocio de los humos a la salida del generador de vapor.
La temperatura de rocio no es otra que la temperatura de saturacion para la presion parcial del va-
por de agua de la mezcla. Por lo tanto, primero hay que calcular cual es la presion parcial del agua
en la mezcla de los gases de salida. Para ello se plantea la reaccion tedrica:

0.1024 , , 7.8976 (02+3.78N, ) 1aCO, + bH,04 d N, + €0,

16 29 - 4.76
Ajustando los coeficientes estequiométricos para cada una de las sustancias se obtiene:
a=6.4-10%; b =0.0128; d = 0.21512; e = 0.0444.
De la ley de Dalton se sabe que la presién parcial de un gas en una mezcla de gases ideales es
igual al producto de la fraccién molar (nidmero de moles de esa sustancia sobre nimero de moles
totales) por la presién total de la mezcla:

N 0.0064 +0.0128 + 0.044

=0.525 (52.5 %)

n

100 = 4.6 KPa

Una alternativa usada en muchos casos de plantas industriales es el uso del vapor generado no para pro-
ducir energia eléctrica sino para calefaccion. Ya tratamos esta cuestion en el apartado 9.5 del capitulo 9.

En los casos en los que las temperaturas de calefaccion son demasiado altas para usar vapor como medio
calefactor, se pueden usar los gases de escape de la turbina. Otros usos para los gases de escape de la
turbina son para secado y para ciclos de refrigeracion. Esta Ultima alternativa se denomina trigeneracién y
se estudia en el apartado 11.9.3.
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11.9.2 Cogeneracién con ciclos de gas y vapores organicos

En el apartado anterior estudiamos los sistemas basados en el vapor de agua como fluido de trabajo. En los
Ultimos tiempos se ha experimentado mucho con fluidos organicos, que presentan algunas ventajas sobre
el vapor de agua para generar energia eléctrica. Debido a que los fluidos organicos usados para estos fines
tienen un calor latente de vaporizacion comparativamente pequefio, la tasa de generacion de vapor que se
obtiene es mucho mayor que si se usase vapor de agua. Se han propuesto ciclos combinados que usan bu-
tano, isobutano y otros hidrocarburos de bajo peso molecular. La siguiente grafica muestra el perfil de tem-
peraturas del vapor de agua y de un liquido organico en funcion del porcentaje de calor transferido, mos-
trando también la curva de variacién de temperatura del gas de salida de la turbina a medida que se enfria.

(Gonlt
(Vaporde g
aguau
organico)
= \ -l Vapor de aﬁ 0
£
g 4 15 (Gas)
[ ) 1o (Vapor ce
aguau
organico)

100 Percentae de calor ransterido al fiuido 0
WSS de rabajo del ciclo Rankine

Como es posible observar, la curva de variacion de temperatura del fluido organico se aproxima mas a la
curva del gas. Esto significa en definitiva un intercambio de calor con menores gradientes de temperatura,
lo que disminuye la irreversibilidad del intercambio de calor, que como ya sabemos es la causa principal del
bajo rendimiento que se obtiene en el ciclo Rankine con vapor de agua.

La principal aplicacién de los fluidos orgénicos es en aquellos casos en los que la cantidad de energia dis-
ponible como desecho es pequefia, como en la salida de los gases de una turbina de gas, salida de gases
de hornos y casos similares. El siguiente croquis muestra una instalacion de ciclo combinado Rankine-
Brayton en la que el ciclo Rankine usa un fluido organico como fluido de trabajo.

— Lacadara Rankine s4
/ pueds adaptar 2 1a salda
ae gases en chimeneas,
hormos industriaies, mo-
Cas de desecho tores Dlesely turbinas
ae |2 turbing, que J da gas
salen aTO00 'F de |2
turbina y se enfrian 'c:.'f;‘ul
3250 'F &N |3 cAONI oo ono Caldera Rankine a

Rankine de vaper

: f liguido organico
arganico = $ i :4 q q
- :-_\ [
+ Generador elée-
combiiztite \{ trico principal
Entrada ge |UIoMAdEgas T I" (salida de 64 MW)
fire convencional
e —— para pl:\m’x de
¢lectricidad T |
EEREEE

{ | KL :
Camara de
\ compuston

Liguao
1|r_-,,.,.,.g,. Cenerador ekfc-

el ' 0o secundaris
Bisinsien o= 1 {salida de 18.4 1aW)
de calor re- |
sigual 2 100 °F = « | J
‘ -
-
Condensador da R
vapor organico A e
|
Turbna Rankine Bomba de alimentacieon
de vapor orginico de liquico erganice

La eficacia combinada de un sistema de este tipo ronda el 47%.
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11.9.3 Trigeneracién

Se denomina trigeneracion a cualquier sistema destinado a producir energia eléctrica, vapor para calefac-
cién y ahorro de energia aprovechando calor excedente en un ciclo frigorifico. Otra interpretacion que se le
suele dar al término se refiere a las configuraciones en las que se produce energia eléctrica, refrigeracion y
se aprovecha un cierto excedente de potencia generada. Las posibles aplicaciones de la trigeneracién son
mas limitadas que las que ofrece la cogeneracion, debido a que sélo se puede usar en industrias o proce-
sos en los que se necesite usar refrigeracion. No obstante, hay varios casos en los que esto es posible.
Existen diferentes configuraciones que habitualmente se asocian con la trigeneracion. Posiblemente la mas
habitual sea aquella en la que se usa la siguiente combinacién de equipos: turbina de gas para producir
electricidad, generacion de vapor para calefaccion y refrigeracion. Sin entrar en un amplio analisis que por
su nivel de especializacion excede nuestro propdsito, nos concentraremos en las configuraciones mas fre-
cuentes.

Empezaremos por una configuraciéon destinada a producir vapor de calefaccion de baja presién (150 psig),
energia eléctrica y refrigeracion. Tenemos dos opciones representadas en el croquis A por un sistema sin

Vapor des
oalofacoion

Gas a :
s Vapor de baja precion
d(!.,f:t.hu {10 bar sat)
— Ciclo Ingorilico
- — de absorcion o
- | _od
‘ Coldera s chugind |
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r -~
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N | o
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[ Vopor de bojo pre=ion
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Agqua
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Gas
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|
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post combustion, y en el B por un sistema con post combustion. En ambos casos parte de la energia eléc-
trica producida se usa para operar un ciclo frigorifico por compresion. Parte del vapor de baja presion tam-

bién se usa en el ciclo frigorifico por absorcién.

Alternativamente, en muchas aplicaciones se necesita vapor de alta presion (600 psig y 400 °C) que se
produce en conjunto con energia eléctrica y refrigeracion.
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B Energia elécinoa

Nuevamente tenemos dos opciones, para producir vapor de alta presion, energia eléctrica y refrigeracion.
El vapor se usa para mover una turbina del tipo a contrapresién que impulsa el compresor de un ciclo frigo-
rifico de compresion. En la opcion A el ciclo frigorifico de absorcién es de dos etapas y el vapor de calefac-
cién se entrega a 10 bar manométricos mientras que en la opcién B es de una sola etapa y el vapor de ca-
lefaccion se entrega a 1 bar manomeétrico.

Otra alternativa es usar el vapor producido por la caldera para impulsar una turbina que proporciona poten-
cia a un ciclo frigorifico de compresion, en tanto que el vapor de calefaccién se enfria y expande en un de-
sobrecalentador. Esta disposicion se observa en el esquema siguiente.
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Gas a Vapor
desecho Deunobrecalentador o para
y calefaccion
L
Turbina Ciclo trigorifico
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=
Vapor de
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exhausto (40 bar man.
a 400 2C) Condensador| Agua
helada
Condensado [
Combus-
tible Turbina Ciclo frigorifico
=t o gas | de compresion

Energia eléctrica

El analisis termodinamico de todos los sistemas de trigeneracion se basa en el concepto de eficiencia del
sistema. Esta es, como se recordara, el cociente de lo que se obtiene sobre lo gastado. Es posible conocer
el calor producido por la combustién, que representa lo gastado; llamemos Q1 a esa magnitud. En cuanto a
lo producido, consiste en la suma de tres magnitudes.

1. Eltrabajo entregado al generador eléctrico, que llamaremos E.

2. Elcalor recuperado en la generacion de vapor para calefaccién, que llamaremos Q.

3. El calor extraido en el o los distintos ciclos frigorificos, si los hubiese, que llamaremos Qs.
Entonces el rendimiento del sistema se define de la siguiente manera.

E+Q, +Qs
}/]:—
Q:

(11-21)

11.10 Ciclos de propulsiéon a reaccion

En el ciclo de propulsién a reaccién se trata de impulsar una maquina voladora (que puede ser un avion o
un misil) mediante un sistema basado en reemplazar el trabajo de eje que produce un motor por el empuje
de la energia cinética adquirida por los gases en el escape. Esta proviene de la energia quimica contenida
en el combustible que se transforma en energia térmica y mecdanica por efecto de la combustion, la que a
Su vez se convierte en energia cinética por expansion en una tobera. Los gases calientes que despide la
tobera producen una reaccién que actéa en la misma recta sobre la que se desplaza el aparato, pero cuya
direccion es opuesta a la del movimiento del mismo. Si en un periodo de tiempo Az se produce una masa de
gas mg como consecuencia de la combustion, esta se acelera desde una velocidad 74 = 0 en la camara de
combustién hasta una velocidad 74 = 74 en la salida de la tobera. Por lo tanto la aceleraciébn media que ex-
perimenta la masa de gas es:

a.g = %/AT
De acuerdo a la 1 ®ley de Newton, la fuerza reactiva que hace el gas sobre el vehiculo sera:
my - 9
g g
Fo=my-ag= ——— =My -
At

Los motores de reaccion se clasifican en dos categorias: los motores cohete y los motores de chorro. Los
motores cohete llevan consigo el combustible y el comburente u oxidante requerido para la combustion, de
modo que pueden operar fuera de la atmdsfera porque no necesitan quemar el oxigeno atmosférico. Se
usan en los misiles que impulsan cargas Utiles fuera de los limites de la atmdsfera, como astronaves, satéli-
tes y cargas militares. En cambio los motores de chorro soélo llevan el combustible, y dependen del oxigeno
atmosférico para su funcionamiento.
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Los motores de chorro se puede clasificar en motores con compresor y motores sin compresor. Los motores
de chorro con compresor tienen una turbina que se alimenta con los gases procedentes de la camara de
combustién, adonde llega el aire impulsado por el compresor. Este tipo de motor también se denomina de

turborreactor.
3 4 1 5 2
Y \‘\ sorbustibla_ \ \‘\
Ao o 100 (7 S, X 2 \
_— { | H '”,;‘ b_.lﬂ [WU[]Y ﬂ l J I =
§:§ ; 9 T / l
;E l I'T! rT
| I ' lﬁ [ILJ; ‘|_|F[Jﬂ...n[ UL ,{.‘1 } 5

commastinie ”

El combustible liquido
que proviene de los
tanques situados fuera
del motor (y no indica-
dos en el croquis) se
mezcla con el aire im-
pulsado y comprimido
por el compresor en la
camara de combustion.
El (nico objeto del
compresor es enrique-

cer la concentracién de oxigeno en la mezcla que entra a la camara de combustion, ya que de otro modo el
aparato no podria funcionar bien en zonas de gran altitud, donde la cantidad de oxigeno disponible en la
atmosfera es menor. El movimiento del vehiculo es de derecha a izquierda, de modo que el aire entra por la
toma de la izquierda, forzado a través del difusor 3 donde es tomado por el compresor 4. Este puede ser
axial o centrifugo, segun la altura a la que debe funcionar. En grandes alturas se emplea un compresor cen-
trifugo. El aire se mezcla con el combustible e ingresa a la cAmara de combustiéon 1 donde sufre una ex-
pansién que le permite impulsar la turbina de gas 5 cuya Unica funcién consiste en suministrar la potencia
necesaria para el funcionamiento del compresor. Luego la masa de gases escapa por la tobera 2.

%
BALAL)

l?“ﬂ 0

P,Tf
9

El ciclo del motor de chorro de turborreactor se puede seguir en el
grafico P-v de la izquierda. La compresion del aire atmosférico, que se
encuentra en la condicién que corresponde al punto 1, se produce en
parte en el difusor (desde el punto 1 hasta el punto a) y en parte en el
compresor (desde el punto a hasta el punto 2), entre la presion atmos-
férica P1 y la presion P2 siguiendo la evolucion adiabatica 1—2. En ese
momento se mezcla con el combustible, y la mezcla ingresa en la ca-
mara de combustion donde se quema siguiendo la evolucion isobarica
2—3. Ingresa calor g1 al sistema. A continuacion los gases se expan-
den en forma adiabética; esto pasa en parte en la turbina y en parte
en la tobera, segln la evolucion 3—4. Esta evolucién se puede consi-
derar compuesta de dos partes. De 3 hasta b se produce la expansién
en la turbina, y desde b hasta 4 se produce la expansion en la tobera.

La evolucién 4—1 representa una etapa en realidad ficticia, pues-
to que los gases se mezclan con la atmdsfera y retornan en forma
irreversible a la presién normal atmosférica. Esta etapa se supone
gue transcurre en forma isobarica, y durante ella se entrega calor
residual g2 a la atmésfera.

Si comparamos el diagrama del ciclo de turborreactor con el dia-
grama de la turbina de gas (ciclo Brayton) que vemos en el apar-
tado 11.6.2 notamos que son iguales. Esto no nos debe extrafar,
puesto que si se consideran las operaciones que integran ambos
ciclos, se verifica que son las mismas. En consecuencia todas las
relaciones que se deducen para la turbina de gas de ciclo Brayton
son validas para el caso que nos ocupa en este momento.

El diagrama T-S que representa el ciclo se puede observar a la de-

recha.
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Una variante de uso militar es el motor a turbina de gas con post quemador. Este no es mas que un reca-
lentador de gases, que tiene la mision de expandir mas el gas que acaba de pasar por la turbina. De tal
modo el trabajo producido por la turbina se usa solamente para impulsar el compresor, mientras que el em-
puje adicional proporcionado por el post quemador produce mayores velocidades de las que se podrian al-
canzar con una turbina. El siguiente croquis muestra un motor turborreactor con post quemador.

& d
boud (7512
4

AT L SN R _’:’

Como hemos explicado, en los motores de chorro sin compresor se reemplaza el compresor por la accion
compresiva producida por el avance del vehiculo. Este produce la deceleracion del aire que irrumpe en el
difusor. Es evidente que para poder funcionar necesitan una concentracion minima de oxigeno, lo que signi-
fica que no pueden operar en atmésferas muy enrarecidas.

Los motores de chorro sin compresor se dividen en dos clases, denominados estatorreactores y pulsorreac-
tores. Los mas usados en la actualidad son los primeros. El esquema siguiente muestra un estatorreactor.

El aire se comprime en el difusor 1 hasta alcanzar la presion necesaria para que se produzca la combustion
en la camara 2. Los gases son impulsados y acelerados en la tobera 3 de donde salen a gran velocidad. El
ciclo sigue siendo el de Brayton, ya que sélo se ha reemplazado el compresor por una compresion estética
en el difusor. Sin embargo, no existen ni el compresor ni la turbina. En lugar de la turbina, la expansion se
hace en la tobera 3.

Si analizamos el rendimiento del ciclo Brayton tal como se expresa en la ecuacién (11-12) vemos que de-
pende de la relacién de presiones P2/P1:

1
n=1 HP_\|| ’ (11-12)
{P,)

De modo que cuanto mayor sea P1 tanto mayor sera el rendimiento. ¢ Qué significa esto en términos de ca-
pacidad de empuje del motor?. Puesto que la presion a la entrada del difusor depende de la velocidad del

vehiculo, cuanto mayor sea esta tanto mayor serd la presion y esto mejora el rendimiento y el empuje.
Puesto que la ecuacion de la evolucién adiabatica es:

y1
Ezhf_ \I| ’
T, P2)
Se deduce que:
T
=1 — 11-22
n T, ( )

Esto nos dice que cuanto mas frio sea el aire atmosférico tanto mayor seréa el empuje. Esto tiene una gran
importancia practica, pues el aire mas frio se encuentra a mayor altura. La razén de que el aire mas frio
proporcione un mayor rendimiento es que cuanto mas frio se encuentra menos energia se requiere para
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comprimirlo. En consecuencia, tanto el estatorreactor como el turborreactor son mas eficientes a mayores
alturas.

Es posible obtener una expresion para el rendimiento en funcién de la velocidad de vuelo, de la siguiente
forma. Llamando % a la velocidad del aire a la entrada de la camara de combustiéon y 91 a la velocidad del

vehiculo, de un balance de energia aplicado al aire tenemos la siguiente igualdad.
2

2 2 2 2
A\qu_m.:o@u:hl h,=Cp(T, T,)®T, T,=%_ 4
-2 2 2Cp

En consecuencia:

V=t U T 2y’ 2oyt 2ol
Il\-\l _\’_ 1_2:§V ®I_:1 2 V :1+1V
T
0.7 T /“‘ Y finalmente: Tl_: (Vll (7!
0,6 = Ty
] +
/ 2CpT,
0.5 / i De esta igualdad, y de las ecuaciones (11-12) y (11-
J 22) se deduce inmediatamente:
1 1
n=1 U= 1% =
i R,
+ 1+ 2 2
0.3 2CpT,
% Puesto que la velocidad del aire a la entrada de la
camara de combustion es mucho menor que la ve-
0,2 3 locidad del vehiculo, despreciando 1% frente a 14 te-
nemos:
0,1 n= 21 - (11-23)
: M/ 14 4%924
Vi

La ecuacion (11-23) permite construir la grafica de
0 200 400 600 800 1000 m/s rendimiento que se observa a la izquierda.

Es interesante observar que cuando el vehiculo esta parado, el aire no entra en la camara de combustion y
por lo tanto no hay empuje, es decir, el motor no funciona. Para el arranque es necesario contar con un
medio independiente de propulsién, como un cohete auxiliar de despegue.

El pulsorreactor es un sistema de impulsion por descarga intermitente de gases de combustiéon. Se usé du-
ranEe la Segunda Guerra Mundial para bombardear Londres con la bomba V1 alemana.

e En este disefio la combustidn se realiza en una camara sepa-
rada de la entrada y salida de gases. El objetivo de esta modifi-
cacién consiste en estabilizar la combustidn, ya que los disefios
previos no conseguian evitar que la combustion se interrumpie-
ra, con lo que el misil caia sin alcanzar su objetivo. Puesto que
la combustion en el pulsorreactor se hace con la camara aisla-
da del resto del circuito, esta ocurre a volumen constante. A la
izquierda se observa el diagrama P-v del ciclo de un pulsorreac-
tor.

Se puede demostrar que el rendimiento térmico de un ciclo co-

4 mo este, en el que la combustién ocurre a volumen constante,

Pl es mayor que el de un ciclo en el que la combustién ocurre a
1ot l ! l v presion constante. Sin embargo, el pulsorreactor ha caido en

99 desuso debido a la mayor complejidad de su disefio comparado
con el estatorreactor.

3

T
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11.10.2 Ciclo de los motores cohete

Los motores cohete pueden ser de combustible liquido o de combustible sélido. Ambos, combustible y
comburente (oxidante) se cargan en el cohete. De este modo el cohete no necesita usar el oxigeno atmos-
férico y puede operar en el vacio. A continuacién vemos un croquis que muestra la disposicién de las partes
componentes de un cohete a combustible liquido.

& pEEC
>
Bomba de com- ACHES L R
hurente
Tobera satwade  Curvade vapor
Ceaturade o
s simnan ..._.._....._._—.__._.’
o

En el diagrama de la derecha se muestran las evoluciones que sufre el combustible. En el tanque esta al
estado liquido en equilibrio con su vapor, por tratarse generalmente de una sustancia volatil. Es impulsado
al estado liquido por la bomba de combustible, y en el quemador se vaporiza. Se mezcla con el comburen-
te, y se produce la combustién a presion constante. La evolucién posterior en la tobera no se representa en
el diagrama. Corresponde a una recta vertical (isentropica) que disminuye la presion hasta la atmosférica.
El diagrama P-v que corresponde al ciclo ideal se observa a continuacion.
El combustible y el comburente son tomados por las respectivas
9, bombas inyectoras a la presion P1 que tienen en el interior de los
} J : ' v tanques y aumentan su presu')n_hasta el valor P2 por efgcto dg Ia;
3 bombas. Como en esa evolucion las bombas comprimen liqui-
dos, la evolucién 1—2 se puede considerar practicamente iséco-
ra.
Luego se mezclan e ingresan a la cdmara de combustion o que-
'L mador a la presion Pz2. En el punto 2 se produce la combustion
gue resulta en la liberacién de una cantidad de calor g1 y en el
punto 3 los gases pasan a la tobera, donde sufren una expansion
adiabatica reversible (es decir isentropica) hasta alcanzar la pre-
‘ Pe— sion exterior. La evolucion 4—1 corresponde a la mezcla irrever-
iy t 1 v y l l L ¥t L ¥ L ¥ v sible de los gases con la atmésfera. En esta evolucion el sistema
9, disipa calor g2.

Los cohetes de combustible sélido tienen muchas ventajas sobre los de combustible liquido. Al no tener

compartimentos separados, el combustible y el comburente no se tienen que bombear lo que simplifica el
sistema. Por otro lado, la principal desventaja de los cohetes de combustible sélido consiste en lo dificil que
resulta controlar la combustion y lograr que sea gradual y no explosiva. Esto quedd dramaticamente ilustra-
do en los diversos accidentes que se han producido en lanzamientos de muchos cohetes que explotaron en
vuelo como consecuencia de fallas de los sistemas de control de la combustion.
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El esquema muestra un cohete de combustible sdlido en el que la mezcla de combustible y comburente en
el depésito 1 se quema en la zona de combustién 2 (que progresa de derecha a izquierda) produciendo ga-
ses que se expanden en la tobera 3. A la derecha vemos el diagrama P-v del proceso que sufre el gas.

?P

2! 3

Supongamos que el motor funciona en la atmdsfera. La presion P1 sera entonces la atmosférica. Al iniciarse
la combustion la presion aumenta bruscamente desde el valor P1 hasta P2 que es el valor maximo que so-
porta el recipiente del motor. Esta puede ser del orden de varias decenas hasta varios centenares de at-
mésferas. Como el empuje es proporcional al &rea encerrada por el ciclo, cuanto mas alta sea la presion
maxima tanto mayor sera el rendimiento del motor. Esta elevacion de presion es casi instantanea, de modo
gue se puede considerar que ocurre a volumen constante. Los gases pasan luego a la tobera en una evolu-
cién gque es practicamente isobarica desde 2 a 3. En la tobera sufren una expansion que podemos conside-
rar adiabatica e idealmente reversible (es decir isentrépica) desde 3 a 4. En la etapa 4—1 el gas pasa a la
atmésfera con la cual se mezcla y como consecuencia se enfria.

Independientemente de la naturaleza del combustible, el rendimiento de un motor cohete se puede calcular
en funcién de las cantidades de calor qi y 2. Es evidente que la energia que proporciona el empuje debe
ser igual a la diferencia de ambas cantidades de calor, por lo tanto:

n= 9 G _ 1 92 (11-24)

O 0

La cantidad de calor g: se puede calcular facilmente:q; =h; h,
Por otra parte, es claroque: @, =h,; h;
En consecuencia, resulta:

@ . ho h h oh (hoh) hoh (h h)
2

]’] = 1 — = —_—

ql h3 h2 h3 h2 h3 h
La diferencia de entalpias (h2 — h1) se puede despreciar frente a la diferencia (hs — h4) que es mucho mayor,
de modo que en definitiva tenemos:

hs h,

Pero por otra parte la diferencia de entalpias (hs — hs) se transforma en energia cinética por unidad de masa

de gases expulsados 2’2 de manera gue se obtiene:
2

" q—v (11-24)

2y hy)
En la practica, debido a las altas velocidades de escape de los gases, la evolucién en la tobera no es isen-
trépica. Por razones aerodinamicas, resulta imposible evitar el despegue de la capa limite lo que produce
disipacion turbulenta de energia cinética, con la pérdida consiguiente de empuije util.
Debido a su escasa masa inerte un motor cohete tiene una capacidad de impulsién muy elevada. Fueron
usados por ejemplo para proporcionar empuje extra en el despegue de aviones en pistas muy cortas, como
las de los primeros portaaviones, que eran barcos mucho mas pequefios que los actuales.
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CAPITULO 12
AIRE HUMEDO

12.1 Humedad

El aire es una mezcla de nitrégeno, oxigeno y vapor de agua. El aire seco es la parte de la mezcla com-
puesta solamente por nitrégeno y oxigeno, y el vapor de agua es lo que se denomina humedad. Existen dos
estados extremos del aire atmosférico: el aire seco en el que no hay absolutamente nada de vapor de agua,
y el aire saturado de humedad en el que la mezcla contiene todo el vapor de agua que puede absorber el
aire seco a esa temperatura. El aire saturado seco puede absorber mas vapor de agua si se lo calienta, y
condensa agua liquida en forma de gotitas si se lo enfria. Esto es lo que causa las nieblas, que son sus-
pensiones de gotitas que absorben particulas de polvo o humo (smog) impidiendo su sedimentacion. Cuan-
do la condensacién ocurre sobre una superficie solida en cambio origina el rocio. Por eso se suele denomi-
nar punto de rocio a la temperatura a la que se condensa un vapor.

Hay dos formas de expresar la humedad: como humedad absoluta y como humedad relativa.

12.1.1 Humedad absoluta
Es la relacion entre la masa de vapor de agua y la de aire seco que hay en el aire himedo.

Kg agua o g agua

Se suele expresar en

Kg aire seco Kg aire seco

m
G = —= (12-1)

Ma
Donde: ¢r = humedad absoluta; m, = masa de vapor; m, = masa de aire seco. También se puede expresar
la masa como nimero de moles, con lo que tenemos la humedad absoluta molar.

Hm = W (12-2)
N
Puestoque: n, — v My n, = M2 _ Ma tenemos:
PM, 18 PM, 29
M 29 ® _2 (12-3)
Hn=1-18 © Hn=1g%

12.1.2 Humedad relativa

Se define como la masa de vapor que contiene una masa de aire seco a una cierta temperatura sobre la
gue tendria a la misma temperatura si estuviese saturado. Se suele expresar en forma porcentual. La razén
por la cual siempre se refiere a masa de aire seco es que en todos los procesos de humidificacion, des
humidificacion, enfriamiento, calentamiento, etc. la masa de aire seco es invariante 0 sea constante.

El aire esta saturado cuando el agua liquida esta en equilibrio con el vapor a esa temperatura y presion. Es
decir, la presion o tensién de vapor del liquido (que es la tendencia al escape de las moléculas de la super-
ficie del liquido y no se debe confundir con la presién parcial del vapor) es igual a la presion parcial del va-
por en la mezcla aire-vapor de agua. A la presion atmosférica la mezcla de aire seco y vapor de agua se
comporta como ideal y se pueden aplicar las leyes de Dalton y de los gases ideales.

Pai,e:Xa-P:n_a-lata®na:M donde N =n, +n,
N P
P Po 1a Poga - N
agua = Xv - P = — - lata n=—————
g N ® 5
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gn= B pip=P ® PazP-P
na Pa
18 18 P P,
= — Yy = ——— ®| H =0.62 12-4
=257 =25 P, P P, (12-4)

Si admitimos en lo sucesivo que el subindice s indica la condicion de saturacion la humedad relativa se
puede escribir:

(12-5)

De donde se deduce:

P, =¢- Py (12-5)
De aqui podemos encontrar de inmediato la presion parcial de vapor si se conoce la humedad relativa, ya
gue Pus se puede obtener facilmente de una tabla de propiedades del vapor saturado para la temperatura en
cuestion. También la podemos obtener a partir de una de las varias ecuaciones propuestas en el apartado

8.8 del capitulo 8. La siguiente ecuacion tipo Antoine propuesta por Wexler (J. Res. Nat. Bur. Stand. 80A
(1976), 775-785) permite calcular la presion del vapor saturado en mbar en funcion de la temperatura en °C.

In PVS = 19.016 m (12_5’9
t+236.25
Esta ecuacion es vélida en el rango de temperaturas 0.01 °C <t < 70 °C y la siguiente es vélida en el rango

-50°C<t<0.01°C:

Pe_ _p50ly 27316)
611.657 { t)
Pw estaen Payten °C.

In | (12-57)

12.2 Volumen especifico

La base del célculo de todos los procesos de acondicionamiento de aire es, como ya dijimos, la masa de ai-
re seco porque es lo Unico que permanece constante a través de todas las operaciones. Es también la base
del volumen especifico, que en lo sucesivo se entiende como volumen por unidad de masa de aire seco.
Aplicando la ley de gases ideales para mezclas siendo N es el nimero total de moles tenemos:

_ _ _ my M, \
PV = NRIT = (n, +n,JRIT = RIT |} S tpms) @ymenkg)

\'

Sim, = 1 Kg, dividiendo por m, resulta: my/ma = 9 (en [Kg agua)/[Kg aire seco]).
PV:RMH m M \||® v:R'TM(ﬂ 1 W
_ U

+
[PM, ' PM, P |PM,  PM.

Nétese que el volumen especifico aumenta con la humedad, es decir el aire himedo tiene menor densidad
gue el aire seco. Por eso las nubes estan normalmente tan altas en la atmésfera.

(12-6)

12.3 Temperatura de saturacion adiabatica. Entalpia y calor especifico
Podemos definir la entalpia de una mezcla de aire y vapor de agua en funcion de una temperatura de refe-
rencia, To. El calor latente de evaporacién del agua vale 1o = 595 Kcal/Kg. Supongamos tener una masa de
agua mv a la temperatura To de referencia a la que su entalpia se fija arbitrariamente como cero. Normal-
mente se toma la temperatura de referencia To = 0 °C. Se requieren: (mv o) Kcal para evaporarla.
Supongamos ahora tener una masa de aire seco ma que se calienta desde To hasta T mediante una canti-
dad de calor: Qa = Cpa ma(T — To)
Para elevar la temperatura del vapor desde To hasta T se necesita una cantidad de calor:

Qv =Cpvmv(T — To)
Por lo tanto si mezclamos la masa de aire seco y la de vapor a la temperatura T en forma isentrépica e isen-
talpica tenemos aire himedo cuyo contenido de calor a la temperatura T serd la suma de todas las cantida-
des de calor aportadas desde la temperatura To (a la cual la entalpia se fija como cero) hasta la temperatura
T. Llamemos H a esa cantidad de calor, que no es otra cosa que la entalpia del aire himedo a la temperatu-
raT.
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H=my Ao+ Cpy my(T — To) + Cpa Ma(T — To)

Dividiendo por ma obtenemos el contenido de calor de la masa de aire himedo a la temperatura T, que defi-
nimos como su entalpia a esa temperatura.

h=T+ DeCp(T To)+Cpa(T To)=

a a

h=gr% +[7{va +Cpa](T To)

La expresion:

C= _7-[va + Cpa

se suele llamar calor especifico del aire himedo.

Siendo: Cpa=0.24
C=0.24+046 %

h=7gr+C(T To)

Cpv = 0.46 resulta:

ISP IO S AT TR RS
]
— aire
<
ir = mgey
T l/'\ . H TS q v x &3
’ I‘ ¢ A v
’ \ >
{ / ] L }[S %
’ v ' N “
7’ / o
1 . \ \J
i o b
4 ' )
o
'\!
h )
54
N
4
.
b.
ts
— —_—— oy ——— _' k'
motor + —‘74’:— "‘rS =%
bomba T TRTT .
/ P

(12-7)

(12-8)

(12-9)

Supongamos tener una cadmara
aislada adiabéaticamente en la
gue se inyecta agua que esta a
la temperatura Ts por medio de
un rociador que la pulveriza en
finisimas gotitas para facilitar su
evaporacion. Ts es la temperatu-
ra de saturacion del aire, a la
que la presién parcial del vapor
del aire himedo es igual a la
presién de vapor del agua liqui-
da, es decir no habré variacién
de temperatura del agua porque
esta en equilibrio con el aire a la
humedad de saturacion #4. Di-
cho en otras palabras, el calor
gue se requiere para evaporar
el agua que incrementa la
humedad del aire desde el valor
9 de entrada hasta el valor 74

de salida lo suministra el propio aire al enfriarse desde la temperatura T de entrada hasta la temperatura Ts
de salida. Queda claro entonces que T > Ts. Despreciando el trabajo de la bomba y de los ventiladores, la
camara no recibe ni entrega calor por ser adiabatica, por lo tanto la entalpia del aire que entra es igual a la
del aire que sale. Tomando una temperatura de referencia To = Ts, tenemos aplicando la ecuacion (12-9) y

por ser un proceso adiabatico:

|[Entalpiadel| |Entalpia del]
aire |=| aire |
quesale || | queentra |

/15 Hs + C(Ts - Ts) = /15 H+ C(T - Ts)

Al H)=CT TY® 7

[

Hs

£ o)

(12-10)

En un gréfico T_gr la ecuacién (12-10) es la ecuacion de una recta con pendiente negativa, como vemos en

la siguiente figura.

H
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En general, para la mayoria de las aplicaciones practicas se puede tomar para el calculo de entalpias:
ha=0.24t hv = 740.46t + 595)
Narengmege = Ma + Ny =0.24t + }[(0.46t n 595) (12-11)

Esta es la ecuacion de una recta de pendiente negativa en el grafico T_s.

12.4 Temperatura de bulbo seco y temperatura de bulbo humedo
El termometro de bulbo humedo es un sim-
= ple termémetro de mercurio rodeado con te-
la, algodén o esponja en su parte inferior
(bulbo) empapada de agua y colocado en
’ una corriente de aire: se lo hace girar al ex-
“w tremo de un hilo, o se coloca frente a un
ventilador. En el momento de la lectura el
termometro debe estar himedo. Después
de algunos segundos de exposicion a la co-
rriente el liquido alcanza la temperatura de
bulbo himedo, que es la que marca el ter-
moémetro. Por supuesto, esta temperatura es
menor que la que marca un termémetro se-
co porque la corriente de aire seca el agua
Pt del bulbo, que al evaporarse toma una can-
—iy Sl tidad de calor dada por su calor latente de
Humedad 3¢ evaporacion, y quien entrega ese calor es el
bulbo del termémetro, que se enfria. El fe-
némeno de evaporacion es relativamente
simple, pero intervienen en él varios meca-
nismos gque complican algo el analisis.
Por un lado tenemos un proceso de transferencia de masa que es la evaporacién en si, ya que el agua pa-
sa de la zona del bulbo a la masa de aire. Podemos decir que el vapor de agua pasa desde una zona inme-
diata al bulbo, de pequefio espesor, que llamamos pelicula donde el aire se encuentra practicamente es-
tancado, hacia la masa de aire en movimiento. En la pelicula se puede suponer que el aire esta saturado de
humedad. La fuerza impulsora de esta transferencia de masa es la diferencia de presiones de vapor entre
la pelicula, cuya presion parcial de vapor denominaremos Pw y la presion parcial de vapor del aire, Pv. En la
pelicula, como el aire esté saturado, la presion parcial de vapor es igual a la presién de vapor del agua a la
temperatura de la pelicula, que consideramos igual a la que marca el termémetro de bulbo himedo. Eviden-
temente Pw > Pv puesto que el agua se evapora. Existira una resistencia a la transferencia de masa que de-
pendera del espesor de la pelicula, de la constante de difusion del vapor en el aire y de otras caracteristicas
del sistema que englobamos en un coeficiente de conductividad de transporte de materia que llamamos Kg.
Por otro lado también tenemos un fenédmeno de transporte de calor que ocurre en forma simultanea, desde
el seno del aire que esta a mayor temperatura hacia el bulbo que esta mas frio. Aqui tenemos una analogia
entre ambos fendmenos de transporte, porque la mayor resistencia al intercambio de calor la ofrece la peli-
cula, siendo la fuerza impulsora la diferencia de temperatura entre la pelicula (cuya temperatura llamamos
tw) y el aire que esta a una temperatura t. La resistencia de la pelicula depende de varios factores propios
del sistema, tales como la conductividad térmica del aire, velocidad del mismo, etc. que englobamos en un
coeficiente de conductividad superficial de calor hc. El calor necesario para producir la evaporacién por hora
y por m? de superficie sera igual al calor latente multiplicado por la evaporacién horaria en Kg por m dé su-
perficie.
La ecuacion, con sus unidades entre corchetes, es:
l; Keal ] —wlKg] . /{|[Kcaﬂ
“hora-m”| “hora- mZJ‘ 7Kg |
Este calor proviene del enfriamiento del aire que rodea al bulbo una vez que el bulbo se ha enfriado y se
llega al equilibrio a la temperatura mas baja que puede alcanzar, que es tw.

Puesto que existe un intercambio de calor entre el bulbo y el aire que lo rodea, considerando el fendmeno
desde el punto de vista del intercambio de calor tenemos:

Reposticién de liquido

a la temperatura T
£ i 0 JW

Gas

Temparatura T

Humedad 2{

(12-12)

| Keal ]—n| Kcal W-t LA -
‘hora - m ﬂ Jhora-m?-°C| ¢ wrel (12-13)
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Donde: hc es el coeficiente de intercambio de calor superficial que gobierna la pelicula que rodea al bulbo, t
es la temperatura del aire (temperatura de bulbo seco) y tw es la temperatura de bulbo himedo que marca
el termometro himedo.

También se puede analizar el fendmeno desde el punto de vista de la difusiéon de vapor de agua desde el
bulbo himedo al seno del aire que lo rodea. Entonces la cantidad de agua que se evapora por hora y por
unidad de superficie viene dada por:

wl| Kg ] =K, ‘[ Kmoles 'H lgﬁ/lv" ) (PW PV)
‘hora-m | “hora - m - atmosfera | ' Kmol

PMv = 18 (es el peso molecular del vapor) y el resto de los simbolos son conocidos. Reemplazando W de la
ecuacion (12-14) en la ecuacion (12-12) e igualando con la ecuacién (12-13) resulta:

(12-14)

h
A-Kkg - PM, - (PW PV): hc(t tw)® Ru P = _C(t tw) (12-15)
Lkg PM,
En el caso de las mezclas de aire y vapor de agua el factor multiplicador de la diferencia de temperaturas
vale: _he_ gy, T Rl
1kq PM, °C

La ecuacién de Carrier es generalmente considerada mas exacta que la (12-15). La ecuacion de Carrier es
la siguiente.

P, = P, Pa_ P (t tw) (12-15)
2755 1.28 -t,

Pa es la presion atmosférica, o la presion total a la que se encuentra sometido la masa de aire humedo. Las
unidades usadas para esta ecuacion son britanicas. Las temperaturas se expresan en °F, y las presiones
en psia. Esta es una ecuacién en parte racional y en parte empirica, a la que se le han incorporado correc-
ciones para tomar en cuenta el efecto de la radiacién y de la conduccién producida en el termémetro. En la
realidad las diferencias entre ambas ecuaciones no son significativas para los fines practicos.

En la préctica, tw y la temperatura de saturacion adiabética difieren tan poco que se pueden considerar igua-
les, de modo que todo lo dicho para la saturacion adiabatica vale aqui, es decir que en un grafico T_# las
graficas de las isotermas de bulbo hiumedo constante son rectas a pendiente negativa, y a temperatura
humeda constante corresponde entalpia constante.

Ejemplo 12.1 Célculo de la humedad y del punto de rocio del aire himedo.

Una masa de aire a 760 mm Hg y a una temperatura de bulbo seco de 30 °C tiene una temperatura de bul-
bo hiimedo de 17.5 °C. Hallar la humedad absoluta, la humedad relativa y el punto de rocio, es decir la
temperatura a la que enfriando a humedad constante comienza a condensar la humedad.

Solucién

De la ecuacion (12-15): Pv=Pw—0.5(t — tw)

Nuestro problema es hallar la presién de vapor Pw que corresponde a la temperatura de bulbo himedo tw =
17.5 °C. En una tabla de propiedades del vapor de agua saturado tal como la que encontramos al final del
capitulo 3:

t[°C]  Pv[Kgicm |

15 0.017376
20 0.023830

0.01737 +0.02383

Por lo tanto, interpolando linealmente tenemos para tv = 17.5 °C: P, = 5 =0.0206 Kgilcm®
1 Kgf/cmzz 760 mm Hg ® 0.0206 - 760 _ 15.13 mm Hg. De la ecuacion anterior:
1.033
Pvy=15.13 - 0.5(30 - 17.5) = 8.88 mm Hg.
Por lo tanto, de la ecuacion (12-4): ¢r = 0.62 Py =0.62 & = 0.00733[Kg agua]/[Kg aire seco]
P P, 769 8.88
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En la misma tabla de propiedades del vapor saturado encontramos a 30 °C (temperatura de bulbo seco)

. . P 8.88 .
una presion de vapor saturado equivalente a 31.8 mm Hg. ¢ = P_V =___ =0.28 (equivale a 28%)
318
Vs

Por ultimo, en la tabla de presiones de vapor hallamos que la temperatura a la cual la tension de vapor es
8.9 mm Hg es 10 °C, por lo tanto enfriando la masa de aire hasta 10 °C comenzara a condensar vapor por-
gue a esa temperatura la presién de vapor de 8.9 mm Hg corresponde al estado saturado, o sea que 10 °C
es el punto de rocio.

12.5 Diagrama de temperatura-humedad o carta psicrométrica
No vamos a hacer una descripcion detallada de como se construye la carta psicrométrica, lo que se puede

encontrar en algunos textos, sino que vamos a describir como usarla.

H

curva de saturacion

T

l,.

i 7

I.=cte

T

H

H

9,

H

Dada la temperatura de bulbo
seco del aire T y la tempera-
tura de bulbo humedo Ts, se
busca Ts en la escala horizon-
tal de temperaturas y se traza
una linea vertical hasta cortar
a la curva de humedad relati-
va ¢ = 1 (100%) donde en la
mayoria de las cartas tam-
bién hay una escala de Ts y
luego se continla paralela-
mente a las rectas oblicuas,
gue son isotermas de bulbo
himedo, hasta cortar una
vertical que pasa por T.

En ese punto se halla por in-
terpolaciéon la curva que co-
rresponde a la humedad rela-
tiva ¢ (punto a del croquis) y
todas las demas propieda-
des, ya que el punto a es el
que describe el estado del
sistema, que viene determi-

nado por los parametros Ty Ts.

Siguiendo con una horizontal desde a hasta cortar el eje vertical se halla la humedad absoluta g« Si partien-
do de a enfriamos el vapor a humedad constante se llega al punto ¢ que representa el punto de rocio del ai-
re himedo sobre la curva de saturacion (p = 1) y verticalmente se halla la temperatura del punto de rocio Tr.
Siguiendo la linea de saturacion adiabatica (isoterma himeda) desde a se llega a la curva de saturacion en
d, y sobre la vertical que pasa por d tenemos Ts, que podemos determinar cuando la condicién a viene dada
por Ty ¢. Si se satura el aire de humedad a temperatura constante, es decir se sigue una vertical que pasa
por a (lo que en la practica no es usual) se llega a la curva de saturacion en e de donde se puede determi-
nar la humedad absoluta de saturacion a temperatura de bulbo seco T constante buscandola sobre la hori-
zontal que pasa por e.

Existe una cierta variaciéon entre distintas curvas publicadas. En la mayoria de ellas las curvas de volumen
himedo son rectas oblicuas de mucha mayor pendiente que la de las isotermas himedas. Los valores de
entalpias suelen estar sobre una escala auxiliar o directamente sobre la curva de saturacion.

También hay cartas con escalas suplementarias como la curva de confort, el coeficiente de calor sensible,
etc. Estos diagramas se usan para cdlculos de acondicionamiento de aire. Alternativamente, se puede ob-
tener software capaz de presentar en pantalla la carta psicrométrica y que simplifica los calculos que involu-
cran aire hiumedo. A continuacion se observa un diagrama de temperatura-humedad del aire a presion nor-
mal.

En esta carta psicrométrica se observan dos escalas importantes para célculos de acondicionamiento de ai-
re. Una es la escala de entalpias del aire himedo saturado que podemos ver en las rectas perpendiculares
a las rectas de temperatura de bulbo humedo constante, que se encuentran por encima de la curva de satu-
racion.

La otra es la escala de coeficiente de calor sensible situada a la derecha del diagrama. El uso de esta esca-
la se explicard mas adelante; véase el apartado 12.7.2.2.
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CARTA PSICROMETRICA
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Si el diagrama entalpia-humedad se construye manteniendo un angulo de 90° entre los ejes, las curvas que
representan a las isotermas resultan muy cercanas y el diagrama desmerece mucho en apreciacion hasta
ser inutil. Por eso es costumbre construirlo de modo que la apreciacién sea mayor. Una de las formas acos-
tumbradas es de modo que la isoterma de 0 °C quede aproximadamente horizontal en vez de tener una
pronunciada pendiente, con lo que las isentalpicas resultan con una inclinacién del orden de 135° con res-
pecto al eje vertical. Las isotermas no son exactamente paralelas, y las zonas de humedad relativa constan-
te vienen representadas por curvas.
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El grafico que ilustramos aqui esta preparado para una presion atmosférica de 745 mm Hg, pero se puede

usar con confianza para un rango de presiones atmosféricas de 745 + 20 mm Hg, ya que las diferencias son
insignificantes en calculos reales. Por ejemplo a 745 mm Hg la temperatura de ebullicion del agua es 99.4
°C, lo que constituye una diferencia despreciable con 100 °C a 760 mm Hg para todos los efectos practicos.
En el diagrama se representa un punto A a partir del cual obtenemos por enfriamiento a humedad constan-
te el punto D que corresponde al punto de rocio. Si humedecemos el aire desde A a entalpia constante
(humidificacion a saturacién adiabatica) se obtiene en la interseccion con la curva de saturacion el punto E
gue nos indica la maxima humedad obtenible por este método. Es obvio que C tiene mayor humedad abso-
luta que E, pero a costa de mayor gasto de energia que viene dado por su mayor entalpia, equivalente a 35
Kcal/Kg de aire seco en exceso en C con respecto a E.

12.7 Acondicionamiento de aire

Es el proceso de tratamiento de aire que controla la temperatura, la humedad, la limpieza y cualquier otra
propiedad relacionada con la calidad del aire en una vivienda o local. Si se controla sélo la temperatura
maéaxima, se habla de acondicionamiento de verano o refrigeracion. Cuando se controla Unicamente la tem-
peratura minima, se trata de acondicionamiento de invierno o calefaccion. Los parametros usados para de-
finir la calidad del aire acondicionado son los llamados parametros de confort. Los mas importantes son la
temperatura y la humedad. En nuestro pais, la temperatura de confort recomendada para el verano se sitla
en 25 °C, con un margen habitual de 1 °C. La temperatura de confort recomendada para invierno es de 20
°C, y suele variar entre 18 y 21 °C segun el uso que se da al local. Ademé&s podemos citar la velocidad del
aire al abandonar el equipo y entrar al recinto, y la limpieza del aire.

La humedad del aire también debe ser controlada. Cuando la humedad del aire es muy baja se resecan las
mucosas de las vias respiratorias y el sudor se evapora demasiado rapidamente lo que causa una des-
agradable sensacién de frio. Por el contrario una humedad excesiva dificulta la evaporacion del sudor dan-
do una sensacion pegajosa. También puede llegar a producir condensacién sobre las paredes o el piso. Los
valores entre los que puede oscilar la humedad relativa estan entre el 30 y el 65%. Este parametro sufre va-
riaciones mayores debido a que en distintas épocas del afio se debe ajustar a las necesidades del confort, y
a que sus valores normales varian ampliamente con el clima local.

Otra variable importante es el movimiento del aire. El aire de una habitacién nunca estd completamente
quieto. Por la presencia de personas en movimiento y por los efectos térmicos, no se puede hablar casi
nunca de aire en reposo. EI movimiento es necesario para renovar el aire, y lo produce el ventilador del
equipo. Debe tener suficiente fuerza como para remover el aire estancado que se puede acumular en los
rincones y puntos de estancamiento del local. No debe ser tan intenso sin embargo como para que llegue a
molestar a las personas situadas cerca de las bocas de salida de aire acondicionado. Por ese motivo, las
bocas de salida se suelen ubicar a cierta altura.

La limpieza y renovacién del aire acondicionado es necesaria porque los seres humanos consumen oxige-
no del aire y exhalan anhidrido carbdénico, vapor de agua, microorganismos, y “aromas corporales”. El polvo
gue siempre podemos encontrar en el aire que respiramos constituye otro punto importante de la calidad
del aire, asi como el humo en los locales que pueden tener fuentes de humo como sahumerios, hornos, co-
cinas etc. Por estas razones, se impone la renovacioén del aire y su limpieza o la necesidad de filtrarlo cuan-
do sea necesario. Por otra parte, una razén de peso suficiente para justificar la filtracién del aire es la nece-
sidad de eliminar el polvo atmosférico para evitar que se acumule sobre las superficies de los equipos de in-
tercambio de calor que integran el sistema de acondicionamiento. Como es obvio, los filtros se deben lim-
piar periédicamente. En los equipos de cierto tamafio se puede usar un sistema de lavado con corriente de
agua o aceite en vez de filtros. Este sistema tiene la ventaja de no requerir un mantenimiento tan frecuente.

Introduccidn a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Aire Himedo 512

Componentes principales del equipo de acondicionamiento de aire
El equipo de acondicionamiento de aire se encarga de producir frio o calor y de impulsar el aire tratado al
interior de la vivienda o local. Generalmente, los acondicionadores de aire funcionan segun un ciclo frigorifi-
co similar al de los frigorificos y congeladores domésticos. Al igual que estos electrodomésticos, los equipos
de acondicionamiento poseen cuatro componentes principales:

7 Evaporador.

7 Compresor.

7 Condensador.

1 Valvula de expansion.
Todos estos componentes aparecen ensamblados en el esquema del circuito frigorifico que vemos a conti-
nuacion.

El ciclo que sigue el fluido frigorifico se inicia en el esta-
do liquido a baja temperatura (1). Este se usa para en-
Refigerante liquido B + 55 °C friar el aire del exterior (corriente roja, se supone a una

i temperatura maxima de 35-40 °C) o del local en el eva-
porador, que esta a unos 3 °C. El aire asi enfriado (co-

(O, Aire enviado al exterior (48 °C)

1} Condensador

4 T rriente azul) ingresa al local a una temperatura cercana
Refrigerante {813 Ventilador alos 15°C.
liquido a alta — [{Bomba de Aire
temp. v presion || liquido extetior
: (35 °C) En el evaporador se evapora el fluido frigorifico que pa-
Walvula de 3 Refrigerante en .
expansidn estado gaseoso, 5@ COMO gas (2) al compresor. Toma calor del aire, que

alta terperatura  se enfria.
= ¥ presion

Compresor Como consecuencia del aumento de presion que expe-

.Air& impul-  rimenta en el compresor (3), el gas se calienta, de modo

zzfag' c'g) gue pasa al condensador (que estd operando a unos 55

Refrigerante en
2 estado gaseoso,
alta temperatura

¥ presién El liquido que sale del condensador es impulsado por

Ere? 7 7 .z
Wentilador del evaporador una bomba (4) a través de la valvula de expansion,

donde sufre una evolucién isentalpica que produce un

considerable enfriamiento produciendo liquido a la con-

dicién 1.

La disposicion fisica del aparato suele ser similar a la que vemos a continuacion.

En este croquis el local e_ll que ingresa el aire acondicio- LOCAL EXTERIOR

nado esta situado a la izquierda de la pared en color R B

amarillo, y el medio ambiente exterior esta situado a la

derecha de la misma. Aire de
impulsién

Se supone que una parte del aire del local (aire de re- “entilador

_ _ _ _ s
torno, corriente roja) se recircula nuevamente al mismo el i)
luego de haber sido enfriado en el evaporador, volvien-

do como aire de impulsion. Evaporador ’
. . . - Compuerta de
Debido a la necesidad de renovar el aire en parte, se Aire de ; regulpacién del
i . . . retomo B, ;
admite aire externo (corriente amarilla) en una propor- A2 BXISIT

Refrigerante
practicamente
liquido a baja
temp. ¥ presion

°C) donde es enfriado (corriente amarilla) por el aire que
proviene del exterior.

Evaporador &

yIIPIPI
Y

cion fijada por la compuerta de regulacion del aire exte-
rior.

I

Parte del mismo se usa para enfriar el fluido refrigeran-
te en el condensador y es enviado al exterior (flecha ro-
ja), mientras que la otra parte, que no pasa por el eva- i
porador (flecha amarilla mas pequefia) se mezcla con el I

aire de retorno. 1

|
WAL AR

E
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El acondicionamiento de aire se usa no solo para el confort humano sino también industrialmente para ma-
teriales que se deben almacenar en condiciones controladas de humedad y temperatura: semillas, cueros,
textiles, papel, tabaco, drogas, componentes electrnicos, etc. A veces se usa como paso previo al secado
intensivo, y en casos tales como el secado de materiales inflamables o explosivos o que se descomponen a
bajas temperaturas, el aire seco y a temperatura controlada es el medio ideal para obtener un secado de al-
ta seguridad. El acondicionamiento de aire es un proceso que tiene por fin obtener aire de una “condicién”
determinada, o sea con una humedad y temperatura seca prefijada, a partir de aire atmosférico. Esto puede
requerir humidificacién o des humidificacion, seglin sea necesario, que puede ocurrir con calentamiento o
enfriamiento.

12.7.1 Humidificacion

La humidificacién se realiza por medio del contacto del aire con agua liquida a fin de llevarlo a la humedad
absoluta requerida. Hay mas de una forma de obtenerla, cada una de ellas adecuada a ciertas situaciones,
y con ventajas y desventajas.

12.7.1.1 Humidificacién por saturacién no adiabatica

En este método se ajusta la temperatura del
H J  agua que se ha de poner en contacto con el
aire al valor para el cual la humedad absoluta
de equilibrio del aire sea la deseada. Esta
temperatura del agua es superior a la de satu-
a f j racion adiabédtica que pasa por la condicién
“*f inicial (Ti, /i) de modo que el agua entrega al-
go de calor al aire, que luego se puede seguir
calentando aun mas hasta la temperatura de
bulbo seco final Tt. El calor suplementario se
puede obtener de la diferencia de entalpia:
L? ,/\ i H; htf — ha
El aire se calienta hasta la temperatura Ta por
_ - contacto directo con el agua caliente, y ad-
I %z quiere humedad desde s hasta #+. La ventaja
de este método reside en que solo se requiere controlar la temperatura del agua, lo que es relativamente
facil. Por supuesto, hay que monitorear también la humedad.

12.7.1.2 Humidificacién por saturacién adiabatica

En este método se calienta el agua hasta la
H M temperatura de bulbo himedo (o sea de sa-
turacién adiabética) Ts que corresponde a la
humedad absoluta final #4. Esta evolucion se
representa en el croquis por el trazo horizon-
tal inferior de la Z invertida.

En esta condicién se lo pone en contacto con
S > 9¢, agua a la temperatura de saturacion adiaba-
tica Ts; durante este contacto el aire absorbe
humedad y se enfria ya que su temperatura
de bulbo seco desciende hasta Ts. Posterior-

«Q;l g mente se calienta el aire (de ser necesario)
1 p 4. hastallegar a la temperatura final deseada Tr.
rh ¥
T; 5 11

12.7.1.3 Humidificacién con mezcla o recirculacién

En varias aplicaciones industriales se tira el aire ya usado para evitar acumulacion de vapores riesgosos o
por otros motivos. No obstante, esto implica un desperdicio de dinero que se debe evitar cuando sea posi-
ble. En acondicionamiento de ambientes para personas también es necesario renovar el aire viciado, pero
resulta deseable mezclar una cantidad de aire ambiente con el que se introduce fresco; a esto se lo deno-
mina recirculacion. A continuacién un croquis de las operaciones en este tipo de proceso.
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Precalentador

H

ls

Recirculacion

Al ambiente
* a acondicio-

Iy
nar
Hy

Deshumidificador

El criterio a seguir con respecto al porcentaje de aire que recirculara depende de un andlisis pormenorizado
de cada caso. Por ejemplo en un secado de pinturas o plasticos se suele evaporar un solvente inflamable.
En este caso el porcentaje de recirculacion permitido debe ser tal que diluya los vapores de solvente a la
salida de modo que no haya riesgo de explosién. En otros casos, el porcentaje de aire recirculado puede
ser considerable. En un cine, donde esta prohibido fumar y la actividad fisica de la concurrencia es reduci-
da, el porcentaje de recirculacion puede ser mucho mayor que en una sala de fiestas o de baile.

Precal c'zlamn'n to

Postcalentamiento f

Mezsclado adiabatico

Y

H

preciable.

T

Postcalentador

El diagrama del proceso que corresponde

al croquis anterior se observa a la iz-

quierda. El aire externo ingresa al estado

i, se precalienta desde i hasta a, donde

se mezcla adiabaticamente con aire re-

circulado del local, y la mezcla se debe

realizar de aa by de fab. Luego el aire

mezclado se satura adiabaticamente
desde b a s, donde se calienta hasta f.

El analisis del proceso de mezcla de dos

masas de aire himedo en forma adiaba-

tica es simple. Debido a que ocurre en

condiciones de temperatura y presiéon ca-

si iguales, la mezcla ocurre en forma

practicamente isentropica siendo las
composiciones de ambas masas tan pa-

recidas que el calor de mezcla es des-

Por lo tanto las propiedades de la mezcla se pueden obtener sumando las propiedades de cada componen-
te, ya que se comporta como un proceso de mezcla ideal. Asi, si se mezclan m; -Kg/hr de aire externo con

una temperatura de bulbo seco Ti1, una humedad absoluta 74 y una entalpia h: con la corriente m, Kg/hr de

aire recirculado que tiene una temperatura T2, humedad ¢4 y entalpia hy, resultan de la mezcla m,, -Kg/hr de

aire mezclado con temperatura T, humedad 7 y entalpia h, de modo que:

m1+m2:mm

m.l 'T1+m'2‘T2

m =

M,

(12-16)

(12-17)
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W (12-18)

=
I

M

m-, -h,+m-, -h
oz — %7 (12-19)
M,
De las ecuaciones (12-16) y (12-18) tenemos:
_ My -FH1+Mp - FH2 _ M -FH1+ M2 - o ®
M My + M,
®@ My - Hm+My - Hm =Ny -F1+M; - o B
® My (Hn 91 )= M3 Hn)®
ml .7’[2 }[m

®— =
M Hm Hi

Por otra parte, de las ecuaciones (12-16) y (12-19) tenemos:
h my -hy +m; - hy my -hy +m; - hy
m = =

m.l+m.

Hm

M
@®@Mm -hy+m-hy=m -hy4+m, - h, ®
® ml(hm hlg: mz( 2 hm)®
m; hz m
m, ha hy

En el esquema se observa que (h2 —hm) es la
distancia Zin, (hm — h1) es la distancia m1 [y
que el cociente:

ﬁ:j{Z j‘[m
mMI  Hm Hi

Esto es por el teorema de Thales de las rectas
paralelas. Estas relaciones facilitan el calculo
grafico mediante el diagrama psicrométrico.
Igualmente:

m T, Tm
mI Tm Tl

/ § L Tn T:

Ejemplo 12.2 Calculo de una instalacion de aire acondicionado.

Debemos hacer el acondicionamiento del suministro de aire de una sala de baile en Bariloche. Los estudios
de confort realizados demuestran que la mayoria de las personas estan bien en invierno (la época de mayor
uso de la sala) con una temperatura de 21 °C (bulbo seco) y una humedad relativa de 30%. Un estudio mi-
nucioso del local demuestra que las pérdidas de calor por paredes (segun orientacién), aberturas, piso y te-
cho son del orden de las 22700 Kcal/hr. Despreciamos el aporte realizado por calor animal e iluminacién. El
aire externo esta a 18 °C bajo cero y tiene alrededor del 80% de humedad relativa. Dar toda la informacién
pertinente obtenible sobre la instalacion.

Solucién

Del diagrama psicrométrico, si el aire del local esti a 21 °C y a 30% de humedad relativa obtenemos una
entalpia de 8.05 Kcal/Kg y una humedad absoluta de 4.75 gramos de agua por Kg de aire seco. Como el
local pierde calor constantemente, el aire debera entrar a mayor temperatura que la que reina en el interior,
para suplir las pérdidas. Fijamos las condiciones de ingreso del aire al local como: t = 38 °C, ¢r= 4.75 gra-
mos de agua por Kg de aire seco, h = 12.2 Kcal/Kg aire. La temperatura se fija en forma arbitraria, teniendo
en cuenta que el aire ingresante no esté tan caliente como para incomodar a las personas que se ubiquen
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frente a una salida de aire. Puesto que el aire ingresante debe reponer la pérdida de calor del local, y se en-
fria desde una entalpia de entrada h = 12.2 Kcal/Kg hasta h = 8.05 Kcal/Kg de ambiente, el peso de aire se-
co que se debe introducir (que consideramos igual al peso de aire hiumedo, ya que la diferencia es insignifi-
cante) debe ser:

Kcal
22700 Kg
hora =5470 — de aire a 38 °C y con /= 4.7
Kcal hora
(12.2 8.05)_—
Kg aire seco

Podemos estimar el volumen de aire que debe ingresar al local: en la carta psicrométrica, el volumen espe-
cifico esta entre la recta de 0.875 m g y la de 0.9 m /Kg. Midiendo con regla en forma perpendicular a las
rectas de volumen especifico vemos que estan separadas 36.5 mm mientras que desde la recta de 0.875

m3/Kg al punto considerado hay una distancia de 11.5 mm. Por lo tanto:

v 0875 U3 o\ _og754 L2 2(09 0875) =0883 Ky
09 0875 365 36,

También podemos calcular el volumen especifico por med|o de la EGI:
R'T 1) .
v= _Wi+_\‘ — 0.886 m'/Kg.

P {18 29)
Por ello el caudal que debe ingresar al local es:
3 3
0. 883_ -5470 X9_ _ 4830
Kg hora hora -

Vamos a estimar ahora la cantidad de aire que se debe tomar del exterior. No hay que confundirla con el
valor anterior. Los 4830 m thora de aire ingresante se componen de una parte de aire externo y de otra de
aire recirculado. La experiencia aconseja renovar el aire a razén de 0.14 a 0.2 m /niin para ocupantes no
fumadores y de 0.7 a 1.15 m Tmin para ocupantes fumadores. Considerando que se trata de una sala de
baile y que el consumo de tabaco se da con mayor intensidad en actividades sociales pasivas, tomamos un
valor medio: 0.4 m Imin por persona. Estimando que el local al tope da para unas 80 personas, tenemos:

3 3
m

0.4 . (80 personas) 60 Min _ 1920 M

min- persona hora hora
b Nuestro problema reside ahora en localizar

H la condicién inicial i.

Py

Sy Como la gréfica no llega hasta —18 °C de-
bemos necesariamente extrapolar la curva
de humedad relativa de 80%, emplear una
h=h,=38 carta de mayor alcance o usar un programa

de rango extendido.

hy= 0,71 S f g
i 4.75
s it e 2.75  Extrapolando estimamos que a —18 °C la
B " = | 1063 curva determina una humedad absoluta #; =
-18°C -35°C 84°C 21°C 38°C | 0.63. Por lo tanto:

3

-4
v, =0.082(273 18)|{(6.3 107 1) o
4 18 29 Kg
En consecuencia la cantidad de aire exterior que se debe ingresar es:
3
1920 = K
—hora _ 5550 = de aire externo
m’ hora
0.722 —
Kg

Introduccidn a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Aire Himedo 517

Entonces, si sabemos que al local ingresan 5470 Kg/hr de aire, de los cuales 2550 Kg/hr son de aire exter-
no, la cantidad que recirculara la obtenemos restando ambas cantidades: 5470 — 2550 = 2920 Kg/hr de aire
a recircular. Ahora el aire externo se debe precalentar desde i hasta a. Se conoce la posicién de f pero no la
de a nila de b. Conocemos la humedad de a que es la de i.
My -1 +M, - 9>, 2550 -0.63 + 2920 - 4.75 gagua
Ho = = =233 ———
m-+m-, 2550 + 2920 Kg aire seco
Ademaés la mezcla se debe saturar adiabaticamente desde b hasta el punto de rocio correspondiente a f, o
sea el punto s. Graficamente hallamos el punto s que esta ubicado a una temperatura de 3.2 °C y cuya en-
talpia es también la de b: hs = ho = 3.8 (Kcal/Kg.a.s). Con este dato hallamos la entalpia del punto a.
My -hy +m, - hy hy(My+my) My -he  38.5470 2920-8.05
® h, = =
my + My m; 2550
Ahora es facil determinar el punto a puesto que conocemos su humedad absoluta y su entalpia. Hallamos
graficamente la posicion de a que corresponde a —8 °C con una entalpia ha = —=1.07 Kcal/Kg y una humedad
absoluta 74 = 0.63 (g agua)/(Kg aire seco). Con esta informacién es posible calcular el calor necesario en
precalentador, y luego el calor de postcalentador, requerimiento de agua del saturador, etc.

hy =

= —1.07 Kcal/Kg.

12.7.2 Deshumidificacién

Es una operacién necesaria en el acondicionamiento en climas célidos y himedos. Se puede lograr de dos
maneras: por enfriamiento mediante un intercambiador de calor (deshumidificacion con superficie de en-
friamiento) o por contacto directo del aire con agua previamente enfriada. Asi como la humidificaciéon casi
siempre viene acompafada de calentamiento, la deshumidificacion se asocia con enfriamiento. En verano
la mayoria de las personas esta mas comoda con temperaturas del orden de 25 °C y humedades del orden
del 50% aunque segun el diagrama de confort que se acompafia también pueden estar confortables a tem-
peraturas del orden de 24 °C y humedades relativas del orden de 70%. La eleccién se hace en funcion de la
estructura de costos operativos. La siguiente es una grafica de confort.

C
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Se deben hacer algunas observaciones con respecto a esta grafica. En primer término la curva para invier-
no sdlo es valida en recintos calentados por conveccion y no se debe usar para recintos calentados con es-
tufas radiantes. En segundo término, se ha obtenido con sujetos experimentales caucasicos en los Estados
Unidos, y su aplicacidn a personas cuya contextura fisica sea muy diferente puede dar resultados dudosos.
Por dltimo, la curva para el verano solo se aplica a personas que han alcanzado a estar en el recinto un pe-
riodo de tiempo suficiente como para habituarse al ambiente acondicionado.

12.7.2.1 Deshumidificacién por intercambiador enfriador
En este sistema el aire externo se pone en contacto con un intercambiador de calor (generalmente de tubos
aletados) por el que circula un refrigerante, que lo enfria a humedad constante desde i hasta s.

H H

Alli se comienza a eliminar la humedad gue condensa en el intercambiador y lleva la condicion del aire has-
tas'. Desde s' se calienta hasta la condicién f de ser preciso.

Otras veces, cuando se desea mantener una temperatura acondicionada a valores inferiores a la tempera-
tura ambiente, se envia el aire al interior con la condicion s' a fin de mantener baja la temperatura. Este es
el tipo de evolucién que produce un acondicionador de aire doméstico.

12.7.2.2 Deshumidificacién por contacto directo

En este proceso el aire se pone en
H H  contacto con agua enfriada a tem-
peratura algo menor que Ts que se
pulveriza para que al tomar contac-
to con el aire lo enfrie, lo que pro-
duce la condensacion de humedad
9. desde g4 hasta ¢4, en s. Luego, de
' ser necesario se recalienta el aire
hasta f, 0 sino si se desea que el ai-
S : re entre frio al local para compensar
f "y el calor generado en el mismo, se
ingresa con la condicién s. Este
proceso es algo mas dificil de con-
@Y= A trolar que el anterior, pero mas
econdmico en su operacion.
! 1/ i °F El calculo de las operaciones de
deshumidificacion es algo mas
complejo que el de las de humidificacion. Sin embargo el aire de recirculacion (o sea el que se toma del lo-
cal para reciclar) no complica los célculos ya que es mas facil de controlar. Para simplificar los célculos se
emplea un parametro llamado coeficiente de calor sensible (ccs). El coeficiente de calor sensible se define
como el cociente del calor sensible producido o liberado en el interior del local dividido por el calor total (ca-
lor sensible mas calor latente). Se denomina calor sensible al calor producido o liberado sin tomar en cuen-
ta la humedad. El calor latente es el proveniente de la humedad liberada en el interior del local. Salvo los
casos excepcionales como ser talleres donde se libera vapor el calor latente y el sensible provienen de los
propios ocupantes del local. Se puede estimar mediante una tabla.
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calor sensible 0.24(t. t
ces = > _ 024t ) (12-20)

calortotal ~  h, h,

Donde: tr = temperatura del local; ta = temperatura del aire que ingresa al local; hr = entalpia del aire hime-
do del local; ha = entalpia del aire que ingresa al local.

Calor producido por los ocupantes
Clase de actividad Clase de local Calor total Calor Calor Calor
Adultos total sensible latente
hombres calculo
Kcal/hr Kcal/hr  Kcal/hr Kcal/hr
'Sentados, en reposo  Teatros, tarde 95 80 45 35 |
Teatros, noche 95 85 48 37
Sentados, trabajo Despachos, hoteles,
muy ligero viviendas 115 100 48 52
Trabajo moderado Idem anterior 120 115 50 65
De pie, trabajo Ii- Almacenes y negocios
gero o andando des- minoristas
pacio 140 115 50 65
Andando, sentados,
0 andando despacio Farmacias, bancos 140 125 50 75
Trabajo sedentario Restaurantes 125 140 55 85
Trabajo en mesa Talleres de montaje 200 190 55 135
Danza suave Salones de baile 225 215 60 155
Marcha a 5 KPH o
trabajo algo pesado Fabricas 250 250 75 175
Juego de bowling o Gimnasios
trabajos pesados Fabricas 375 365 115 250

El coeficiente de calor sensible es Util cuando se desea hallar el punto de rocio del equipo enfriador por
contacto directo con agua o por enfriamiento por intercambiador enfriador en casos en que se introduce el
aire al local tal como sale del deshumectador, sin recalentamiento.

Ejemplo 12.3 Calculo de una instalacidn de aire acondicionado.

En un local destinado a soldadura el sindicato ha entablado demanda judicial para declarar insalubres las
tareas que alli se realizan y exigir el pago de un suplemento por calorias. Se considera mas econémico
acondicionar el local. Un computo preliminar arroja 20000 Kcal/hr de calor sensible producido y 5750 Kcal
/hr de calor latente. Se dispone en verano y en los dias mas agobiantes de aire externo a 35 °C de bulbo
seco, 25 °C de bulbo himedo, con entalpia h; = 18.6 Kcal/Kg y humedad ¢4 = 0.0165 Kg agua/Kg a.s.
Solucién

Elegimos en la gréafica de confort una
H condicion del local dada por:

t=26 °C, ¢ = 0%, hi = 12.95 Kcal/Kg,

7 = 0.011 (Kg agua)/(Kg a.s).

El coeficiente de calor sensible vale:

L0165 CCs = 20000 =0.776.

25756

Uniendo f en el grafico psicrométrico
con el valor 0.776 en la escala de ccs y
prolongando dicha linea hasta cortar la
curva de saturacion en el punto s en-
contramos el punto de rocio del equipo
(es decir, su temperatura debera ser
inferior a 13 °C de bulbo seco) para
gue el aire entre al local con una tem-
peratura tal que produzca la condicién
deseada en su interior.

H

—

=
4
U
=)

0.011

AR ITRIYLLIN

S99 f r ¢fersy

13°C 26°C

~
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12.7.3 Bomba de calor

Ya hemos comparado un equipo frigorifico con una bomba de calor, que extrae calor de la fuente fria y lo
vuelca en la fuente célida. El término “bomba de calor” también se usa para referirse a lo que cominmente
se conoce como equipo de aire acondicionado central, es decir un equipo que permite refrigerar, humidifi-
car, deshumidificar y calefaccionar un recinto. Desde nuestro punto de vista actual, que tiene que ver mas
con la funcion de refrigeracion y calefaccion, nos ocuparemos exclusivamente de estos dos aspectos, de-
jando de lado el estudio de los aspectos que tienen que ver con el acondicionamiento de la humedad del ai-
re.

En términos sencillos, una maquina frigorifica es una maquina térmica que funciona como extractor de calor
de la fuente fria, en este caso un recinto, volcandolo en el exterior. Si la maquina fuese invertible, podria
funcionar tomando calor del exterior y enviarlo al interior del recinto, funcionando como calefactor. Esta
simple idea es la base de los sistemas integrados de aire acondicionado. Sin embargo, el uso de este tipo
de sistemas depende mucho de la fuente de energia disponible para su funcionamiento, que en la inmensa
mayoria de los casos es eléctrica. Si la maquina esta funcionando en invierno como calefactor, el consumo
de energia eléctrica para calefaccién se hace antieconémico comparado con la combustién. En efecto, la
electricidad que se usa para hacer funcionar el equipo proviene de una fuente termoeléctrica, nucleoeléctri-
ca o hidroeléctrica. Suponiendo que tenga origen termoeléctrico, resulta ridiculo quemar combustible en la
usina generadora, producir electricidad con un sistema cuyo rendimiento nunca puede ser del 100% para
luego usar esa electricidad en la calefaccion. Es mucho mas eficiente (y en consecuencia mas barato)
guemarlo directamente en el equipo calefactor, perdiendo menos energia Util Se puede argumentar que la
energia puede tener otro origen, como ser nucleoeléctrica o hidroeléctrica. Sin embargo, para poder dispo-
ner de ella es preciso transportarla. Las pérdidas de energia en transito pueden ser considerables, depen-
diendo de la distancia, y de cualquier modo siempre hay que pagar el costo de la infraestructura de trans-
porte y distribucioén y de su mantenimiento, mas el beneficio del transportista. Por lo general, se considera
poco apropiado usar un equipo de acondicionamiento integral (es decir, refrigerador-calefactor) cuando los
requerimientos son escasos. Por ejemplo, resulta mucho mas barato en costo inicial y operativo instalar un
acondicionador que sélo refrigera y deshumidifica para el verano, con una estufa de gas para el invierno,
cuando se trata de una o dos habitaciones. En general, un equipo de estas caracteristicas sélo se justifica
en el caso de ambientes muy grandes, viviendas completas o instalaciones comerciales. El siguiente cro-
quis representa el circuito de una bomba de calor funcionando como calefactor.

D.B = temperatura de bulbo seco

W.B = temperatura de bulbo humedo Alte e
Venteo Superficie 0-31- W8,
aletada 30°F 32.6°F
Tob;ns J ) | L
rociadoras
. f L - L;‘— ' > o iy
drenaje : Skl = o~ o (G A
—E3 THHEE &&w gz) G T
—3%g — R 8 S8 L 33«
o a "L A Lk )O g . e
- EQ - BE e . W@k < Qs o
EQ® = = P (ST e QPO
":’ 6\\ = HHEHEHE iy 30 QU= <— [ <—
Vilvula = b S
aulomatica >
reguladora “*l? 100.6°F~ \74-6°F % De la descarga
— Nt = | ¥ del compresor
A la succion del compresor ;Jfl 44 °F /’74-6 o h
s Tn A e
Al 3 Yo I \4~'Condenudor
— —F fl drenaje {Valvula de. S B
< * relenuon =
° b \/ oL
Evaporador j 66°F dseogox‘n Bomba de g6 Jll — )
- /4 Del pozo+ recirculacion j
Vilvula de expansion = = \Recimente del liquida
5

DIAGRAMA DE FLUJO DEL CICLO DE CALENTAMIENTO

El aire del local entra por el ramal superior derecho y se mezcla con el aire fresco externo. La corriente de
aire pasa entonces por la serpentina de calentamiento A, donde se calienta por intercambio de calor con
agua, luego de haber recibido un rociado de agua para humedecerlo. Esta operacion es necesaria porque
por lo general el aire muy frio se encuentra considerablemente seco, de modo que si no se humedeciera
resultaria inconfortable. El agua pasa entonces al condensador B, donde recibe calor del gas caliente que
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sale del compresor (no indicado en el esquema) y lo enfria. El circuito del refrigerante es: compresor, con-
densador, valvula de expansion y evaporador, de donde retorna al compresor. El evaporador es abastecido

con agua de pozo.

El siguiente croquis muestra el circuito de una bomba de calor funcionando como refrigerador.
D.B = temperatura de bulbo seco

WB= de bulbo hi Aire fresco
Venteo RS i Superficie 08 W8
aletadi\ 105°F 75°%
1] L
drmaie £ (—;— HE . é‘“ S / - o
S Ak - BN = T
— 250 4 TR s§— — isy—
5 == = = 2
R TR s — B
L A 10 === < Q [N ] Q. o
. ) = - —— - - -
Vilwla i == rCSIT
automatica
reguladora --a.? S50F A \>775F /De la descarga
= s del compresor
A la succion del compresoru;l?l S 50°F-} S /77.5°F
= " Al —
:, — S | drenaje v‘_‘i | — Condensador
alvula d
A= < Fetensi “' —_———— &
t— NS ae—— P m—
0 L N\, =
Evaporador 667 M foore Bomba de 96.5% J\
: / i Del pozo circulacidn )
YAlvits de = =) \Recinientt del liquido
expansion
%

DIAGRAMA DE FLUIDO DEL CICLO DE ENFRIAMIENTO

En el ciclo de enfriamiento, el agua de enfriamiento del evaporador se enfria porque entrega calor al fluido
frigorifico que se evapora y entra fria al intercambiador de calor, donde enfria al aire. Luego pasa al con-
densador donde vuelve a calentarse antes de cerrar el circuito.

Este sistema, basado en agua, tiene el inconveniente de que depende del agua de pozo como fuente de
agua a temperatura constante. En los climas comparativamente benignos en los que los inviernos no son
muy crudos se puede usar un sistema basado en aire, que no tiene este inconveniente, eliminando el costo
adicional del pozo de agua. En un sistema basado en aire se usa el aire atmosférico como fuente de calor y
para enfriar el condensador. El ciclo frigorifico es mas sencillo y el costo operativo es menor, ya que se evi-
ta el costo de bombeo del agua de pozo. El siguiente croquis muestra un sistema basado en aire.

Ventilador de Ventilador de Ventilador de Ventilador de
aire de escape aire acondicionado aire de escape aire acondicionado
¥ Ductos 2 Ductos
s A i e D é ——
——2 ——— —2 \ e
—~
2o Y ]
| 4 ,{Condensador =7 = Condensador
’ r
Filtros | % % T Filrosl] ==
b P be o
/ N = / = >
Evaporador 3 4 Evaporado X ‘
o Cimara“— Compresor - - Cimer Compresar
T[T, . demezcla Hymidificador —__ __ __ __ de mexcla e
- Aire exterior  Aire de regreso Aire exterior Aire de regreso

-o—
Bobina de precalentamiento
CICLO DE CALENTAMIENTO CICLO DE ENFRIAMIENTO
El equipo funciona de modo similar al mostrado en el apartado 12.7. En climas muy frios se pueden tener
serios problemas de funcionamiento originados por la formacion de escarcha en los tubos del evaporador,

sin contar con el hecho de que la capacidad requerida para calentamiento resulta mucho mayor que para
enfriamiento.
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12.8 Torres de enfriamiento

Las torres de enfriamiento son equipos usados para enfriar agua. En muchisimas industrias el agua em-
pleada para enfriar otros fluidos se trata quimicamente para prevenir la corrosion de los equipos y la forma-
cién de incrustaciones. El agua asi tratada es demasiado cara para desecharla, por lo que se recicla, pero
como se usa para enfriamiento el agua se calienta y es necesario enfriarla para que se pueda volver a usar.
Existen varios tipos de torres de enfriamiento, con distintos detalles constructivos, pero todas funcionan se-
gun el mismo principio. El agua caliente proveniente de la planta se bombea a la torre donde se distribuye
en el relleno, que produce gotitas o una fina pelicula de agua. Se pone en contacto con aire atmosférico, y
una pequefia parte del agua se evapora. Al evaporarse toma calor latente del liquido, que se enfria. El aire
sale de la torre con un mayor contenido de humedad que el ambiente. Idealmente, debiera salir saturado,
pero en la practica sale casi saturado. Se suele considerar que aproximadamente del 80% al 90% del en-
friamiento que se obtiene en la torre se debe a la transferencia de calor latente (o sea por evaporacion) y el
10 a 20% por transferencia de calor sensible. El siguiente croquis muestra un sistema de enfriamiento de

agua de proceso con una torre de enfriamiento.
T

AGUA CALIENTE
Intercambiadores de t Torre de En-
calor enplanta AIRE N friamiente |/ 4 SIRE
- AMBIENTE [ AMBIENTE
AGUA FRIA

Reservorio de agua
para reponer la
evaporacion

La operacion eficaz de la torre depende de que haya un intimo contacto entre el agua y el aire. El relleno
desempefia aqui un papel importante al distribuir el agua en forma pareja y uniforme, hacer que se despla-
ce siguiendo un camino sinuoso, y conseguir que se forme una pelicula de gran superficie o disminuir el
tamafio de las gotas. Las torres antiguas suelen tener un relleno formado por listones planos de madera o
fibrocemento. Posteriormente se introdujo el listén con forma de V invertida para finalmente aparecer el re-
lleno conformado, que es el que se usa actualmente. El croquis de la izquierda muestra la distribucion de
agua que produce el relleno de listones. A la derecha se observa el relleno en V.

Listones
’ - : \

Aire / : '\ Alre
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A medida que van envejeciendo, se sacan de servicio los rellenos de disefio viejo y se instalan rellenos ce-
lulares conformados. Hay varios disefios, en la siguiente figura mostramos uno.

‘I
Paredes del relleno
celular

Los rellenos de tipo celular funcionan mejor que los de listones porque distribuyen el agua en forma de peli-
cula con una superficie mucho mayor que la de las gotas formadas con los rellenos de listones. Como el in-
tercambio de calor y de masa que tiene lugar durante la evaporacion es un fenémeno controlado por la su-
perficie, al aumentar la superficie de contacto con el uso de rellenos celulares se consigue un enfriamiento
mas rapido y eficiente. Como prueba de ello, si tenemos dos torres de igual capacidad, es decir que mane-
jan caudales iguales con el mismo enfriamiento, la pérdida de carga que presenta la torre con relleno de lis-
tones es mas de un 50% mayor que en la torre con relleno celular.

El material usado para el relleno celular depende de la temperatura operativa de la torre. En las torres en
las que la temperatura operativa no excede los 55 °C se usa el PVC, pero por encima de esta temperatura y
hasta los 71 °C se recomienda el CPVC o PVC clorado; por encima de 71 °C se debe usar el polipropileno.
Como la mayoria de los solventes organicos son sumamente destructivos para los rellenos plasticos, se de-
ben extremar las precauciones para evitar el ingreso de corrientes de agua contaminadas con solventes a
las torres equipadas con rellenos plasticos. Aunque hay una variedad de polipropileno resistente a la mayo-
ria de los solventes, el costo se eleva tanto que resulta prohibitivo.

Se debe tener en cuenta que hay muchas formas de relleno celular. No todos los tipos son tan eficientes
como dicen sus fabricantes, ya que la experiencia demuestra que algunos tienen peor comportamiento que
los rellenos de listones en V con aberturas romboidales. Al parecer los listones en V con aberturas romboi-
dales forman pelicula y gotitas, lo que produciria una combinacién que funciona mejor. No se debe suponer
gue un relleno nuevo tiene que ser por fuerza mejor hada mas que por ser nuevo. Si el fabricante no es ca-
paz de sustentar sus afirmaciones con referencias reales y comprobables en la practica industrial, tenga en
cuenta que el comportamiento en laboratorio o planta piloto no siempre es el mismo que a escala completa.
A continuacién veremos los tipos principales de torre de enfriamiento.

12.8.1 Torres a eyeccion

Se basan para funcionar en el principio
del tubo Venturi. Esto evita el costo del
impulsor de aire que produce su movi-
miento. Este equipo no tiene relleno dis-
tribuidor de flujo de aire y agua y por ello
ofrece menor resistencia al flujo de aire,
pero el agua se debe bombear a presion,
mientras en otros tipos no. No son muy
comunes en nuestro medio. Tienen la
ventaja de no requerir limpieza tan a me-
nudo como los otros tipos. Debido al
hecho de que no tienen partes moviles,
carecen de problemas de ruido y vibra-
cion. Ademas, al no contener relleno, no
es necesario limpiarlo, lo que reduce con-
siderablemente los gastos de manteni-
miento.

agua caliente

separador de

goditas

aire
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Este tipo de torre, muy comudn en nuestro pais, tiene
en su interior un relleno de listones de madera (o en
los modelos mas nuevos, de plastico) cruzados de
modo de formar un zig-zag en sentido vertical. Tam-
bién se pueden encontrar rellenos de tipo celular
conformados en plastico con formas mas complejas.
Como ya hemos explicado, la funcion del relleno es
aumentar el tiempo y el area de contacto entre el aire
y el agua. En este tipo de torre son usuales velocida-
des de aire de 60 a 120 m/min y requieren alrededor
de 10 m/min de aire por tonelada de agua de capaci-
dad. Pueden ser verticales y horizontales; en general
el tipo vertical se ve mas en torres grandes (mas de
300 toneladas de capacidad). Son comparativamente
pequefias y mas baratas en costo inicial pero el costo
de funcionamiento es mayor que en las torres atmos-
féricas, debido a que estas no usan ventiladores.

Normalmente una torre esta integrada por varias unidades como las que vemos en el croquis, llamadas cé-
lulas. Estas células o celdas se pueden afiadir o quitar de servicio segiin sea necesario. Operan en parale-

lo.

12.8.2.1 Torres de tiro forzado a contracorriente

La denominacion proviene del hecho de que el aire se mueve de abajo hacia arriba, mientras que el agua

desciende a lo largo de la torre.

Las torres a contracorriente usan un sistema
de distribucion del agua caliente que consis-
te en una serie de toberas o picos que pro-
ducen un fino spray para distribuir el agua
en todo el relleno. Estos picos de agua se
deben inspeccionar y a veces hay que lim-
piarlos lo que no es tarea facil debido a la
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B = Distribucion de agua
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O = Eliminador de gotas
E = Deposito de agua fria
F = Rejillas de aire

ubicacion de los mismos. Debido a que la
presion que impulsa el agua a través de las
toberas o picos depende del caudal, la cali-
dad de la distribucién se ve afectada por los
cambios de caudal de agua caliente.

La principal ventaja de esta disposicion de
flujos es el hecho de que el agua que entra
a su maxima temperatura se pone en con-
tacto con el aire mas huimedo, y a medida
gue se enfria encuentra a su paso aire mas
seco, lo que produce una alta tasa promedio
de transferencia de masa y de calor en la
evaporacion.

Las torres a contracorriente son por lo gene-
ral mas altas y delgadas que las torres a flu-
jo cruzado por lo que ocupan una superficie
algo menor. Como contrapartida, la bomba
tiene gque elevar el agua a una altura mayor
con mayor presién que en las torres a flujo
cruzado, que son mas bajas. Un error bas-
tante comun en el disefio y operacion de es-
te tipo de torres consiste en usar bombas de
condensado demasiado chicas. Esto produ-

ce un flujo de agua desigual, con la consecuencia de que la torre no funciona bien. Ademas como cada cé-
lula tiene una tuberia propia para elevar el agua, aumenta el costo inicial. También se debe considerar co-
mo una desventaja el hecho de que el aire debe atravesar un espesor de relleno mayor lo que produce una
mayor resistencia, y como consecuencia el ventilador debe ser mas potente y costoso que en el tipo de flujo
cruzado. Esto significa un mayor costo inicial y operativo de la torre. Por otra parte, el hecho de que el es-
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pesor de relleno atravesado sea mayor puede producir mala distribucién de flujos. Por lo comun las torres
de contracorriente que usan relleno de tipo celular tienen menor altura para el mismo volumen de torre que
las que usan rellenos de listones. Esto permite disminuir algo los costos de bombeo.

Las ventajas que presentan las torres a contracorriente son las siguientes. a) Gracias a su altura pueden
acomodar mejor diferencias de temperatura mayores (rango o intervalo), lo que redunda en menor aproxi-
macion. Esta ventaja proviene de que en definitiva son termodinamicamente mas eficientes. b) Debido a
gue las gotitas son mas pequefias, el intercambio de calor con el aire es mas eficaz

12.8.2.2 Torres de tiro forzado a flujo cruzado

Por supuesto, las torres a flujo cruzado tienen
un sistema de distribucion de aire y de agua
totalmente distinto al de las torres a contraco-
rriente. El agua caliente se distribuye bajando
por gravedad, alimentada a través de orificios
gue tiene la bandeja B situada en la parte su-
perior de la torre, como vemos en el croquis.
El flujo de aire también es distinto, porque en
este tipo de torre el aire se mueve en direc-
cién horizontal hacia el sector central, atrave-
sando el relleno. La bomba que impulsa el
agua en este tipo de torre tiene menor con-
sumo de energia, porque en las de contraco-
rriente se pierden 5 0 6 psig en vencer la re-
sistencia que le ofrecen los picos pulverizado-
res, que no existen en la torre a flujo cruzado.
En consecuencia la bomba que requiere una
torre de flujo cruzado es mas chica y mas
econémica. Los costos operativos son tam-
bién menores.

Las ventajas que presentan las torres a flujo
cruzado si se las compara con las de contra-
corriente son las siguientes. a) la menor de-

A = Equipamiento mecanico

B = Distribucion de agua manda de energia de bombeo; b) menor pér-
C = Relleno dida de agua por arrastre; c) menor recircula-
D = Eliminadores de gotas cion, es decir que el aire sigue un camino

— Dila¥a i . mas directo; d) como el espesor de relleno
E = Pileta de agud fria : gue atraviesa el aire es menor, la circulacién
F = Registros de entrada de aire en volumen por HP de ventilador instalado es
= Area de distribucion mayor; e) debido a su mayor diametro es po-
sible usar ventiladores mas grandes, por lo
gue se necesita menor cantidad de celdas
para el mismo tamafio de torre; f) tienen menor costo operativo debido a la menor demanda de energia. Q)
tienen menor costo de mantenimiento, porque no hay picos pulverizadores de dificil acceso que se obstru-
yan o que haya que cambiar.
La principal desventaja que trae aparejado el flujo de aire horizontal se presenta en climas muy frios porque
al tener mayor cantidad de aberturas de entrada de aire y con mayor superficie se hace mas dificil controlar-
las e impedir que se obstruyan con hielo. Ademas, son algo mas susceptibles a la contaminacion con algas
y bacterias debido a que la base es mucho mas ancha y como el reservorio receptor de agua esta en la ba-
se tiene mayor superficie de contacto con el aire, que es donde se produce la contaminacion adicional, ya
gue el tiempo de residencia en el relleno es mas 0 menos el mismo en los dos tipos, de contracorriente y de
flujo cruzado.

12.8.2.3 Comparacidn entre las torres de tiro forzado a contracorriente v a flujo cruzado
Las torres de tiro forzado a contracorriente y a flujo cruzado presentan ventajas y desventajas inherentes a
sus respectivas disposiciones de distribucién de aire y de agua. En cada aplicacién encontramos que una u
otra configuracién presenta ventajas que la hacen mas efectiva y menos costosa.
Las torres de tiro forzado a flujo cruzado se deben preferir cuando son importantes las siguientes limitacio-
nes y criterios especificos.

7 Para minimizar el costo de bombeo de agua.

7 Para minimizar el costo inicial de impulsor y tuberias.
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J  Para minimizar el costo total operativo.

7 Cuando esperamos una gran variacion de caudal de agua.

J  Cuando deseamos tener menos problemas de mantenimiento.

Las torres de tiro forzado a contracorriente se deben preferir cuando son importantes las siguientes limita-
ciones y criterios especificos.

7 Cuando existe poco o ningun espacio disponible al pie de la torre, o la altura esta limitada.

7 Cuando es probable que por bajas temperaturas se puedan congelar los ingresos de aire.

J  Cuando el sistema de impulsion se debe disefiar con alta presion de descarga por alguna razén.
Nunca se debe reemplazar una torre ya existente de flujo cruzado por otra a contracorriente sin una evalua-
cién de la capacidad disponible de bombeo instalada.

Ademas de las razones ya expuestas en este apartado, también se deben tener en cuenta los comentarios
gue hemos hecho antes sobre la mayor eficiencia termodinamica de las torres de contracorriente compara-
das con las de flujo cruzado.

12.8.3 Torres de tiro inducido

aire hiimedo

Este tipo de torre es similar a la anterior pero su efica-
cia es un poco mayor porque produce una distribucién

mas uniforme del aire en el interior del relleno cuyo di-
PRI DIBD S P> sisia sefio es el mismo que se usa en el tipo de tiro forzado.
?‘E’T"}T"W"_'_calicnlc Ademas tiene menor pérdida por arrastre de gotitas de
WSS AN 75 9N AV agua por el ventilador.
En una variante de este tipo el flujo de aire y agua es
\ y cruzado en sentido horizontal en vez de serlo en senti-
aire
= ¥ & L _agu
S8CH agua A oh R R AR l_ caliente
I = fria : e Bl B Y
. i . . ame Q —_—— — =Y aire
do vertical, vale decir, tiene entrada y salida de aire = \ S R S =5
por el costado como vemos en el croquis a la dere- § e SNy, é htimed
) . . N % 2 e wmedo
cha. Esta disposicién no es tan eficaz como la de SCCO:  gii=—— = — =
flujo cruzado vertical porque el tiempo de contacto § S agua
es menor, pero tiene en cambio la ventaja de poder N T s

operar con ayuda del viento si se orienta adecua-
damente en direcciéon normal a los vientos dominantes.

12.8.4 Torres a termocirculacidén o atiro natural

aire humedo Es facil ver en la ecuacién (12-6) que el volumen
especifico del aire hUmedo aumenta con la hume-
dad, es decir que un aire seco tendrd mayor densi-
dad que un aire himedo, y cuanto mas himedo
esta el aire, menor densidad tiene; esto también se
puede verificar en el diagrama psicrométrico. Por
lo tanto el aire cédlido y himedo tiende a ascender
mientras el aire frio y seco tiende a descender, por
lo que el aire frio y seco que entra por la parte infe-
rior desplaza al aire calido y himedo hacia arriba,
estableciéndose un tiraje natural como el de una

251‘:21"’: chimenea. El perfil de la parte superior, o chime-
( — nea, es hiperbdlico.
aire | TR P2 AN NGNS s aire Este tipo de torre tiene costos iniciales elevados
e Relleno Seco por lo que solo se usan para qqudales granQes de
= T T X1 i agua, pero su costo de operacion es mas bajo que
[ — i todos los otros tipos de torre.

Son bastante sensibles a los vientos variables o en
rachas, que afectan algo su capacidad, pero menos que las de tipo atmosférico. Las torres de tiro natural
suelen ser muy grandes: alrededor de 150 m de altura, con unos 120 m de diametro en la base. Por ese
motivo solo resultan econdmicamente Utiles cuando el caudal de agua a enfriar es realmente grande, del

orden de 45000 m fhora o superior. Por lo general s6lo se usan en grandes plantas de generacion de elec-
tricidad, de otro modo no justifican la inversion inicial.
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12.8.5 Torres a dispersidn o atmosféricas

Este tipo es muy econémico de operar, aun-

= & aie gue su costo inicial es mayor que la de tipo tiro
a0 N < i i
agua S AINRAEA A?\\ A 8\ Z : inducido o forzado.
caliente =~ : Z huamedo _ _
= 3 Son largas, los vientos dominantes toman a la
s S ,//» R torre de costado y la atraviesan. Son necesa-
= S Relleno de la torre ; — rios V|er1to_s mayores Qe 5 KPH con funciona-
NS Z miento 6ptimo a velocidades del orden de 8 a
— {distribuidor) Z —= 9 KPH o mayores.
s =
= ;. ,/, == Requieren grandes e'spacios. despejado; de
. ~ - ; obstaculos para su instalacién y funciona-
amre ~ ~ agua . .
~ 7 fria  Miento adecuado, ya que cualquier cosa que
P B~ Oy, Py e . . .
SeCo ‘Ev,,‘“_:&v; L, e B e Kt ek obstaculice el viento afecta seriamente su

operacion.

12.8.6_Lagunas y piletas de enfriamiento

En ciertos casos en los que las exigencias del servicio demandan el enfriamiento de cantidades muy gran-
des de agua, puede ser necesario instalar piletas de enfriamiento, debido a que resulta mas econémico que
instalar una gran cantidad de torres. Cuando la cantidad de agua es realmente muy grande o cuando existe
una laguna natural aprovechable, es preferible usar una laguna de enfriamiento, que en definitiva no es mas
gue una pileta de grandes dimensiones. De no existir se puede inundar una zona adecuada, excavando de
ser necesario. Para ello basta construir un dique de tierra de 1.8 a 3 m de altura, en una zona donde el sue-
lo sea facil de impermeabilizar para evitar la filtracion de las sales de cromo que contiene el agua como
consecuencia del tratamiento anticorrosion. Por lo general basta revestirla con membrana plastica enterra-
da, sellada herméticamente para formar una superficie continua que contiene el agua. El film de PVC de 5
micras funciona muy bien. Para lograr una buena circulacion del agua conviene que el piso sea lo mas
regular que sea posible, de lo contrario se forman cortocircuitos en vez de haber una corriente pareja. La
superficie requerida de laguna es casi independiente de su profundidad. Por lo comdn basta tener una
profundidad superior a 0.9 m. Como dijimos se debe evitar la canalizacion para que el flujo sea uniforme.

Las lagunas o estanques de enfriamiento funcionan por la combinacion de transferencia de calor hacia la
atmésfera por tres mecanismos: evaporacion, conduccion y conveccion. Ademas el agua recibe calor del
sol por radiaciéon. En condiciones normales el equilibrio que se alcanza iguala el calor entregado y recibido.
Para lograr que el agua se enfrie hasta la temperatura de bulbo himedo del aire, que seria la temperatura
minima tedrica de equilibrio, se necesitaria una laguna de superficie infinita (es decir muy grande) con un
espesor minimo (por ejemplo del orden de unos pocos milimetros) o un caudal de agua infinitamente pe-
guefio. Como esto es impracticable, la diferencia entre las temperaturas de salida del agua y la temperatura
de bulbo humedo del aire atmosférico (aproximacion) suele ser del orden de 3 a 4 °F (1.7 a 2.2 °C) para la-
gunas con un tiempo de residencia de unas ocho horas. El tiempo de residencia se define como el cociente
entre el volumen de agua que contiene la laguna y el caudal, o sea el tiempo que tarda en llenarse. Para un
tiempo de residencia de 24 horas la temperatura del agua a la salida varia alrededor de 1 °C con respecto
al promedio lo que es practicamente una temperatura constante. Esto se debe a que la mayor evaporaciéon
durante el dia (debida al calentamiento solar) se compensa con la menor temperatura nocturna. Asumiendo
un tiempo de residencia de 24 horas la variacion de temperatura del agua a la salida es de 1 °C con respec-
to al promedio para una profundidad media de 1.5 m y de 1.7 °C para una profundidad media de 0.9 m.

El principal inconveniente que plantean los estanques de enfriamiento es la contaminacion del agua ya que
al ser estructuras abiertas estan mas expuestos a la suciedad arrastrada por el viento. Otro inconveniente
puede ser el congelamiento de la superficie, pero sélo en climas muy frios o con temperaturas bajo cero.
Por otra parte pueden causar nieblas en dias himedos porque, a diferencia de las torres que emiten un pe-
nacho de vapor hacia arriba, los estanques de enfriamiento producen masas de aire hUmedo saturado que
se desplazan a ras del suelo. Esto puede ser un inconveniente porque puede plantear problemas de segu-
ridad para la circulacion de vehiculos en las cercanias. Por supuesto, el espacio que demanda un estanque
de enfriamiento es mucho mayor que el requerido para la instalacion de un grupo de torres de capacidad
equivalente, pero su costo es muchisimo menor.

El rendimiento de una laguna de enfriamiento se puede mejorar mucho si se pulveriza el agua mediante un
sistema de rociado como el que se usa en las torres de enfriamiento. Este tipo se conoce como laguna de
rociado, y se suele usar cuando la superficie Gtil para la instalacién de la laguna o pileta es escasa. Por su-
puesto, su instalacion y operacion resulta mas costosa, ya que se debe implementar un sistema de rociado
y suministrarle energia.
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El estanque de enfriamiento de rociado funciona pulverizando el agua mediante chorros dirigidos vertical-
mente hacia arriba, impulsados por varias bombas centrifugas. Los chorros son emitidos por boquillas de
aspersién que producen un chorro abierto en abanico o de forma cénica, para que las gotitas sean peque-
flas y tengan un tiempo de caida mayor, a fin de proveer una superficie mayor y un tiempo de contacto con
el aire mas prolongado. Cuando la pileta funciona en condiciones 6ptimas, el agua alcanza una temperatura
ligeramente superior a la de saturacion adiabatica del aire ambiente. La gran ventaja de esta disposicion es
el costo menor de capital inicial, ya que la pileta es una estructura mas econémica que la torre. Para funcio-
nar bien necesita estar situada en una posicion tal que no haya obstaculos que paren el viento y en un lugar
donde el viento sea constante y de regular intensidad.

12.8.7 Torres a circuito cerrado

La principal diferencia entre las torres a circuito cerrado y las torres comunes y piletas esta en el hecho de
gue en una torre a circuito cerrado no hay contacto alguno entre el aire ambiente y el agua a enfriar.

En las torres a circuito cerrado el agua que se enfria circula por el interior de un banco de tubos lisos de
modo que no existe ninguna posibilidad de que se evapore el agua que circula por el interior de los tubos,
por eso se las llama de circuito cerrado. Esto elimina por completo las mermas por evaporacién y arrastre.
Ademas, debido a que no tiene contacto con el aire atmosférico, no existe ninguna posibilidad de contami-
nacion del agua por efecto del polvillo y esto impide la formacion de algas o bacterias. Este puede ser un
factor muy importante en el costo si el agua puede tener contacto aunque sea accidental con materiales
sensibles a la contaminacion biolégica.

Por otra parte, las torres convencionales estan especificamente disefiadas para enfriar agua. En cambio las
torres de enfriamiento a circuito cerrado se pueden usar para enfriar cualquier liquido, incluyendo sustan-

cias volatiles, inflamables, toxicas o peligrosas.

Salida de aire

caliente
Ingreso de aire
de |2 atmdsfara
Yentilador
T —
e AR
Rociadog, i~
AT ATATAY
DO 00
Cdmara de (s e el eir o )a -
ieferog de ajre [Cabezal do ingreso |
e liguido a enfriar!
0000
4 O ARSI
| R OO0
\ D000

Tubos

Tanyue de
ayua

Aqua al rociador

Bomba do circu
lacion de agua

i

La estructura de las torres a cir-
cuito cerrado se ilustra en la figu-
ra. El agua usada para enfriar en
este tipo de torres puede ser
agua cruda sin tratar porque al no
tener contacto con otros equipos
gue no sean la propia torre no
tiene que estar tratada con anti-
corrosivos ni biocidas. Si se esta
dispuesto a pagar el precio de
paradas frecuentes para limpiar
la torre, puede ser agua sucia,
barrosa o salada. En este ultimo
caso se deben tomar precaucio-
nes al elegir los materiales para
evitar la corrosion de los elemen-
tos claves de la torre.

Las torres a circuito cerrado
(también llamadas de superficie
himeda) operan por transferen-
cia de calor sensible y/o de calor
latente. En el primer caso el agua
del rociador no se evapora, sino
que funciona como un medio de
intercambio de calor. Toma calor
de los tubos vy lo transfiere al aire,
de modo que al pasar por los tu-
bos se calienta, va al tanque en
donde es tomado por la bomba
que la impulsa por el rociador, en
el rociador se divide en finas goti-
tas y se enfria, transfiriendo su
calor al aire. Este sale con la
misma humedad que la ambiente.
En el segundo caso el agua se

evapora, como consecuencia se enfria y el aire sale con mayor humedad que la ambiente. Una interesante
caracteristica de estas torres es que en lugares donde hay acceso facil y barato al agua de enfriamiento a
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baja temperatura se pueden obtener temperaturas unos pocos grados por encima de la del agua. Si el agua
estd sucia o tiene alto contenido de sales, no se aconseja enfriar fluidos cuya temperatura exceda los 55 °C
porque la evaporacién de la pelicula de agua que recubre los tubos puede producir sarro y depésitos sali-
nos. Estos igualmente se produciran a la larga, a menos que el agua usada tenga una calidad excepcional.
Los depositos y suciedad externa en los tubos son perjudiciales porque disminuyen el flujo de calor. Para
resolver este problema se puede usar limpieza mecénica, quimica o una combinacion de las dos.

12.8.8 Teoria de las torres de enfriamiento
Antes de iniciar el analisis de la teoria basica conviene definir algunos términos comunes en el campo del
calculo, seleccion y operacién de torres de enfriamiento. Los siguientes términos se usan con gran frecuen-
cia.
Rango o intervalo: diferencia entre las temperaturas de entrada y salida del agua a la torre. R = (T1 — T2).
Aproximacién: es la diferencia entre la temperatura de salida del agua de la torre y la temperatura de bulbo
hdmedo del aire atmosférico. At = (T2 — Tw).
El transporte simultaneo de masa y energia a través de la pelicula que rodea a las gotitas de agua en con-
tacto con el aire en el interior de una torre de enfriamiento ya fue estudiado en el apartado 12.4. Entonces
planteamos la ecuacién (12-13) para el flujo de energia como calor y la ecuacién (12-14) para el flujo de
masa. Se ha desarrollado una ecuacion conocida como ecuacion de Merkel para representar el flujo de
energia como calor. La forma de la ecuacion de Merkel es la siguiente.

T1

REY = d—T (12-21)
L+, M N

Donde: K = coeficiente de transferencia de masa [Lb agua/(hora pie )T;

a = area de contacto dividida por el volumen de la torre [pie T;

V = volumen activo por unidad de superficie de relleno de la torre [pie];

L = caudal superficial de agua [Lb agua/((hora pie ).
El grupo de la izquierda del igual en la ecuacion de Merkel es adimensional, y constituye una caracteristica
propia de cada torre. Nétese ademas que el término de la derecha se expresa en funcion de las propieda-
des termodindmicas del agua y del aire y es independiente de las dimensiones y del tipo de torre.
Las otras variables de la ecuacion de Merkel son:

T = temperatura del agua [°F];

T1 = temperatura de entrada a la torre del agua caliente [°F];

T2 = temperatura de salida de la torre del agua fria [°F];

T = temperatura del agua en el interior de la torre (es la variable de integracion) [°F];

hw = entalpia del aire himedo a la temperatura T [Btu/Lb];

ha = entalpia del aire himedo a la temperatura de bulbo hUmedo del aire atmosférico [Btu/Lb].

La ecuacion de Merkel se puede deducir de la siguiente manera. Puesto que la operacion de una torre de
enfriamiento (sea cual fuere su mecanismo de tiraje) se basa en la evaporacién del agua, debemos plantear
en forma simultdnea las ecuaciones de balance de materia en la transferencia de masa y de balance de
energia. Planteando la ecuacion de balance de materia en la transferencia de masa tenemos:

Gdgr =k, -9r-a- PMV(y{i 7{)dZ

Donde: kg es el coeficiente de conductividad de transporte de materia, G es el caudal de masa de aire, Z es
la altura de la torre, a es el area especifica (area de contacto dividida por el volumen de la torre),
PMv es el peso molecular del vapor = 18, # es la humedad del aire en equilibrio con el agua en la

interfase, mientras que 7 es la humedad del aire a la temperatura ambiente de bulbo himedo.
La ecuacion de balance de energia es:

G-C-dTy=h,-aT;, T,)
Donde: Ty es la temperatura del aire himedo en contacto con el agua en la interfase, C es el calor especifi-

co del aire himedo definido en la ecuacion (12-8), y Ti es la temperatura del agua en la interfase.
Multiplicando la primera ecuacion por el calor latente de vaporizacion 4 y sumando el resultado a la segunda
tenemos lo siguiente.

| h J
GIC -dT, +A-di )=k, -a- 9 - PM, ¢ o T W A(H Z
C-dT, =Ky e T 908

Se puede deducir que el calor especifico del aire himedo es igual al grupo que figura en el término de la
derecha multiplicando a la diferencia de temperaturas en la ecuacion anterior, es decir:
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h. B
Ky - 9 - PM,

En consecuencia, la Ultima ecuacion se puede escribir:

G[C-dT, +4-d#=K, -a-3-PM[C-T, +4-7 [C-T,+-#|dZ

En la practica la temperatura de la interfase Ti es igual a la temperatura del agua T. También podemos re-

emplazar la humedad de la interfase 74 por la humedad del aire en equilibrio con el agua 7. Estas suposi-
ciones son casi exactamente ciertas porque la resistencia que ofrece el agua tanto a la transferencia de
masa como a la de calor es despreciable comparada con la que hace el aire. De tal modo, la Ultima ecua-

cion se puede escribir;
G(C-dTg +/1-d}[):kg -a-H - PMV[C-Ti +A-H (C-Tg +/1-}[) z

En esta Ultima ecuacién la cantidad entre corchetes es casi exactamente igual a la diferencia de entalpias
del aire entre el aire saturado a la temperatura T del agua y el aire a la temperatura de bulbo himedo del ai-

re atmosférico. Reemplazando en la ecuacion estas dos variables nos queda:
G(C T, 12 Qs )= ky - a- 3 - PMy(hy  hy)dZ

El balance de entalpias nos proporciona la siguiente ecuacion.
C.-L.T=G-C-dTy+G-2-dgr
Si combinamos estas dos ultimas ecuaciones obtenemos:
C-G-dT =ky -a-9-PM,(h, h,)dZ
Reordenando e integrando:

Par _ke-a CPMuogr

- h b Lt C

La integral de la derecha tiene las unidades de una longitud, y generalmente se interpreta como el volumen
de relleno activo por unidad de superficie de relleno de la torre, y se simboliza con la letra V, de modo que

lo que nos queda es lo siguiente.
T1

KaV dT

L + h, h

T2
Esta relacion es la (12-21) y se conoce como ecuacion de Merkel. Una forma algo distinta de esta ecuacion
se puede encontrar en el libro de D. Q. Kern, “Procesos de Transferencia de Calor”, capitulo 17, especial-
mente en el ejemplo 17.2.

Esta ecuacion integral se puede resolver por varios métodos. Uno muy usado en Célculo Numérico es el de

Chebyshev. La siguiente expresion permite calcular la ecuacién de Merkel con la férmula de Chebyshev de

cuatro puntos. Véase el “Manual del Ingeniero Quimico” de Perry seccion 12.
T1

KaVv _ daT T Tl 1 1+1j|
L |

+ +
- D hs 4 | h hy hy hy

Donde: Ah1 = valor de la diferencia (hw— ha) a la temperatura T = T2 + 0.1(T1 — T2);

Ahz = valor de la diferencia (hw— ha) a la temperatura T = T2 + 0.4(T1 — T2);

Ahsz = valor de la diferencia (hw— ha) a la temperatura T = T1 — 0.4(T1 — T2);

Aha = valor de la diferencia (hw— ha) a la temperatura T = T1 — 0.1(T1 — T2).
Planteando un balance de energia y despreciando las pérdidas, se deduce que en el interior de la torre toda
la energia entregada por el agua en forma de calor debe ser absorbida por el aire. En consecuencia:

L__h h
L-CPuu(Te Te)=Ch: M)® = ——es
Pag (1 2) (2 1) G Cpagua(Tl Tz)

Donde: G = caudal superficial de aire [Lb aire/((hora pie )f;
h2 = entalpia del aire himedo a la temperatura T2 [Btu/Lb];

h1 = entalpia del aire himedo a la temperatura T1 [Btu/Lb].
Es claro que en esta relacion el cociente L/G representa la pendiente de la curva de operacién del aire en la
torre en un diagrama entalpia—temperatura. La siguiente figura muestra un diagrama de esta clase.
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El significado de las leyendas en esta figura es el siguiente.

C’ = entalpia del aire que ingresa a la torre, medida a la temperatura de bulbo himedo Tw;

BC = diferencia de entalpias al comienzo del proceso de enfriamiento (fuerza impulsora inicial);

CD =recta de operacion del aire, cuya pendiente es igual al cociente L/G;

DE y EF = segmentos auxiliares que muestran como, proyectando el punto de salida del aire sobre la curva
del agua y bajando hasta el eje horizontal, se encuentra la temperatura de bulbo himedo de sali-
da del aire;

Tew = temperatura de bulbo himedo de entrada del aire;
Tnw = temperatura de bulbo hiumedo de salida del aire.
La curva de operacioén del agua (curva AB) se especifica por las temperaturas de entrada y salida del agua
en la torre, que en general hemos llamado T1y Te.
Es interesante observar que la ecuacién (12-21) nos da el &rea encerrada entre la curva de saturacién o del
agua Yy la recta de operacion. Esta area es la delimitada por los puntos ABCD. Representa la capacidad pa-
ra la transferencia de calor del agua al aire. Evidentemente para maximizar esta area sé6lo podemos aumen-
tar la diferencia de entalpias del aire y del agua, puesto que las temperaturas extremas vienen fijadas por
las condiciones del proceso. Otra observacion que se desprende de la figura es que puesto que la fuerza
impulsora es la diferencia de entalpia resulta preferible la disposicién de flujos a contracorrientes. En esta
disposicion a la entrada el aire mas frio se encuentra en contacto con el agua mas fria, obteniendo la
maxima diferencia de entalpias y por lo tanto un intercambio de calor mas eficaz.
¢, Qué efectos tiene una variacién en la cantidad de agua a enfriar o en su temperatura?. Si por ejemplo au-
menta la temperatura del agua, se alarga la recta de operacion, es decir, la posicion del punto D se despla-
za hacia la derecha, debido al aumento en Trw. También se desplazan hacia la derecha los valores de las
temperaturas de entrada y salida del agua a la torre. Esto hace aumentar el rango y la aproximacion. El
aumento que se verifica en el valor de la integral de la ecuacién (12-21) es del orden del 2% por cada 10 °F
de aumento de temperatura del agua por encima de 100 °F.

Ejemplo 12.4 Célculo de los pardmetros de disefio de una torre de enfriamiento.

Determinar el valor del grupo adimensional de la izquierda de la ecuacién de Merkel necesario para produ-
cir en una torre un enfriamiento del agua desde 105 °F hasta 85 °F. La temperatura de bulbo himedo es de
78 °F y la relacion L/G vale 0.97.

Solucién

De acuerdo a la notacién que usamos en la ecuacion de Merkel tenemos los siguientes datos.

T1 =105 °F: T2 = 85 °F; en condiciones ambientes la entalpia es ha = 41.58 Btu/Lb.

La humedad del aire a la salida de la torre se puede calcular en base a la ecuacion de balance de energia.
En efecto:

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Aire Himedo 532

Lo g h, =£(T1 T, )+hy =0.97(105 85)+ 41.58 = 60.98 BTU/LD
G

Esta ecuacion se puede usar para calcular la entalpia del aire a cualquier temperatura conociendo la rela-
cién de caudales L/G, la temperatura y la entalpia del aire a la entrada. Es una relacion lineal.

Ahora es necesario evaluar los términos de la solucion por el método de Chebyshev. En la siguiente tabla
se resumen los resultados parciales.
TF| hw ha hw—ha 1/Ah
85 [49.43]|41.58
87 [51.93|41.52 | Ah1=8.41 |0.119
93 |60.25]49.34 [ Ah2=10.91 [ 0.092
97 |66.55|53.22 [ Ahs =13.33 | 0.075
103 | 77.34 | 59.04 | Ahs = 18.30 | 0.055
105 | 81.34 [ 60.98 0.341

Entonces obtenemos:
Kav T, Tzhfl 1 1 1)_105
+ ‘_

5
E +— 0.341=1.71
L 4 | h h,  hy o ohy

Muchos analistas no resuelven la ecuacién (12-21) sino que recurren a las curvas que se encuentran en el
libro “Blue Book” del Cooling Tower Institute, de la que damos una muestra en la siguiente figura. Figuras
similares se obtienen directamente de los fabricantes de torres de enfriamiento.
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En la figura vemos el grupo (K a V/L) en funcién de la pendiente de la recta de operacion y de la diferencia
de temperaturas At, es decir de la aproximacion. El gréfico permite obtener el valor del grupo (K a V/L). De
estas figuras se pueden deducir tres conclusiones importantes. En primer lugar, el valor del grupo (K a V/L)
es comparativamente insensible a cambios de la temperatura de bulbo himedo del aire atmosférico, porque
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también se verifica una variacion concomitante de la temperatura de salida del agua es decir que la aproxi-
macion permanece casi constante. En segundo lugar, un cambio del rango tampoco cambia en magnitud
apreciable el valor del grupo (K a V/L). Por Gltimo, una modificacion del valor de L/G produce inmediatamen-
te un cambio muy marcado en el valor del grupo (K a V/L). Esto es muy importante, porque nos indica que el
parametro clave del equipo es el valor del cociente L/G. En la mayoria de los equipos comerciales este va-
lor esté alrededor de 1.

La linea recta que se observa en la figura anterior se construye tomando un cociente L/G constante, mante-
niendo constante el caudal de aire G y variando el caudal de agua L. La pendiente de esta recta depende
del tipo de relleno de la torre, pero a menudo se puede suponer igual a —0.6.

Si se observa el punto de disefio para la torre que se trata en la figura, notamos que para los parametros de
disefio elegidos, la aproximacion es de 10 °F. Por ejemplo, si la temperatura de bulbo himedo en la zona
en la que estd instalada la torre es de 67 °F en promedio, el usuario podra esperar que el agua salga de la
torre a una temperatura no inferior de 77 °F.

Los pasos a seguir para la seleccion de la torre son los siguientes.

1. Defina las variables clave del agua: caudal y temperaturas de entrada y salida.

2. Seleccione una configuracion apta para manejar esta situacion en las peores condiciones (verano).

3. Seleccione el tamafio de torre en funcién de las siguientes variables: rango, caudal de agua, tempe-
ratura de bulbo himedo, velocidad del aire y altura de la torre.

Para poder cumplir con el tercer paso de la seleccion de la torre debera responder a las siguientes pregun-
tas.

a. ¢Cudl es la temperatura de bulbo himedo mas elevada que se puede presentar en ese lugar?.

b. ¢Cuél es la aproximacion que desea obtener?. Ponga valores sensatos. No puede esperar una
aproximacion menor de 5 °F, o sea unos 3 °C. Tenga también en cuenta los costos: cuanto menor
sea la aproximacion tanto mas grande tiene que ser la torre, porque la aproximacion tiende a cero
con la superficie tendiendo a infinito.

c. ¢Cual es el caudal y el rango o intervalo del agua?. Esto determina la cantidad de calor que debe
eliminarse en la torre por evaporacion. También determina el caudal de aire, para lo que es conve-
niente fijar un valor del cociente L/G que se pueda alcanzar con una torre comercialmente disponi-
ble a un costo razonable. Los valores tipicos del cociente L/G en torres comerciales van desde 0.75
hasta 1.5.

Acto seguido busque en los catalogos de fabricantes de torres de enfriamiento una unidad standard que
cumpla con los requisitos de operacion obtenidos. Para ello debe encontrar un tipo de relleno con un valor
del grupo (K a V/L) que coincida con el valor del grupo (K a V/L) previamente calculado. En el catalogo del
fabricante se encuentran los valores de cociente L/G de las torres que corresponden a ese tipo de relleno,
asi como sus dimensiones en funcion del caudal de agua y del rango.

Puede comprobar la exactitud de sus estimaciones solicitando al proveedor una seleccién basada en los
mismos datos. Esto de paso le sirve para asegurarse de que el proveedor no recomiende una torre
inadecuada.

La siguiente tabla se puede usar como guia para la altura de la torre.

Aproximacion ( F) |Rango () | Altura (pies)

15-20 | 2535 | 1520
10-15 | 2535 | 2530
5-10 | 2535 | 3540

Un error comUn a muchos ingenieros gue se encuentran con este tema por primera vez es consecuencia
del aspecto “casero” que tiene la seleccién de una torre de enfriamiento. Como se basa mucho en criterios
empiricos, algunos se sienten tentados a buscar métodos de calculo mas rigurosos, basados en las corre-
laciones desarrolladas para calcular torres de relleno, como la de Shulmann. Esto es un grave error. Las to-
rres de relleno y las de enfriamiento difieren en mas de un aspecto, pero la cuestiéon central es que las to-
rres de relleno se basan en maximizar el intercambio de masa por medio de la superficie Util de la torre. En
cambio las torres de enfriamiento se basan en maximizar el intercambio de masa por medio de la velocidad
del aire y de los altos tiempos de contacto; esta es la causa de que sean tan voluminosas. Por eso el com-
portamiento de las torres de relleno es tan sensible a los cambios de tipo de relleno, mientras que una torre
de enfriamiento con relleno de listones en V no difiere tanto en su comportamiento de la misma torre con re-
lleno de listones planos. Por eso también un cambio en la relacion L/G causa una variacion inmediata e im-
portante en el valor del grupo adimensional (K a V/L) como ya hemos recalcado en el comentario que sigue
al gréfico anterior.
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12.8.9 Operacion de las torres de enfriamiento

Todas las torres de enfriamiento operan por evaporacion del agua en forma de finas gotas o peliculas que
empapan el relleno de la torre. La evaporacion depende de la temperatura de bulbo humedo, que siempre
es menor que la temperatura de bulbo seco, excepto si el aire esta saturado, en cuyo caso son iguales y la
torre practicamente no puede operar a menos que el aire atmosférico esté a temperatura muy baja. Por lo
tanto, es posible enfriar el agua aln si su temperatura es menor que la del aire, siempre que el aire esté se-
co. En la practica, por lo comun el aire generalmente esta mas frio que el agua. Cuando no es asi el
funcionamiento de la torre se pone pesado. En verano es muy dificil conseguir que la temperatura del agua
gue abandona la torre sea menor de 30 °C. Normalmente se puede esperar que el aire salga de la torre con
una humedad relativa del orden del 90 al 92%. La temperatura del agua fria a la salida de la torre es 2 0 3
°C mayor que la de bulbo himedo, aunque una torre nueva o recién limpiada puede alcanzar una diferencia
menor de 1.2 °C si ha sido bien elegida. A medida que se va ensuciando por efecto del polvo atmosférico y
crecimiento de algas va perdiendo eficacia. La diferencia de temperaturas de entrada y salida del agua
(lamada rango o intervalo) suele ser del orden de 10 °C aunque puede ser mayor. Por lo general la torre se
disefia y construye asumiendo que esa diferencia de temperaturas (el intervalo) es del orden de 15 °F (8.3
°C). El volumen de relleno (y por lo tanto el tamafio de la torre) depende de esa diferencia segin lo indica la
siguiente tabla.

Intervalo °F (°C) 5(2.8) 15(8.3) 25(13.9) |

Volumen relativo 2.4 1.0 055 |

Las pérdidas por evaporacion son del orden de 2% por cada 15 °C de intervalo. En las torres de tiro forzado
hay pérdidas por arrastre del ventilador del orden de 0.2 a 0.5%, y en las torres de tiro inducido se pierde
entre el 0.1 y 0.2%. Estas dos pérdidas sumadas, si ho se compensan producirian con el tiempo un aumen-
to de concentracién de sales que se debe prevenir. Para tal fin se suele agregar un 2.5 a 3% del caudal cir-
culante en forma de agua tratada fresca, en concepto de reposicion.

La reposicién se puede estimar mediante la siguiente relacion.

Reposicion = 0.00085- (Caudal de agua)(T1 — T2)
El caudal de agua y la reposicién estan expresados en gpm. Las temperaturas son de entrada y salida del
agua en °F. La reposicion se puede hacer en forma continua o discontinua. Si se reponen las pérdidas en
forma discontinua, la duracién del ciclo de operacion entre dos reposiciones sucesivas se puede calcular en
funcién de la concentracion tolerable de sales (generalmente expresadas como cloruros) en el agua.
Las torres de enfriamiento generalmente operan a temperaturas medias del orden de algo menos de 40 °C.
A esas temperaturas ocurren fendmenos indeseables. Esta temperatura facilita la proliferacion de bacterias
(en particular las que usan el Fe™ en su metabolismo), hongos y algas, que originan crecimientos en el re-
lleno, llegando a obstruir los espacios entre listones. La mayor parte de los rellenos celulares son mas sen-
sibles a la obstruccién que los de listones. Esto no se puede evitar porque el aire atmosférico contiene es-
poras de todo tipo, pero se pueden aminorar sus efectos agregando biocidas que retardan el crecimiento de
bacterias y algas.
El calculo completo de las dimensiones de una torre de enfriamiento es un tema complejo cuya extension
excede este tratamiento. Nos limitaremos a estudiar su operacion, cosa que podemos hacer facilmente me-
diante balances de masa y energia.
El funcionamiento de una torre es aproximadamente adiabatico, de modo que el calor entregado por el
agua al enfriarse se emplea totalmente en evaporar parte del agua e incrementar la entalpia del aire.

Q. =m- agua(te ts): m-e - j~m +Mm- aire(hs ha) (12-22)

Donde: Q = calor intercambiado, [Kcal/hr]: m,,,, = caudal méasico del agua que ingresa a la torre, [Kg/hr];

te, ts = temperaturas de entrada y salida del agua, [°C];

m,, = caudal de agua evaporada [Kg/hr].
te + 1t

2

My = caudal de aire, [Kg/hr]; hs, he = entalpias de salida y entrada del aire, [Kcal/Kg].
El agua que se evapora se incorpora al aire como humedad, de modo que se puede plantear el siguiente
balance de masa para el agua:
Mey = Mire 6‘[5 Ha ) (12'23)
Donde: 74 =humedad de salida del aire (Kg agua)/(Kg a.s).

7{- = humedad del aire atmosférico, o de entrada (Kg agua)/(Kg a.s).

Jm = calor latente de evaporacioén a la temperatura media tm =
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Ejemplo 12.5 Calculo de los parametros operativos de una torre de enfriamiento.

Se trata de enfriar de 55 °C a 30 °C el agua tratada de una planta. El aire ambiente se encuentra a una
temperatura promedio de 25 °C y a una humedad relativa de 60%. El consumo de aire es tal que abandona
la torre en estado saturado a 40 °C. Determinar el consumo de aire y el consumo de agua evaporada.
Solucién

Mediante una tabla de propiedades del vapor saturado encontramos las siguientes propiedades:

t entalpia entalpia @ g entalpiade
(°C) de vapor de liquido aire humedo
25 608.2 25 0.6 0.012 13
40 614 40 1 0.049 40

Nos planteamos la ecuacion (12-22) observando que se trata de una ecuacion con tres incognitas: Mgy, ,
Me, Y Mg Ya que los otros elementos de la misma son datos o deducibles de los datos. Podemos dividir la

(12-22) por myy,, Y de esa manera podriamos resolver por unidad de masa de agua circulando por la torre.
Entonces los resultados los podemos multiplicar luego por el caudal de agua circulante para esta torre en
particular y segin la demanda de agua funcionara mas o menos bien dentro de limites razonables. Quedan
dos incognitas: m,, Y My . El primero se puede estimar de la variacion de humedad del aire, ya que al

evaporarse el agua se incorpora al aire como humedad. Entonces planteamos la (12-23):

Moy = Maire 6"[5 Ha )

El calor latente im se puede obtener de la semisuma o promedio de las diferencias de entalpias de vapor y
liquido para las dos temperaturas:

A 25°C 11=608.2 — 25 =583.2 A40°C 12=614-40=574
A+ A
d = tA 583.2+574 _ 5786 Kcal
2 2 Kg

Entonces, resolviendo la (12-22):

. m.; ﬂL \\\ .
t, t = Mey A + Maire (he hs): aire ‘s He //Im " Maire (he hs)®

Magua Magua Magua Magua
®55 30-_9° (0.049 0.012)5786+ 14 (40 13)a 19 _ o563 1IN
magua magua magua Kg agua
Por otra parte:
Mo Maie 51, —0.563(0.049 0.012)- 0,021 ~929Uacvaporada
Magua Magua Kg de agua circulante

Estos resultados son lo mejor que podemos obtener, para el tipo de problema que tenemos entre manos,
puesto que la cantidad de incégnitas supera a la cantidad de relaciones que se pueden plantear. Si cono-
cemos la cantidad de agua a enfriar podemos resolver el problema en forma completa.

La operacion de una torre de enfriamiento de tiro mecéanico se puede controlar mediante la velocidad del

ventilador. El diametro del ventilador por supuesto también influye, pero no es una variable que se pueda
modificar con facilidad y eso limita la utilidad que puede tener como medio de control. En algunas instala-
ciones se prefiere usar ventiladores de velocidad constante, variando en cambio la inclinacién de las pale-
tas. Esto es mecanicamente un poco mas complicado, y requiere mas mantenimiento. En cambio, tienen la
ventaja de que no pueden funcionar nunca a velocidades criticas. Se denomina velocidad critica de un sis-
tema rotativo a los valores de velocidad en los que se presentan fendémenos de vibracién fuerte. En los sis-
temas que usan variacion de velocidad, existe el peligro de que alguna velocidad coincida con la critica.

Otra forma interesante de dar flexibilidad a una instalacion es agregar o quitar células de servicio, cosa que
por supuesto sélo es posible cuando existen varias células en paralelo.

Las torres de enfriamiento de tiro mecanico son relativamente inmunes a los efectos de las variaciones de
intensidad y direccién del viento, siempre que sean hormales. Los vientos muy intensos pueden afectar se-
riamente el desempefio de la torre, por lo que se recomienda protegerla de modo tal que no se puedan co-
lar r&fagas en la descarga. Otro factor que se debe tener en cuenta en la operacion de estos equipos es
gue cuando se disponen varias células en una bateria se debe evitar que la descarga de una de ellas pue-
da ser absorbida por otra. Esto es particularmente probable que suceda cuando estan situadas a distintas
alturas, porque entonces la célula superior puede estar succionando aire himedo de la descarga de una cé-
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lula inferior. Si no existe ninguna forma de colocarlas al mismo nivel, se recomienda construir una chimenea
en la descarga de las inferiores para que el aire himedo no pueda ser absorbido por las superiores.

12.8.10 Calculo de la superficie de lagunas vy piletas de enfriamiento

La superficie del estanque o laguna de enfriamiento se puede calcular mediante la siguiente ecuacion
(“Operaciones Basicas de la Ingenieria Quimica”, G. G. Brown y otros) que proporciona la cantidad de agua
evaporada por unidad de tiempo con el aire en calma.

Tl —|—T2 * *

w=167.5+0.183 ——(P° P}325f" P ) (12-24)
2

En esta ecuacion w representa la tasa de evaporacion de agua por unidad de superficie, en gr/(hr m ); Ties
la temperatura de entrada al estanque (°C); Tz es la temperatura de salida del estanque (°C); P es la pre-
sién de vapor del agua a la temperatura media (T1 + T2)/2 en mm de Hg; P es la presion de vapor del agua
a la temperatura de bulbo humedo en mm de Hg.
Por otra parte, como resulta obvio, la masa de agua que se evapora en la pileta es la responsable de la
mayor parte del enfriamiento. La masa de agua evaporada en la pileta se puede calcular de la siguiente
manera. El calor latente de evaporacion del agua es el cociente del calor disipado por unidad de tiempo y la
masa de agua evaporada, de donde se puede obtener esta Ultima. Se puede calcular el calor disipado el
caudal L de agua que circula por la pileta a partir del descenso de temperatura (T1 — T2). Es decir:

. Q . . L- Cpagua (Tl TZ)
Q=L- Cpagua (Tl TZ) A = ®Q =4y -W Igualando y despejando W' =
W Am

Por ultimo, la tasa de evaporacion de agua por unidad de superficie w se puede calcular como el cociente
de la masa de agua que se evapora sobre la superficie de la pileta. De esta relacién es facil obtener la su-
perficie de la pileta.

v W
W=—® a=—

a w
El rendimiento de una laguna de enfriamiento se puede mejorar mucho si se pulveriza el agua mediante un
sistema de rociado como el que se usa en las torres de enfriamiento. Este tipo se conoce como laguna de
rocio, y se suele usar cuando la superficie Util para la instalacion de la laguna o pileta es escasa. Por su-
puesto, su instalacién y operacion resulta mas costosa, ya que se debe implementar un sistema de rociado
y suministrarle energia.
El disefio fisico, dimensiones y condiciones de operacion de las lagunas de rocio varian enormemente y es
dificil desarrollar una teoria que comprenda todos los factores en juego. Lo que se suele hacer para disefiar
una laguna de rocio es basarse en datos empiricos de lagunas en funcionamiento con buen desempefio. La
tabla 12-3 del “Manual del Ingeniero Quimico” de Perry seccion 12. proporciona una guia para el disefio.
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12.9 Efectos de la variacién de presion sobre el aire humedo

La variacion de la presion a la que se encuentra sometida una masa de aire himedo es un evento que nun-
ca ocurre durante las operaciones de acondicionamiento, como ya hemos explicado anteriormente. No obs-
tante, se usa en algunos procesos de secado y por supuesto es una consecuencia inevitable (de hecho,
deseada) de la compresion del aire atmosférico.

Cuando decimos que varia la presion nos referimos a un aumento o disminucién de la presién total de la
mezcla, en el sentido en que esta se define en el apartado 2.3.1 del capitulo 2. Por lo general sdlo tiene in-
terés practico el aumento de presion, ya que la disminucion de presion no se da con tanta frecuencia.

La variacion de la presién total puede ocurrir por tres causas.

1. En el caso de la compresion del aire atmosférico, el aumento de la presion se debe a la accion me-
canica que ocurre en el interior del compresor a masa total constante. Es decir, ingresa una cierta
masa de aire atmosférico al compresor y sale la misma masa del mismo.

2. El otro caso de interés practico es la inyeccion de una cierta masa de un gas inerte seco (que pue-
de ser aire) a una masa de aire himedo a volumen constante, lo que aumenta la presion.

3. Por dltimo, la presién puede disminuir por una expansién a masa constante de la mezcla de un va-
por con un gas inerte. Como ejemplo, esto es lo sucede en una aeronave cuya cabina se despresu-
riza en forma subita.

12.9.1 Efecto de la compresién sobre la presion de vapor del aire humedo

En este apartado analizaremos el caso general, en el que se altera la presion de vapor del agua por el efec-
to de la variacién de la presion. Esta variacién puede ser un aumento o una disminucién. Como se deduce
en el apartado 7.3 del capitulo 7 la condicion de equilibrio de fases en un sistema de varios componentes
se puede describir en términos de la ecuacion (7-18) que establece que los potenciales quimicos de los dis-
tintos componentes en las distintas fases deben ser iguales. De lo contrario, el sistema no esta en equili-
brio. En este caso tenemos para el componente vapor y liquido la siguiente igualdad.

W=k
En esta igualdad "1 representa el potencial quimico molar de la fase liquida, y 4 v representa el potencial

guimico molar de la fase vapor. De acuerdo a la definicién de potencial quimico estudiada en el apartado
7.2 del capitulo 7 sabemos que:
Gl
|

MZ i S Ln_ ‘UF’,T,n

Luego cada uno de los potenciales quimicos es una funcion de la presién, de la temperatura y de la compo-
sicidn. Si esta Ultima permanece constante, sélo dependen de la presién y de la temperatura. De ello se de-
duce que el potencial quimico de la fase vapor dependera solamente de la temperatura y de la presién de
vapor. Igualmente, el potencial quimico de la fase liquida s6lo depende de la temperatura y de la presién to-

tal. Es decir:
W :f(P,T) ) :f(PV ,T)

Supongamos que se aumenta la cantidad de gas inerte, por ejemplo inyectando gas en el recinto a tempe-
ratura y volumen constantes. Si se alcanza un nuevo estado de equilibrio, los potenciales quimicos de este
nuevo estado deberan ser iguales, y tenemos:

W=l @ d(p,z): d(ml)@UM\‘ ar :h[iﬂ ar,
{ Pk { Pk
Pero dado que el potencial quimico molar de cada una de las especies quimicas presentes solo depende
de la presién y la temperatura, tenemos:

bl =g ) =k
)= =1 =
{ Pk %LP-JT { P <LP-I)T

Como se deduce en el apartado 6.4 del capitulo 6 (relaciones de Maxwell) de la ecuacion (6-17) se obtiene:

h(gﬂ\‘ =V h(gsz =V,

{ Ph { Pk

vIdP =v, dP, ®

De ello resulta:
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dP, — - gp 2-2
V:V_\,2 (1'5)

¢ Cual es el significado de esta igualdad?. O mejor dicho: ¢ de qué manera nos puede ayudar a comprender

mejor el comportamiento de una mezcla de un gas inerte con un vapor cuando se varia la presion del gas
inerte?. En primer lugar, observamos que relaciona dos incrementos de modo que como ambos volimenes
molares son positivos, el signo del incremento de la presion del vapor esta determinado por el signo del in-
cremento de la presion del gas inerte. Es decir que si uno aumenta también lo hace el otro, y si uno dismi-
nuye también disminuye el otro. Puesto que el volumen molar del liquido siempre es menor que el del va-
por, la variacion de la presién parcial del vapor es siempre menor que la variacion de la presion total de la
mezcla. Por otra parte, la magnitud del cambio en la presion del vapor depende (para una variaciéon deter-
minada de la presion del gas inerte) de las magnitudes relativas de los volimenes molares. Si el volumen
molar del vapor es muy grande en comparacién con el volumen molar del liquido, como sucede a tempera-
turas y presiones bajas y moderadas, el cambio de la presion del vapor sera muy pequefio comparado con
el cambio de la presion del gas inerte. En cambio para condiciones muy alejadas de las normales, cuando
la presion del gas inerte es muy elevada, el cociente de los volimenes molares se aproxima mas a 1 y el
incremento de la presion parcial del vapor es considerable.

Si expresamos el volumen de vapor por medio de la ecuacion de gas ideal, el error que se comete no es
muy grande para presiones bajas y moderadas. Entonces tenemos, de la Ultima relacion:

v dP, —v)dP ®R2—PT dP, —vidP

Integrando: RIT In E = V|2(P2 P1)®
vl
Vl(Pz Pl)
Pe_o™ ™ (12-26)
Pvl

Cabe acotar que estas ecuaciones no solo son validas para el aire himedo, sino también para cualquier li-
quido en equilibrio con su vapor al cual se le afiade un gas inerte, puesto que en la deduccién anterior no se
especifica ninguna restriccion o condicién limitante. Son pues totalmente generales.

Ejemplo 12.6 Calculo del efecto de la compresion sobre el aire hiumedo.

Un recipiente contiene aire himedo saturado en equilibrio con agua liquida a 60 °F. La presion inicial de va-
por es la de equilibrio, que segin una tabla de vapor es a esa temperatura igual a 0.256 psia. El volumen
especifico molar del agua liquida a esa temperatura es 0.288 pies /thol. La presion se eleva hasta una at-
mosfera. Calcular la presion de vapor.

Solucién

De acuerdo a la ecuacion (12-26) tenemos:

V](PZ Pl)

P RIT .10 4
-7456-10 ‘* ®—2-e e " _1.0007458
RIT 1545 - 520 Pus

Por lo tanto: Pv2 = 1.0007458-0.256 = 0.25619 lo que equivale a un aumento menor al 0.1%.

VE(P2 Pl) 0.288-144(14.7 0.256)

12.9.2 Efecto de la compresién sobre la humedad del aire

Cuando se comprime aire himedo la humedad absoluta varia. Analicemos una compresién isotérmica, o lo
gue es lo mismo desde el punto de vista del estado final (aunque no de la energia consumida) una politropi-
ca seguida de un enfriamiento de la mezcla vapor-gas hasta su temperatura inicial. Como acabamos de ver
en el apartado anterior, una variacion de la presion total de una mezcla de vapor y gas inerte produce una
variacion menor y del mismo signo de la presién parcial del vapor. En el caso que nos ocupa, se produce un
aumento de la presion total. Esto significa de acuerdo a la ecuacién (12-25) que el vapor sufre un incremen-
to en su presién parcial. Nos interesa determinar de qué manera influye esto en la humedad de la mezcla.
Asumiendo que la mezcla cumple con la ley de Dalton (véase el apartado 2.3.1.1 del capitulo 2) se tiene:

P=Pg+Py ®& Pg=P-Py

Si pensamos que como consecuencia del aumento de presion total el incremento de la presion parcial del
vapor es menor que el incremento de presion total, se deduce por imperio de la ecuacion (12-4) que se pro-
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duce una disminucion de la humedad. En efecto, planteando la humedad antes y después de la compresién
tenemos:

i P
9, =062—" 4 —062—"
Pi I:’vi Pf Pvf
Puesto que la diferencia (Pr — Pv) es mucho mayor que la diferencia (Pi — Pvi) tenemos como consecuencia
de la compresion una disminucion de la humedad absoluta. A causa de esta disminuciéon se condensa la di-
ferencia de humedad entre ambos estados. En compresores de varias etapas, para impedir la entrada de
agua liquida en la siguiente etapa es necesario intercalar un separador que puede ser de tipo ciclon (centri-
fugo) o de malla de alambre entre el enfriador y la siguiente etapa.

Ejemplo 12.7 Célculo del efecto de la compresidn sobre el aire humedo.

Se comprime aire atmosférico, originalmente a una temperatura de bulbo seco de 80 °F, con una tempera-
tura de bulbo humedo de 70 °F y a una presion de 14.45 psia, en forma isotérmica, hasta una presién final
de 100 psia. En realidad, como ya explicamos da lo mismo que la compresién no sea isotérmica, siempre y
cuando al final de la misma se lleve en forma isobarica la masa de aire a la temperatura inicial de 80 °F. La
evolucion que sufre el aire himedo se representa en dos diagramas T-S como se puede observar en el si-
guiente croquis. A la izquierda vemos el diagrama T-S del aire seco y a la derecha el diagrama T-S del vapor
de agua. Calcular el agua que se condensa y la temperatura final.

|~ g

F/
IIJA
X

oy

Solucién

En primer lugar veamos el diagrama del aire en la figura de la izquierda. El estado inicial corresponde al
punto A (aire atmosférico) y al final de la evolucién tenemos el estado H. En el diagrama de la derecha ve-
mos la evolucién del vapor de agua, que partiendo del estado A se desplaza hacia la izquierda hasta que
llega al punto F sobre la curva de puntos de rocio. Una parte del vapor de agua se condensa, y la compre-
sion prosigue hasta el estado final G. La masa de humedad que se condensa en la compresién se puede
calcular faciimente. La presion de vapor del aire atmosférico se determina en forma analitica 0 mediante ta-
blas de vapor saturado, y es: Pv = 0.3108 psia. Entonces la presién parcial del aire vale: 14.45 — 0.3108 =
14.1392 psia. Esta es la presion parcial inicial (estado A) del vapor presente en aire atmosférico. De la
ecuacion (12-4) se calcula la humedad absoluta en el estado A:

P, 31 31 L
3 =0.62 Y —-062 & =0.62 ﬂ =0.01363 ﬂ
P

Py 14.45 0.3108 14.1392 Lbaireseco
Después de la compresion, en el estado final el aire se encuentra saturado. La presion de vapor de satura-
cién que le corresponde es Pws = 0.5069 psia. En estas condiciones, la humedad absoluta es:

P . .
y_062 v _oggp_ 09089 g, 05069 ) oone  LPagua

P Py 100 0.5069 99.4931 Lbaireseco

En consecuencia, ha habido una considerable disminucion de humedad. La humedad al final de la compre-
sion es solo el 23% de la humedad original, y el 77% restante se condensa durante el proceso. En una
compresion adiabatica el estado del vapor de agua y del aire no necesitan calcularse por separado si se
considera al aire himedo como una mezcla ideal. La constante particular de la mezcla de aire y vapor de
agua se calcula mediante la ecuacion (2-63) del apartado 2.3.1.2 del capitulo 2.

1 °© 0.01363 - 85.7 + 1- 53.34 Lb; - pie
R = 775 ———

= m; K = .
L 0.01363 +1 Lb °R

De igual forma calculamos el calor especifico a presion constante con una forma modificada de la (2-58):
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C
1 0.01363-0.46+1-0.24 BTU
Com=— m-Cp = =0.243
m 0.01363 +1 Lb °R
Cp, Cvy =R, ®Cv, =Cp, R, =0243 2377 _4173g BTY
778 Lb °R
; L Cpm 0.243
A patrtir de este valor y del Cpm se puede calcular el exponente adiabético y: y = =———=1.398
Cv, 0.1738

Cabe observar que este valor es practicamente idéntico al que le corresponde al aire seco.
La temperatura final de la compresion adiabatica se obtiene de la ecuacion (4-9)) apartado 4.1.4 capitulo 4:
r1 1.398 1
TP 1, p 2 T, o1l Csa0100) T gy 100
iy i1 114.45
Esto equivale a unos 477 °F. En estas condiciones el vapor claro esta se encuentra recalentado.

0.2847
=937 °R

¢, Qué conclusiones podemos extraer de los conceptos que se han explicado en este apartado?. Hemos es-

tablecido algunos hechos relevantes relacionados con la compresion del aire humedo. En primer lugar, el
aumento de presién produce un aumento de la presién del vapor. En segundo lugar, podemos deducir que
la temperatura del punto de rocio también aumenta, puesto que la misma depende directamente de la pre-
sién de vapor.
En una compresion real multietapa, como las que estudiamos en el apartado 4.2.4 del capitulo 4, se produ-
ce una compresion aproximadamente adiabética, a la salida de la cual tenemos aire himedo que contiene
su vapor al estado recalentado. Posteriormente viene un enfriador intermedio, que funciona a la presion de
salida de la primera etapa. Este enfria el aire hasta una temperatura del orden de la atmosférica o, en todo
caso, mucho menor a la de salida de la primera etapa. Como consecuencia, se produce la condensacion de
la humedad excedente, porque el aire comprimido tiene una capacidad de contener humedad mucho menor
gue el aire atmosférico. Esta humedad se debe separar a la salida del enfriamiento para evitar que ingrese
a la segunda etapa del compresor, ya que lo podria perjudicar. En cada etapa posterior se produce un salto
de presion y un enfriamiento, y en cada una de ellas se condensa mas humedad que se debe separar.
Como consecuencia de este proceso, el aire comprimido estd mucho mas seco que el aire atmosférico, es
decir, contiene mucho menos humedad absoluta. Esto no quiere decir claro esta que su humedad relativa
sea baja, ya que puede estar incluso saturado con un contenido de agua mucho menor que el aire atmosfé-
rico.
Como dijimos antes en el apartado 12.9, si se inyecta una cierta masa de un gas inerte a una masa de aire
himedo se produce una modificacion del contenido de humedad. Desde el punto de vista practico, da lo
mismo que la evolucién de compresion sea a masa total constante o por inyeccién de aire seco, es decir, a
volumen constante. En el Ultimo caso es evidente que la compresién ocurre con una disminucion de la
humedad absoluta del aire. En efecto, de la definicion dada por la ecuacion (12-1) tenemos:

m,

M

Estéa claro que si inyectamos aire seco en la mezcla manteniendo constante la masa de vapor la humedad
absoluta disminuye. En cuanto a la humedad relativa, tenemos el efecto de dos factores separados. En pri-
mer lugar tenemos el efecto de la compresién, que como acabamos de ver produce una saturacion debido
a la disminucion de la capacidad de contener humedad. Por otro lado el ingreso de una masa de aire seco
contrarresta ese efecto. No se pueden extraer conclusiones genéricas por lo que habra que analiza cada
caso en forma individual, pero en general la influencia del primer factor sera& menor y como consecuencia la
humedad relativa disminuye.

12.9.3 Efecto de la expansién sobre la humedad del aire

La frecuencia de aparicion en la practica de los fendmenos que involucran una expansion de aire himedo
es muchisimo menor que la de los fenébmenos de compresién. Imaginemos una situacion concreta como la
expansion de aire himedo para enfriar un recinto, digamos por ejemplo un vehiculo espacial. Sean las con-
diciones originales de presion, volumen especifico y temperatura Po, vo y To, que corresponden aproxima-
damente a las condiciones atmosféricas normales. Para enfriar el vehiculo se deja escapar algo de aire al
espacio exterior (en una expansion libre, es decir, contra una presion nula) hasta que la presion baja a un
valor Pi1. Si la diferencia de presiones no es muy grande, podemos usar la ecuacion de gases ideales sin
cometer un error excesivo.
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PRVo P
To T
Suponiendo que la variacion de presion no es demasiado grande, podemos considerar al volumen especifi-
€0 como constante, si bien cometiendo un pequefio error. En ese caso, lo que resulta se suele llamar ley de
Charles-Gay-Lussac y tiene la siguiente forma.

P, PP .
—_— = T, =T—
T

Como se ve claramente de esta relacion, la disminucién de presion trae como consecuencia una disminu-
cion de temperatura. Admitiendo que esta simplificacion sea suficientemente exacta para nuestros fines,
gueda por determinar el efecto que tiene esta disminucion de presion y temperatura sobre la humedad del
aire. Como la presién disminuye, podemos esperar que el efecto producido sea el inverso del que se verifi-
caba durante la compresion isotérmica (ver apartado 12.9.2) es decir que la humedad debiera aumentar.
Pero como también disminuye la temperatura, y dado que la presién de vapor del agua es mas sensible a
las variaciones de temperatura que a las variaciones de presion, lo que resulta es un aumento de la hume-
dad relativa. Si se continda la disminucion de presién y de temperatura se produce la condensacion de par-
te del vapor de agua presente en el aire, es decir, se forma una niebla. Eventualmente, cuando el descenso
de temperatura hace que ésta baje a menos de 0 °C, las gotitas de agua se congelan. Estas deducciones
estan de acuerdo con las observaciones experimentales hechas por astronautas en actividad extra vehicu-
lar.
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CAPITULO 13
FLUJO DE FLUIDOS

13.1_Introduccidn

En este capitulo nos ocuparemos de un tema de la Termodinamica que también es tratado por la Mecanica
de los Fluidos y la Hidraulica. Se trata de aplicar un enfoque termodinamico a un problema que trasciende
los limites de nuestra materia. No nos extenderemos en la justificacion rigurosa de los elementos tedricos
gue tomaremos “prestados” de la Mecanica de los Fluidos, limitandonos a una exposicion de esos elemen-
tos, cuya justificacion detallada se debe buscar en los textos especializados.

Durante toda la discusién que encaramos en este capitulo supondremos que el flujo ocurre en régimen es-
table o permanente, en los términos definidos en el capitulo 3.

13.1.1 Efecto de la viscosidad en el flujo de fluidos

La viscosidad se puede definir como una medida de la resistencia de un fluido a ponerse en movimiento. Se
puede considerar a nivel microscépico como efecto de las fuerzas de atraccién intermoleculares. Mateméti-
camente se define (y también se puede medir fisicamente) por el esfuerzo cortante requerido para producir
una cierta velocidad respecto de una superficie sélida en reposo. Esta definiciobn operativa conduce a la
analogia con un factor de rozamiento entre el fluido y la superficie sélida, pero dicha analogia es s6lo un
aspecto engafoso del problema ya que como dijimos la viscosidad esta ligada a fuerzas de atraccion entre
particulas y por lo tanto su efecto se manifiesta aln en ausencia de superficies sélidas o en zonas muy ale-
jadas de las mismas; por ejemplo es la que produce los torbellinos y vientos en la atmésfera a distancias
enormes de la causa que los origina.

Cuando un fluido que esta en contacto con una superficie sélida se pone en movimiento sufre un retardo
debido a la viscosidad que se puede considerar similar a un rozamiento. Las que estan en contacto con la
pared estan en reposo; las particulas inmediatamente cercanas tienen velocidad casi nula, y a medida que
nos alejamos de la pared la velocidad crece. En las inmediaciones de la superficie la forma de flujo esta or-
ganizada siguiendo los contornos de la superficie, y las particulas siguen un esquema ordenado deslizan-
dose en laminas o capas con movimiento uniforme y velocidad igual para todas las particulas que pertene-
cen a una misma capa, es decir, las velocidades se distribuyen en niveles isocinéticos a distancias fijas e
iguales de la superficie. Esta pauta de flujo se denomina flujo laminar o viscoso por ser caracteristica de los
fluidos muy viscosos como la miel o el aceite. Si representamos las particulas como esferas la situacion es
analoga a la siguiente:

pBO00QOBDL OGO —
o%o % ‘%% 300:"

lujo estratificado, laminar o
VISCOSO

Cuando nos alejamos de la superficie, algunas particulas son arrancadas de la lamina externa debido a la
existencia de elevados esfuerzos cortantes, produciéndose perturbaciones en la pauta ordenada, pequefios
vortices o torbellinos, es decir, mindsculas zonas donde el movimiento es desordenado porque en lugar de

deslizarse suavemente sobre la capa inferior, las particulas “saltan”.
Un poco mas lejos los torbellinos son abundantes. Si llamamos 7max a la mayor de todas las velocidades

que tiene el fluido y 7 es la velocidad media, dada por la expresion ¢ = % (o sea caudal volumétrico
sobre seccion transversal del conducto) entonces el cociente [Jf - 1 nos da una medida de cémo esta

eraxJ
organizado el flujo en toda la gama de velocidades.
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Si se estudia como varia este cociente con el niimero

o8 = _Dwv
8 de Reynolds b(NRe = p\‘ se observa que para un
- Ty
- / valor del nimero de Reynolds < 2500 el cociente
&) M% es menor de 0.5. Para valores del Nre en el
< Vlm max
06 orden de 2500 se nota una variacion muy brusca del

cociente de velocidades, que salta de menos de 0.5 a
mas de 0.7 y a Nre > 10 “el cociente de velocidades
es mayor de 0.8. Esto se describe diciendo que hay
05 P, dos regimenes de flujo, uno laminar a Nre < 2000

i ‘.6;019 o 56;&19 s donde la velocidad media ¥ es aproximadamente el
103 T 04 5 105 ~ 50% de la maxima, y otro turbulento a Nre >> 2000
Numero de Reynolds donde la velocidad media es del orden del 80% de la
maxima, o mas. La ilustraciébn muestra la variacion del cociente adimensional de velocidades en funcion del
ndmero de Reynolds.
El régimen laminar se caracteriza por un perfil parabdlico de velocidades, sin torbellinos. El régimen turbu-
lento que rige a Nre >> 2000 se caracteriza por la presencia masiva de torbellinos que emparejan el perfil de
velocidades. Esto se puede observar en el croquis, que representa un corte de una tuberia mostrando los
distintos regimenes.

== R
U,
(o G
Régimen laminar. Zona de transicion. Régimen turbulento.

» < 2000, perfil Aparecen algunos Torbellinos en toda
parabdlico de velo- torbellinos en el la masa excepto en la
cidades. centro. N_ = 2000. capa laminar inmedia-

e ta a la pared.
Ng, > 2000.

En resumen: en la zona laminar (Nre < 2000) el flujo es estratificado, las moléculas se mueven en filetes o
capas de velocidad constante. En régimen turbulento el flujo es desordenado, el perfil de velocidades mas
parejo, excepto en una zona inmediata a la pared denominada zona laminar que es la capa en la que las
velocidades son menores del 1% de la velocidad media. Esta capa es responsable de la mayor parte de la
resistencia a los fendémenos de transporte de cantidad de movimiento, de masa y de calor.

¢ Oué es el nUmero de Reynolds?

, , . . . . fuerzas d indmicas
El nimero de Reynolds es un nimero adimensional proporcional al cociente . El nume-

fuerzas viscosas
rador del nUmero de Reynolds depende de la velocidad promedio del fluido y por lo tanto tiene una estrecha
relacién con la energia cinética. En consecuencia, podemos afirmar que esta ligado a las fuerzas dinamicas
gue se ponen en juego como consecuencia del movimiento. El denominador es la viscosidad de la cual de-
penden las fuerzas de resistencia que se oponen al movimiento. Los fendmenos dindmicos de los fluidos se
pueden visualizar como situaciones complejas en las que hay un balance entre las fuerzas dindmicas que
producen el movimiento (o que resultan del mismo) y las fuerzas viscosas que se oponen al movimiento.

13.1.2 Conductos cerrados

En este apartado estudiaremos el flujo en conductos cerrados totalmente llenos. En ciertos textos se suele
identificar a los conductos cerrados totalmente llenos como “conductos bajo presion”, pero esta designaciéon
no parece apropiada porque limita el campo de estudio a las tuberias que estdn sometidas a presiones dis-
tintas de la atmosférica, cuando en realidad las técnicas que vamos a desarrollar son igualmente aplicables
a sistemas que operan bajo cualquier presion. Es probable que esta denominacion se derive del hecho de
gue se suele usar tuberia capaz de soportar presion porque es mas robusta, ya que la tuberia incapaz de
soportar presiones tiene paredes muy finas. Estas tuberias no resultarian aplicables por su debilidad estruc-
tural. Seria imposible instalarlas porque son demasiado fragiles.
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Como vemos, casi sin quererlo hemos comenzado a referirnos a los conductos cerrados como tuberias, que
normalmente es un término reservado para designar los conductos de seccion circular. Sin embargo, los
conceptos que desarrollamos en este apartado se pueden aplicar a conductos cerrados de cualquier sec-
cién transversal. Lo que sucede es que la tuberia de seccién circular es mas barata y se usa mas frecuen-
temente que cualquier otra forma de conducto. La tuberia mas usada para una gran diversidad de aplica-
ciones es la de acero comun al carbono, que en general se fabrica siguiendo la norma ANSI B36.19 en lo
referente a diametros y espesores. En los textos de Mecéanica de los Fluidos y el el “Manual del Ingeniero
Quimico” se reproducen las tablas de diametros usados para tuberia comercial de acero comun e inoxida-
ble. Estas tablas hacen referencia a la calidad o “Schedule”. Esto se suele traducir como “lista” o “calibre”.
Es una medida del espesor de pared y por lo tanto de la resistencia estructural que tiene el tubo a la corro-
sién y a la presién. De menor a mayor espesor, el calibre o Schedule es: 10, 20, 30, 40, 60, 80, 100, 120,
140, 160, XS y XXS. Los dos ultimos calibres corresponden a las clases extra fuerte y doble extra fuerte
gue son las de mayor espesor. La tuberia de acero inoxidable se obtiene en los calibres: 5S, 10S, 40S y
80S. La tuberia con costura soldada por soldadura eléctrica, por fusion o sin costura es normalmente satis-
factoria para la inmensa mayoria de los servicios. En los casos en que se transportan fluidos no corrosivos
con presiones de hasta 400 psig (27 atmdsferas técnicas manométricas) con tuberias de 4" de diametro o
mas, en el 90% de los casos se puede especificar Schedule 40 sin inconvenientes. Por eso el tubo de cali-
bre 40 es el mas abundante y facil de obtener en diversos tamafios. Para tuberia de 3" de diametro o me-
nos es mas practico especificar lista 80. El espesor adicional de pared con respecto al calibre 40 proveera
una mayor vida util, y permitird ahorrar capital en el largo plazo. Esta salvaguarda se suele tomar porque si
se usara lista 40 para diametros pequefios, el espesor de pared resultaria insuficiente para resistir golpes,
machucones o pinchaduras. En lo sucesivo, nos referiremos a la tuberia de acero que responde a esas ca-
racteristicas como tuberia standard. El intervalo de nimeros de lista va de 10 a 160, en sentido creciente de
espesor de pared, y por lo tanto de resistencia a la presién. Por convencion, todos los calibres de tubo de
un determinado tamafio nominal tienen el mismo diametro externo, de donde se deduce que para un cierto
diametro nominal los calibres mas grandes tienen un diametro interno mas pequefio. Los distintos calibres
no tienen la misma cantidad de diametros nominales disponibles, por causa de los métodos de fabricacion.
Las dos series mas completas, es decir que tienen mayor cantidad de tamafios de tubo, son la 40 y la 80.
Los tubos de ndmero de lista mayores son mas caros debido a su mayor peso por unidad de longitud.

13.2 Flujo incompresible con friccion

En esta unidad estudiaremos los fundamentos tedricos del flujo de fluidos incompresibles con friccion. Se
considera fluidos incompresibles a todos los liquidos y a los gases cuya densidad no varia apreciablemente
a consecuencia del flujo.

13.2.1 Ecuacion de Darcy-Weisbach

Para estudiar el modelo matemético que rige el flujo de fluidos incompresibles con friccibn debemos em-
plear el Andlisis Dimensional. No podemos hacer mas que rozar el tema, que requiere mucho espacio para
tratarlo seriamente, de modo que nos limitaremos a explicar brevemente que el Analisis Dimensional es una
herramienta tedrica que permite construir un modelo matematico a partir de las variables que intervienen en
un fenédmeno fisico. Este modelo se debe ajustar en base a datos experimentales para hallar expresiones
matematicas operativas que permitan calcular. Las dos técnicas mas usadas en Analisis Dimensional son el
método algebraico y el teorema de Pi o de Buckingham. Aqui usaremos una forma simplificada del teorema
de Pi para deducir la forma de la ecuacién de Darcy-Weisbach. El teorema de Buckingham establece que
en un modelo matematico de un sistema fisico se pueden agrupar cierto nimero de variables en nimeros
adimensionales (es decir, cuyas dimensiones o unidades se cancelan mutuamente) siendo el nimero de
grupos adimensionales igual al nimero de variables que intervienen en el fendbmeno menos el nimero de
dimensiones (0 sea unidades basicas fundamentales) usadas para expresarlas. Las constantes
dimensionales se cuentan entre las variables. Nuestro problema consiste en lo siguiente: dado un fluido
incompresible que fluye por un conducto cerrado que suponemos en principio circular, de diametro uniforme
D y de longitud L, se produce una pérdida de presion estatica AP que deseamos evaluar. Las caracteristi-
cas del conducto son: didmetro D, longitud L, rugosidad superficial ¢ (0 sea la altura promedio de las imper-
fecciones de la superficie del conducto). Las caracteristicas del fluido son: viscosidad p, densidad p, veloci-
dad ¥, y ademéas tomamos una constante dimensional gc para convertir de Newton a Kg fuerza. Esto sélo es
necesario si se usa un sistema de unidades no racional, pero innecesario en el Sistema Internacional.
Véase el capitulo 1, apartado 1.5. Todas las variables son descriptibles mediante una base dimensional
compuesta por tres unidades fundamentales que son: longitud (L), fuerza (F) y tiempo z. Entonces podemos
construir una ecuacion dimensional mediante una funcién @ que desconocemos.

®( PDupL,9.g k)=1  donde:k= &0 (13-1)
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Hay tres magnitudes fisicas fundamentales en la base y siete variables. Por lo tanto el nimero de grupos
adimensionales que se pueden formar es: 7 — 3 = 4. Vamos a ver como formamos los grupos adimensiona-
les. Usamos el signo igual en el sentido puramente dimensional, es decir, que “=" simboliza que las unida-
des de lo que esta situado a su izquierda son las mismas que las de lo que esté situado a su derecha.

F M
P=—2®F= P-L Oc = ®F=—2—
L T, T Qe
M 3 L.L
p=s®M=p-L ¢o__ —_—
C T
M

L_2 L
1 2
3 3 2
02L L — pL v ® /1 ig;“ (nimero de Euler) (13-2)
0 pv

AAP-L =

g

Hr—= Dvp (nimero de Reynolds) (13-3)

u
H{; E pyv 'D'D) e ' M, =k = ® (13-5)

Entonces la ﬁmmﬁ)#e&fgdﬁe& lﬁLlpego_d&alguna_ttanmf%‘n%ng_ ‘| |
P gc
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P

P
® :2 =

L ¢?
D 29

k) )
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También se puede calcular por medio de funciones obtenidas por métodos de ajuste no lineal. La mejor
férmula es la de S.W. Churchill (Chemical Engineering, nov. 7, 1977 pag. 91-92) apta tanto para régimen
laminar o turbulento.

)

b 16 1-5}}{2
T:J# 8 N +

2457l 7\ 027-¢ ] | _
| Nee ) | Nee HT{TRe)‘ +T‘J) }l (13-7)
[ 0 4 |

Alternativamente, se puede usar la siguiente formula sélo para régimen laminar:

16
W 37530 ‘1‘ +h

e & (13-7)
Nre
Para régimen turbulento, se puede usar la formula de Colebrook y White:
2.51 |
(13-7")

1 €
—= 2-lo +—
\/T J10 “ng -D NReJTJ

También para régimen turbulento da muy buenos resultados la formula de Moody que tiene la ventaja sobre
la anterior de no exigir calculos iterativos:

l L ¢ 10°) ]
f =0.0055| 1+ { 0000 = +y— }|
] e

)

El factor f también se puede estimar por medio de la grafica de Moody que da valores muy similares a los
gue proporciona la ecuacion (13-7").

13-77,
5 (13-77)

Ejemplo 13.1 Calculo de la pérdida de carga de una tuberia recta.
Determinar la pérdida de carga en 300 m de tuberia de acero galvanizado de 15 cm de diametro en la que
fluyen 50 litros/seg de agua a 15 °C.

Datos
. 3 Kg 6 m’
1) delfluido: p=10 —5 v=114-10 —
m seg
2) de la tuberia: adoptamos ¢ = 0.015cm ® % = % =1-10"
Solucién
m .
Célculode ¢ ¢ = 2 = ﬂ =283 — ® Npg = Dv = 0.15-2.83 = 37200
A 0B seg 3 10 °
De la gréfica de Moody: f = 0.021
y L¢o? 300 2.83°
De la ecuacion de Darcy: h; = f —— =0.021—— =17m
D 2g 0.152-9.8

13.2.2 Conductos de seccién no circular

Si bien hemos deducido la ecuacién de Darcy para conductos de seccién circular, se puede aplicar a casos
en que la seccién tiene otra forma mediante el concepto de didmetro equivalente. Se define el didmetro
equivalente por:

D. 4 Area transversa | de flujo

Perimetro mojado
Asi para un conducto circular de didmetro uniforme totalmente lleno el diametro equivalente resulta:

D’
47D

Este método no es exacto para secciones de forma muy compleja, especialmente en la zona de régimen
laminar, pero se puede aplicar sin inconvenientes en secciones simples tales como rectangulos, cuadrados
etc.

En el caso de conductos rectangulares en la zona laminar los valores de pérdida de carga obtenidos ba-
sandose en el diametro equivalente se deben corregir multiplicando por:

(13-8)

De:4 :D
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a b

0.9+ o.ek )
{a+b

Los valores calculados de diametro equivalente dan mejores resultados en régimen laminar si se los multi-

plica por 1.25, con la excepcion de los conductos rectangulares en los que conviene usar la correcciéon an-
terior. No se requiere correccion para régimen turbulento.

\ donde a y b son lados del rectangulo, a > b.

Ejemplo 13.2 Célculo del diametro equivalente de tuberias de diversas formas.

Hallar las expresiones para calcular el diametro equivalente de los siguientes conductos totalmente llenos:
a) circular de diametro D; b) cuadrado de lado L; c¢) anular de didmetros D1 y Dz, siendo D1 < D2; d)
rectangular de lados a y b, siendo a > b.

Solucién

Por definicion De = 4A/P. Aplicamos esta férmula a cada caso.

7rD7
a)D,-4—/%_p

7D
2

L

aL
2 2
ﬂDz/ 7TD1/_,_,22 Uy 2
- b

c) D, = 4 , D,
7TD2+7TD1 D2+D1
d)D,-4_20 _ 2
2(a+b) a+b

13.2.3 Resistencias producidas por accesorios

La influencia de accidentes en tuberias (codos, reducciones de seccion, valvulas y otros accesorios) se to-
ma en cuenta asignando una longitud equivalente de tuberia recta a cada accidente, segun tabulaciones
realizadas en base a datos experimentales que se pueden consultar en manuales y textos. La longitud
equivalente seria la longitud de tuberia recta que produciria la misma caida de presién que un accesorio Si
se lo reemplaza por tuberia. Por lo tanto, en el término L quedan englobados no sélo la longitud real de tu-
beria sino la suma de longitud real y todas las longitudes equivalentes a accesorios. La longitud L corres-
ponde a la suma de la longitud real de tubo recto Lt mas la longitud equivalente a los accesorios Le. La pér-
dida de carga por efecto de los accesorios y del tubo recto (sin accesorios) es:

P L¢° L+ L ¢°

p  D2g, D 2g
Otra forma de evaluar la influencia de accidentes en tuberias es por medio del método de las “cargas de ve-
locidad”. El método de las cargas de velocidad consiste en asignar a cada accesorio un valor k tal que al
multiplicarlo por la carga de velocidad circulante por la tuberia sea igual a la pérdida de carga debida al ac-
cesorio.
Luego se suman todos los valores para el conjunto de accesorios presentes en la tuberia.
Una carga de velocidad se define como la energia cinética por unidad de masa circulante, es decir:

(VZ
29,
Entonces la pérdida de carga del conjunto de accesorios mas tuberia recta es:
P ¢ fL ¢ _|fL J a2
— = K+ - +
P 29 D 2 oD /29,

Adjuntamos varias gréaficas que permiten calcular pérdidas secundarias.
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Las gréficas del Hydraulics Institute para el método de las cargas de velocidad son generalmente aceptadas
como suficientemente exactas para la mayor parte de los calculos de ingenieria.

COEFICIENTES DE RESISTENCIA PARA VALVULAS, UNIONES Y ACOPLES

2 N » l:) ) 1
b CR
| oK - ‘
] P ROSCADA THS———1 1~ CANASTA 6= =
1 g 6 0 5 B O . S 41 T
| E=3D '50-36|24"=" D2 46 O
[ - 6 ] [
| VALVULA K, = _ K'S
| GLoBo 4 HHE T e 6 =
| BRIDADA I~ 2 46 & 29 2PVALvuLA 4L LHTL T
D DEPIE D '
3
K2 ==
ROSCADA ~
B T S e e
172 .2!: \\
bl \
hq‘\ | > 1 N\[ J l I
VALVULA K ~ - K <
COMPUERTA . 2L 06 s
SEiGADL. 08 S| UNIONES Y o8 ,
O 16— 25| ACOPLES B B T T
ROSCADA ° T, . UNIONES Y ACOPLES
E K 5 2oV [l p==,V; CON REDUCCION GRADUAL
= 2 S l’:
[ h= Kz
VALVULA ol 9
DE RETENCION 3 5 24
A BISAGRA 3 == Usada como reductor: K= 0.05 -2.0
P K2 Usada como aumentador: LA PERDIDA ES
BRIDADA HASTA UN 40% MAS QUE LA CAUSADA
' 6 10 20 POR UN ENSANCHAMIENTO BRUSCO
‘:-E- ENSANCHAMIENTO BRUSCO
<
2
6 e h= L“—"a‘—"-tl (PIES DE FLUIDO)
VALVULA 4 9
BE AN(;::-ISADAK: = e = Sl A, =00 O SEAQUE =0
I 1 '
b A e h= 2 (PIES DEFLUIDO)

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



COEFICIENTES DE RESISTENCIA PARA ENTRADAS, CODOS y CURVAS

Flujo de fluidos 550

CODONORMAL 6 H
ENTRADA O REDUCTOR _ K A
- ABOCINADO @ ROSCADO -3 = =
| | 1
K=0.05 DE 45° D 23 ¥ R 4
ENTRADA DE BORDESA | CODODE RA‘gg 3
mrer | ESCUADRA o LARGO  » i
s K=05 BRIDADO
DE 45° D ] 2 4 6 10 2za
ENTRADA PROYECTADA 2
CURVA DE b
HACIA ADENTRO
=7 RETORNG A
ROSCADA =t
D3 5 | 2 b
A P o RmAL
NOTA: K DISMINUYE CON EL CURVADE .3 = : ]
ESPESOR DE TUBO Y PARA K2 T T 15
BORDES REDONDEADOS RETORNO LARGO Sl
BRIDADAD ' 2 4 6 10 20
COEFICIENTES DE RESISTENCIA PARA CODOS Y TES
CODONORMAL 2[5
o Ao KA
! < 5
I I LINEA
5 s D 38 1 2 4
CODO DE RADIO g = ROSCADA 3
LARGO g 5 = FLulo K 2 ST
i ROSCADO .3 EN i | T
ANGULO Y
DESC: o 2.3 S TG D S &0
} S F
CODO NORMAL 8 ! }
i + FLUJO o
\BRIDADO K <= 17T %’:‘l FLR 4 Su
DL = NS nea e
D 2 46 10 20 e 01 % *%.86.0 20
CODO DE RADIO 3 i ST ‘
LARGO .2 =
w -~ FLWO .6 ;
' V% BRIDADO : E:G oA =
0 . - ANGUL! ?
DES® o 1~ 2 46 0 20 2 46 10 20

La grafica de Crane Co. para calculo de longitudes equivalentes se continda usando ain hoy. Se observa

en la pagina siguiente en forma de nomograma.
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;; Para los ¥

I bonguud oquivalente esta dada en ples de tubesia
ded diametro iderior. La lnca do trizos indica comn
' lovae pu.:uneod':mo.d ao:mncu i
y
(o)
Vilools de aviento, shiata Vilwula alejsders 000 _:}' 3000
— JiCorcada ;L
r——-',': Canade B
{14 Corradas 5{0 :
e fodu abieste .‘-‘. d :hk\)
Shea € | = %59
= 31
/ ; - 50 0 3
Vilvula en anyulo, abierle Conesidn en T g - 3
= i i
: : . x‘» -:rs
1 Codo sngd! S50 + r
/ s e 5741
“ v 3 {7+ N
et o v
Yilvula de telencién, abierla _.1;5’:‘ 5 i _': g.. < I
e R
Baquillas de Lorda _§ 5 50 .g 30 -
4 o E <
/0 -4 . =10
Jete. T4re g3 E'g
Empalme de 1807 = En:o-.n'um;unlo bun&o_" _20 . :. g 20 1 2
d - - o & -, o~ — : =
e /‘43" a. < ‘-lo E- -i‘: i gf
—4o-% 3 | 3 4 -5 &
Empalme on T g . = s n F ) 3
paso en ingulo ? B & -1_‘3 2 -s /0 =1 ::
E=3E s 27,33
o < _: 6‘
Cmbocedwa /1) = 83 ¢
17 eedinaria :11'. i & = §
Codo ti duccién ! ! - -
odo tipo y re u«onI,J E:'.Tn. 5: 3 ]
e gt 2 [ 2
] 1. o =2
-A | Contraccidn beusca -1 Y
@ Ko v
—d/p=-12 . 4
Codo de wedin curvature __ d/o-% p s J e
y reduccidn ', ke 4" \
\ -3 5
Ly ¥ '
d S L L ™
N[ S TP =9
H- 405+ :
Codo e gran curvalurs —— 7 -0l :
y Lipe Q77 - LQS

Cabe aclarar que tanto en el caso del nomograma de Crane como en el de los datos del Hydraulics Institute
los didmetros estan en pulgadas, y son nominales. En teoria, ambos métodos debieran dar resultados com-
parables. Igualando las dos ecuaciones se deduce:

th+|—e (VZ :fth K:'q/z
+
D 2 1 D 29,

de donde:

. o
D D ]

L, K®

e
D
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De acuerdo a Hooper (Chemical Engineering, August 24, 1981, pag. 96-100) el método siguiente describe

con mayor exactitud el comportamiento de accesorios.
Ka

Nre

K= +K
{D)
donde: Nre = nimero de Reynolds.

D = didametro de tubo (en pulgadas).

K1, K2 = coeficientes dados en tablas.

1

2(1+ —w

Los valores de K1 y Kz se pueden obtener de la siguiente tabla.

TIPO DE ACCIDENTE K1 K2
VALVULAS
Valvulas de compuerta, esférica, de robinete
Tamario de linea completa, = 1.0 300 0.10
Tamafio reducido, £ =0.90 500 0.15
 Globo, standard 1500 4.00'|
| Globo, tipo Y 0 angulo 1000 2.00
hDiafraqma, tipo atajadera 1000 2.00 |
Mariposa 800 0.25
Valvulas de retencion
:De tipo vertical (asiento de elevar) 2000 10.00 |
 De tipo charnela (asiento pivotante) 1500 1.50:
De tipo disco giratorio 1000 0.50
TE
Usada como codo  —f
!
| Standard, roscadas 500 0.70|
:Larqo radio R/D = 1.5, roscadas 800 0.40 |
| Standard, bridadas o soldadas 800 0.80 |
Para enchufar 1000 1.00
Usada como tubo — 3 —
Roscadas 200 0.10
Bridadas o soldadas 150 0.50
Para enchufar 100 0.00
CODOS
Codos de 90°
Standard R/D = 1, roscado 800 0.40
Standard R/D = 1, bridado o soldado 800 0.25
De largo radio, R/D = 1.5, cualquier tipo 800 0.20
Codos de 90° soldados hechos con tubo recto (R/D = 1.5)
Una soldadura (angulo de 90°) 1000 1.15
Dos soldaduras (angulo de 45°) 800 0.35
Tres soldaduras (angulo de 30°) 800 0.30
Cuatro soldaduras (anqulo de 22.5°) 800 0.27
Seis soldaduras (angulo de 18°) 800 0.25
Codos de 45°
Standard R/D = 1, todos los tipos 500 0.20
Largo radio R/D = 1.5, todos los tipos 500 0.15
| Soldado, 1 soldadura, 45° 500 0.25 |
Soldado, 2 soldaduras, 22.5° 500 0.15 |
I Codos de 180°
| Standard R/D = 1, roscados 1000 0.60 |
| Standard R/D = 1, bridados o soldados 1000 0.35 |
Largo radio R/D = 1.5, todos los tipos 1000 0.30

Nota: R/D = relacion del radio de curvatura de codo o curva al diametro de tubo.

Son excepciones los siguientes casos: reducciones de seccion, ensanchamientos de seccion y orificios. En
este caso, Hooper (Chemical Engineering November 7 1988, pag. 89-92) recomienda el siguiente método.
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1-Reducciones de seccién de tuberia.
1.a—Reduccion brusca o cuadrada

K = Ml.z+1_60 \(/f ' 1)
[ N
K= (0.6+O.8f)(B2 1)82 (Para Nge1 > 2500)
1.b—Reduccién abocinada o en angulo (¢ = angulo de convergencia)

_ 160 (3 « 1) 1.6-sen 0 o
K_i1.2+m)‘w )f i;/) (Para 0° < ) < 459)
1603 .+ 1) $en o o

1.2+ oo (25 ) f 7/2/) (Para 45° < < 180°)

1.c—Reduccién abocinada redondeada
K:MU.H 50 \(/f' 1)
| Neer |
Nota: (en todos los casos Nrer se refiere al nimero de Reynolds calculado en base al diametro mayor).
p = Dl/é (relacion de diametro mayor a menor); fes el factor de friccion de la ecuacion de Darcy.
2

(Para Nre1 < 2500)

K=

2-Orificios.
2.a—0Orificio de paredes finas

K:L2.72+ﬁ2]t£ 1}|\|(l B’ )@4 1) (Para Nret < 2500)
)

[1'¥Rel

K =Mz./2+/f‘ﬁ4l\?00 @ AW 1) (para e > 2500)
{ 7 Npe1

2.b—Orificio de paredes gruesas

ﬁuzo

D, - 0.0936
Nota: ﬂ = Az :NRel ‘ 15
{2)]

(relacion de diametro mayor a menor); L = longitud de pared del orificio grueso. Valido
para L/D2 < 5, caso contrario analizar como reduccién y ensanchamiento.

3-Ensanchamientos de seccién de tuberia.
ol 98 1)1 £ )

L
K:\[Z./Z+/)”]_ 1W|| AP 110.584 +
J)\ﬁ Y bo ILg ) 40225

3.a—Ensanchamiento brusc (Para Nre1 > 4000)
K=2 (1 B ) (Para Nge: < 4000)
2 2
3.b—Ensanchamiento abocitdo Géh(.}aﬁgfuhjl B ) C (Para Nre1 > 4000)
K=21 p*cC (Para Nge: < 4000)
2 2
(C :1) Para 6 > 45°
C =2.6-senf0/2) Para@=<45°
3.c—Ensanchamiento Iébﬁt{l:la_'dg'é% gieagog
K=21 ,54 (Para Nre1 < 4000)

(Para Nre1 > 4000)
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Ejemplo 13.3 Célculo de la pérdida de carga debida a accesorios.

Calcular la pérdida de carga de un tramo de tuberia de 1000 m de longitud, 30 cm de didametro, que trans-
porta agua a 15 °C con una velocidad de 1.5 m/seg. La tuberia tiene los siguientes accesorios: una valvula
de asiento abierta, 4 codos de 90° de media curvatura y una te recorrida en paso directo. La tuberia es de
acero comercial lista 40.

Datos

i 3 Kg 6 m°
1) delfluido: p =10 — v=114-10 —

m seg
2) de la tuberia: adoptamos ¢ = 0.009 m ® Lo m =3-10"
D 0.3
Solucién
Dv0.3-15

a) célculo del nimero de Reynolds. Nre = = =395000

v 114-10°
Calculamos por la ecuacién (13-7") f =

0.0167
b) calculo por el método de longitudes equivalentes. Con el nomograma obtenemos:
1 vélvula de asiento abierta, c/u 106 m 106 m
4 codos de 90° de media curvatura, c/u 8.5 m 34 m
TOT#eso directo=c/u 7 m 147 m
AP Le w Le v 1000 1.5 147 1.5
- T2 - T2 2 - 2
= f +f =0.0167 +0.0167 =
p D 29, D 2g, 03 2-98 032-98
Kgf - m Kgs - m
—639 M 094"
Kg Kg N -
Por lo tanto: P de tuberia recta = 0.639 %fz ;  Pde accesorios = 0.094 Kgfz
cm
¢) célculo por el método de las cargas de velocidad. De las graficas obtenemos:
1 vélvula de asiento abierta, c/u 0.2 0.2
4 codos de 90° de media curvatura, c/u 0.6 2.4
1 T paso direCto, c/u 0.46 0.46
TOTAL = p L v v 3.06 15
- — Tz =z 2
=f k. = 6.39 + 3.06 —639\9Lf0.35
Por lo tanto: P de yuberla By~ 0 639 . P deaccesorips &8.035
cm?

La diferencia entre los resultados de am}%os métodosés) importante.

d) calculo por el método de Hooper. K = + K, [1+ |
Nge{ D
Puesto que D tiene que estar en pulgadas, tenemos: D = 30/2.54 = 11.81"
De las tablas obtenemos:

Accesorio K1 K2 K Total

valvula de asiento abierta 1500 4.00 4.34 4.34

codos de 90° de media curvatura 800 0.25 0.273 1.09

T paso direct§ 800 0.80 087 087

TOT,?\_L o = » 15 6.3
- -~z 2z 2

39+6.3 =6.39+0.72
Por Io tar[oozgf de tubengggc a=0.639 Y\fg 9.8 P de accesorios = 0.072 "o

cm cm?
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Este resultado (que consideramos el mas exacto) muestra que los métodos mas antiguos dan resultados
erraticos. Si bien la diferencia en este caso es pequefia porque los accesorios son pocos en una tuberia de
1 kilébmetro, en casos de tuberias llenas de accesorios la diferencia es significativa.

Las resistencias ofrecidas por accesorios en la zona laminar se deben corregir ya que los valores de longi-

tud equivalente tabulados corresponden en su totalidad a experiencias realizadas primordialmente en la zo-
na turbulenta. Por lo general no se suele proyectar tuberias para que funcionen en régimen laminar, pero en
ciertos casos esto no se puede evitar, como cuando hay que transportar un liquido muy viscoso.

Walker, Lewis, McAdams vy Gilliland (“Principles of Chemical Engineering” McGraw-Hill, 1937 pag. 85-86)
recomiendan usar la siguiente correccion:

L = Nee |

1000
Donde: Lt es la longitud equivalente para Nre > 1000 (turbulento);
Li es la longitud equivalente para Nre < 1000 (laminar).

13.3 Velocidad del sonido en fluidos compresibles. Nimero de Mach
La velocidad del sonido es la velocidad con que se propagan en un medio continuo las pequefias variacio-
nes en su densidad que produce una perturbaciéon. Se consideran pequefas perturbaciones a aquellas cu-
ya amplitud, es decir la magnitud de la desviacién local de la presion con respecto a la velocidad media, es
mindscula.
Sea una perturbacién que se propaga en un fluido compresible en reposo, gas o liquido. Si bien los liquidos
son muy poco compresibles, tienen una compresibilidad que se manifiesta en que son capaces de transmitir
el sonido. Esta perturbacion es producida por un émbolo que en un instante se mueve muy rapidamente
con una velocidad d7, como un diafragma al que se golpea con el dedo. Esto produce una compresién en la
capa de fluido que estd en contacto directo con el émbolo, que transmite su presién a la capa siguiente y
asi sucesivamente, produciéndose un frente de onda que se mueve con celeridad c.
Supongamos que en un instante dr el frente de onda
A llegd hasta la posicion indicada como A en el croquis.
Por delante del frente de onda (a su derecha) el fluido
A no esté perturbado, tiene una presion P y una densidad
e T T A p. Por detras el fluido tiene una presion P + dP y una
RIFERTRS: densidad p + dp, y se mueve con una velocidad dv
hacia la derecha. Es muy importante distinguir la velo-
A cidad del frente de onda (c) que se debe a un meca-
nismo de propagacién por compresion y descompre-
sion, de la velocidad de las moléculas aceleradas por el pistén, que no puede exceder a la velocidad del
propio piston (d1). La masa de fluido no perturbado contenido en el espacio recorrido por el frente de onda
en el instante dz viene dada por la seccién A del conducto, la densidad no perturbada p y la velocidad c del
frente:

dMh=cdzp A

O sea, espacio recorrido por el frente multiplicado por densidad por seccion.
La masa de fluido perturbado que la seccién deja atras en su movimiento en el tiempo dr serd también den-
sidad del medio perturbado por velocidad del frente respecto del medio por seccién por tiempo; pero como
el medio perturbado se mueve hacia la derecha con una velocidad d%’ la velocidad del frente respecto al
medio no es c sino (¢ — d7’) de donde resulta:

dMp=(p +dp) A(c —dv) dr
Ahora bien, como la cantidad de masa contenida en el volumen que queda entre el piston y el frente de on-
da es Unica, debe ser: dMn = dMp 0 sea:
pAcdt=(p+dp)ACc dy)t® pc= pl+dp 9 dv ) (13-9)
En esta ecuacion tenemos dos incognitas: 9/ y c. Para resolverlas necesitamos otra ecuacion que esté en
funcién de 7 y c. Esta ecuacion es la de conservacion de la cantidad de movimiento dada en funcién del
impulso y la variacion de la cantidad de movimiento, es decir, la variacion de la cantidad de movimiento de
un cuerpo de masa M es igual al impulso que recibe bajo la accién de una fuerza F.
En el tiempo dz la velocidad de la masa no perturbada de fluido dMn varia desde cero hasta d1’. Por lo tanto,
la variacion de la cantidad de movimiento de esta masa es: dMn d¥.
En cuanto a la fuerza que actla sobre esta masa es igual al producto del area transversal del tubo A por la
diferencia de presiones entre derecha e izquierda de la seccién considerada, es decir dP. Por lo tanto el im-
pulso de la fuerza sera: A dP dr.
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Por lo tanto igualando:

AdPdr=dM,dy =p Acdrdy ® dP=pcdy (13-10)
Operando con la ecuacion (13-9):

pc=(p+dp)(c—dv)=pc—pdv +cdp —dpdy ® cdp—pdv—dpdy =0

Pero de la ecuacion (13-10):  pdq/ = d_P ® C dp d_P dpdy =0 4 c? dp—dP - cdpdy=0
C C

Despreciando (dp_d¥’) por ser un diferencial de segundo orden tenemos:

dP:Cde ® |[Cc= i
\ldp

Esta ecuacion tiene un gran interés histérico porque fue usada en 1687 por Isaac Newton para calcular la
velocidad del sonido en los gases. Newton supuso que la transmisién del sonido ocurria isotérmicamente,
entonces empled la ley de Boyle y Mariotte (1666):

PV =K.

De ella se deduce: PVzEZK@P:p’K@ﬁLﬁm :K:E

p { Pk p
Ahora, los valores calculados por Newton eran un 20% menores que los medidos en la realidad, lo que in-
creiblemente indujo al gran Isaac Newton a falsear sus resultados experimentales para que se ajustaran
con su teoria, en uno de los casos mas antiguos de deshonestidad cientifica de los que se tenga noticia.
Laplace interpretd este hecho como una falla del razonamiento de Newton, ya que como las ondas de pre-
sién viajan muy rapido, no dan tiempo a establecer intercambio de calor con el medio, de modo que la deri-
vada se deberia calcular para un proceso adiabatico, es decir:

C= i\\ *
%g’p)s X

(13-11)

Considerando ahora un proceso adiabatico tenemos:

PV’ = ﬁy = constante ® P = p’ - constante ®
p

®L|_[E\|| =yp’ = - constante =yp’ "~ - _P,._=_P
1P PP

Por una cuestién de unidades, para poder usar el sistema de unidades “usuales” escribimos la ecuacion (*):

0.HdP ) *
{dp s
Para un gas ideal es:
_ PM P
’T RT

donde PM es el peso molecular.
Entonces tenemos reemplazando arriba:

’ « RIT
c= ng (13-12)

El nimero de Mach es el cociente de la velocidad con que se mueve un fluido respecto de un sistema en
reposo (o la velocidad con que se mueve un objeto en el seno de un fluido en reposo) dividida por la veloci-
dad del sonido en ese fluido. Por lo tanto, el nimero de Mach es:

Ny=Y_-_YV (13-13)
C

\/y gcRT
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13.4 Flujo compresible sin friccion

Estudiaremos ahora el flujo compresible de gases y vapores sin friccion. Sea un sistema integrado por un
conducto de seccion transversal uniforme por el que circula un gas o vapor. La circulacion se produce como
consecuencia de la diferencia de presiones que hay en el interior del conducto. Como sabemos, los fluidos
se desplazan desde los sectores de mayor presion hacia los de menor presién, una evolucion que en el ca-
so de fluidos compresibles siempre viene acompafiada de una expansién. El gas o vapor se expande a me-
dida que avanza por el conducto, disminuyendo su densidad (y aumentando su volumen especifico) desde
la entrada a la salida del conducto. A medida que se expande, aumenta su velocidad porque se ve acelera-
do por el efecto de la fuerza resultante de la diferencia de presiones, o si se quiere se ve “empujado” por la
mayor presién que tiene a sus espaldas a medida que avanza.

Ahora, la pregunta clave es la siguiente. Si el gas o0 vapor esta sujeto a una aceleracion constante que pro-
porciona la diferencia de presiones, en un conducto suficientemente largo podria teéricamente alcanzar
cualquier velocidad. Llevando este razonamiento al limite, si el conducto fuese infinitamente largo podria
llegar a tener una velocidad infinita. Sin embargo, sabemos por la Teoria de la Relatividad que la velocidad
de la luz es la maxima alcanzable en la practica, asi que ese razonamiento hace agua. Resulta evidente
gue debe haber una velocidad méxima mucho menor, y en consecuencia, finita.

La Termodinamica proporciona una explicacion a esta paradoja. Sabemos que la velocidad del sonido en
un medio es la velocidad con que se propaga una perturbacion en ese medio, como hemos visto en el apar-
tado anterior. Ademas, agregaremos que la velocidad del sonido es la velocidad méxima con la que se
puede desplazar una perturbacién en ese medio, porque si suponemos que se puede desplazar con una
velocidad mayor, esa seria la velocidad del sonido. Mas adelante demostraremos que la velocidad del soni-
do es la maxima velocidad que puede alcanzar el gas o vapor en una expansion libre. En estas condicio-
nes, de acuerdo a la ecuacién (13-13) el nimero de Mach vale uno.

En la practica, dado que la viscosidad de los gases y vapores es muy pequefia comparada con la viscosi-
dad de los liquidos, la hipétesis de flujo sin friccion no es descabellada para muchas condiciones reales.
Por ejemplo, puede describir bastante exactamente el flujo real de gases en condiciones tales que el efecto
de la friccion sea despreciable si se lo compara con el de la expansion. Esto es lo que sucede en el caso de
tener tramos cortos de tuberia o cuando el diametro del conducto es grande o el gas circula a baja veloci-
dad.

Podemos usar dos hipotesis o modelos basicos para representar el flujo compresible sin friccion. La primera
hipétesis es suponer que el flujo es isotérmico, y la segunda es suponer que es adiabatico. Ambas repre-
sentan condiciones limite o idealizaciones. En la realidad probablemente las condiciones de flujo estan en
una situacion intermedia entre ambos modelos ideales, con variaciones de temperatura moderadas y algo
de transporte de calor a través de las paredes del conducto.

13.4.1 Flujo isotérmico compresible sin friccién

La situacién real que mas se aproxima al modelo ideal de transporte de gases o vapores sin friccion en
condiciones isotérmicas es el flujo a bajas velocidades y en tramos largos. Al ser a baja velocidad, el gas
tiene tiempo de intercambiar calor con el medio, a menos que el conducto se encuentre muy bien aislado.

De la ecuacion del Primer Principio de la Termodinamica para sistemas abiertos tenemos (ecuacion (4-13)
de Bernoulli) del apartado 4.2.1 del capitulo 4:

2
A_P + i + iAZ = Wo
P 29c O
Para nuestras condiciones, el trabajo distinto del de expansion vale cero. Asimismo, por tratarse de gases o

vapores la diferencia de energia potencial se puede despreciar. En consecuencia, la ecuacion (4-13) queda
reducida a la siguiente.

AP Aq? 0
P 20
Expresando la ecuacion anterior en forma diferencial y recordando que 1/p = v se obtiene:
dg)?
vdP + =0
240

Observamos que en la ecuacién anterior se mantiene la homogeneidad dimensional. En efecto, si se usa un
sistema racional de unidades como el SIMELA, entonces gc vale 1 sin unidades por lo que obtenemos para
el segundo sumando de la ecuacién anterior las unidades (m/seg) ’Esto es lo mismo que las unidades
(Nw-m)/Kg, que se obtienen del primer sumando. Analizando las unidades del primer sumando tenemos:
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m
Kg 2
m Newtons m seg> m
vdP|= |V|[[dP|= — = — -
b oP}= [P g e — e - e
Si usamos un sistema de unidades “usuales” es: ¢, = 9.8 Kg—-mz
Kg: - seg
m2
i seg’ Kgi - m . . .
Entonces se deduce: ‘ ‘ = = que son unidades de trabajo por unidad de masa.
79 J Kg-m Kg
Kg - seg’
m3 K Ka: - m
Ademés tenemos: [V dP]= — ng = O
Kg m Kg

Retornando al andlisis de la ecuacién anterior, tomamos el primer término que es:
vdP =d(Pv) - Pdv
Asumiendo que el gas se comporta como un gas ideal, tenemos de la EGI:

Pv=RT
En consecuencia, para una evolucién isotérmica: P = ﬂ ® dP = Bldv y vdP = Edv
Vv \" \"
Por lo tanto, reemplazando en la anterior obtenemos:
dv” dv
RT—=0
20 Y

Reordenando: d¢/® =2 g.RT dv

— 2

2 =2 0.R |Jr dv ® %22V% _2g.RTIn 2
Ly A

Esta expresion se puede modificar para expresar la diferencia de los cuadrados de las velocidades en fun-
cion del cociente de presiones en vez del cociente de volumenes. Recordando que de la EGI es:
P1V1= P2V2VP®_2__1

T Tv, P,
De esta manera:

Integrando: +12 dy

=
° 1% °=29.RTIn P_l (13-14)

2

Esta ecuacion permite calcular la velocidad en cualquier punto, siempre que se conozca la presion en ese
punto y la presién y la velocidad en otro punto de referencia. Por lo general se conocen las condiciones de
entrada o de salida del fluido y en ciertos casos incluso ambas. Por lo tanto hormalmente se puede aplicar
esta ecuacion sin dificultad. Volvemos a recalcar que el limite de velocidad que se puede alcanzar en la
practica es la velocidad del sonido para el gas o vapor en cuestion a la temperatura constante de flujo, cal-
culada por la ecuacion (13-12).

Observemos atentamente la ecuacién (13-14). Tiene un aspecto familiar. Despierta un eco en la memoria.
Si retrocedemos hasta el capitulo 4, encontramos en el apartado 4.1.3 la ecuacién (4-6) que permite calcu-
lar el trabajo desarrollado o consumido por una evolucién isotérmica ideal en un sistema cerrado. Reprodu-
cimos la ecuacion (4-6) por comodidad y la comparamos con la (13-14), notando el parecido.

Wl\ 2 = nR2Tl In ﬂ (4_6)

2

2 2
P
RS T (13-14)
24c P,
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Esta semejanza no es casual, ya que el primer término de la ecuacién (13-14) tiene unidades de energia
sobre unidades de masa, y representa la variacion de energia cinética (por unidad de masa circulante) que
se produce en el gas a lo largo de un cierto trayecto, como consecuencia de la expansion isotérmica. Es 16-
gico que esta variacion de energia sea igual al trabajo mecanico de expansion en condiciones isotérmicas,
puesto que en definitiva el sistema aumenta su contenido de energia cinética a expensas de su contenido
de energia de presion que disminuye, y este aumento se puede interpretar como una expansion que se rea-
liza en la boca de salida del conducto. Esta energia se recupera si el gas se mueve contra una presion
aguas abajo. Por ejemplo, imaginemos que el gas circula en condiciones isotérmicas y sin friccion por un
conducto que desemboca en un recipiente cerrado lleno con el mismo gas. Esta claro que el movimiento del
gas en el conducto produce una compresion del gas que contiene el recinto de descarga. Como el gas en el
recipiente esta en reposo, toda la energia cinética se gasta en vencer la fuerza elastica del gas contenido
en el recipiente, por eso es igual al trabajo isotérmico de compresion.

13.4.2 Flujo adiabatico compresible sin friccién

Supongamos tener un conducto de seccién transversal constante por el que circula un gas de propiedades
conocidas. El conducto se encuentra aislado, de modo que podemos asumir el modelo de flujo adiabatico
sin friccién. El siguiente croquis muestra las condiciones, con las fronteras 1 y 2 del sistema.

Tubo de seccion transversal constante

Como la evolucion es adiabética podemo's aplicar las ecuaciones (4-9’) deducidas en el capitulo 4, apartado
4.1.4. Esto no significa que la evolucion sea isentropica. En efecto, aunque es adiabatica se produce gene-
raciéon de entropia en el sistema porque este sufre una evolucion irreversible, y por lo tanto ocurre con au-
mento de entropia.
Aplicando la ecuacién (3-12) del apartado 3.5.2 del capitulo 3 (Primer Principio de la Termodinamica) obte-
nemos para flujo adiabatico, despreciando el efecto de la energia potencial y en ausencia de trabajo meca-
nico:

2 2 2
AV =0® h, h1+% i =0
29 29. 29

Ademas, de la ecuacion de continuidad (3-10) del apartado 3.5.1 del capitulo 3 obtenemos:
M =m, ®p-v-Ap=(-7-A)
Pero como el conducto tiene seccién transversal constante, obtenemos simplificando:
U _ 2 _constante ® = —
Vi
Ademas, asumiendo comportamiento de gas ideal:
h2 hl = Cp(TZ Tl)

Reemplazando estas relaciones en el balance de energl'a obtenemos:

Ah+

2
V Z
Cp(Tz T1)+ ‘H || n ~0

Vi) 20. Jc 29, e

Por otra parte, asumiendo comportamiento de gas |deal tenemos
P,v, P,
T, T

Introduciendo esta expresion en la ecuacién anterior y despejando P2 se obtiene:
P, —P,12 " (13-15)

Ty -\/(Vlz +29c Cp(Tl Tz)
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Esta ecuacion se puede usar para representar la evolucion a lo largo de la tuberia conocidas las condicio-
nes de presion y temperatura en un punto. Por ejemplo, si conocemos la presion y temperatura en la condi-
cién 1 podemos dar valores a Tz lo que permite calcular P-.

No obstante, el modelo no esta completo porque se basa solamente en el Primer Principio de la Termodi-
namica. Para poder obtener una imagen mas realista conviene incluir el Segundo Principio, dado que como
ya hemos dicho la expansién no es isentrépica. La variacion de entropia (asumiendo condicion de gas ideal
y evolucion reversible) se rige por la ecuacion (5-28) del apartado 5.11, capitulo 5.

dT dpP

ds)=Cpl — RI— (4-28)
T P
Integrando para las condiciones extremas 1y 2:
S S =Cpln T_2 RIn & (13-16)
T, |

Las ecuaciones (13-15) y (13-16) se pueden resolver en forma simultanea dando valores a T2 como se ex-
plicé precedentemente. Puesto que la evolucion 1—2 es espontanea e irreversible, los valores de la varia-
cién de entropia (s2 — s1) que se obtienen son crecientes a medida que disminuye P2. La curva que se obtie-
ne alcanza un maximo y luego comienza a disminuir, lo que indica una situacion irreal porque la entropia no
puede disminuir en una evoluciéon espontanea. Por lo tanto la evolucién que realmente tiene lugar en la
practica viene representada por los valores de presion que van desde P1 hasta la presion correspondiente al
maximo de la curva. Llamaremos Pm a esta presion. Esto significa que independientemente de la presion
gue reina aguas debajo de la seccion del conducto que corresponde a este maximo, la presion no puede
ser menor que Pm porque esto produciria una disminucion de entropia. Como sabemos, por ser la evolucion
un proceso espontaneo e irreversible, sélo puede progresar produciendo un aumento de entropia. De esto
se deduce que cualquier presibn menor que Pm no puede existir en la realidad, o dicho de otra manera, Pm
es la menor presién que se puede alcanzar por expansién del gas en el interior de la tuberia.

Ejemplo 13.4 Calculo de la presidn de descarga de un gas en flujo adiabético sin friccién.

Por un tubo largo de didmetro constante circula aire en condiciones aproximadamente adiabticas. Las
condiciones de presion, temperatura y velocidad en la seccién 1 son conocidas: P1 = 7.031 Kgi/cm , F1 =
21.1°C, 14 = 91.4 m/seg. El tubo descarga a la presion atmosférica. Determinar la presién real de descarga.
Datos

Cp = 0.241 Kcal/(Kg °C) R=2027 K&m
°K Kg
Solucién
La velocidad 74 en las condiciones de entrada es un dato, por lo que de la ecuacion (13-15):
P, =Py “

T J%z +29c Cp(Tl Tz)

Dando valores a Tz se calculan los valores de P2 correspondientes.

De la ecuacion (13-16): s, s; =Cpln T_‘ RlIn E =0.241In T_‘ 29.27In E

T Py T P

Con los valores de T2 y de P2 calculados antes se obtienen los valores de la diferencia de entropia. Se cons-
truye una gréfica en la que se representa esta diferencia en funcion de la presiéon, como se observa a conti-
nuacion.

™
N

oy

0050} /
0.040 /7

o
(]
()
o
] ——

0.020
0.010 S

P, =1.708 kg/cr abs N
1 e I | |
0 090 145 2.11 2.81 3,51 4.22 492 562 633 7.03

P, kg/em® abs
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El méximo de la curva de diferencia de entropias corresponde a una presiéon P2 = 1.708 Kgi/cm azla gue se
tiene una temperatura de 245 °K (—28 °C) y una velocidad de 313.9 m/seg.

¢ Qué conclusiones se pueden extraer de este resultado?. Veamos qué nos dice la teoria con respecto al
proceso de expansion libre. Afirmamos sin demostrarlo que la maxima velocidad que puede alcanzar un
gas o vapor que se expande libremente en un conducto es la sénica. Veamos si esto es cierto. Calculamos
la velocidad del sonido mediante la ecuacién (13-12).

’ RT
c= P81 _ Jl_4 -9.81- 29.27 - 245 = 313.8m/seg
PM

En consecuencia, comprobamos que la velocidad que corresponde al punto de maxima entropia es la séni-
ca.

13.5 Flujo compresible con friccién
Estudiaremos ahora el flujo compresible para gases y vapores con friccion, es decir cuando se manifiestan
los efectos de la viscosidad.

13.5.1 Flujo compresible isotérmico con friccién a baja velocidad

A menudo el transporte de gases y vapores se puede hacer a baja velocidad que requiere pequefas dife-
rencias de presién para su impulsion. En general, un fluido compresible se puede suponer que se comporta
como incompresible cuando:

a) La pérdida de presion AP = P1 — P2 es menor que alrededor del 10% de la presiéon de entrada P1. En
este caso se puede aplicar la ecuacion de Darcy usando la densidad medida en las condiciones de
entrada P1 o de salida P2, cualquiera sea la conocida, con resultados razonables.

b) La pérdida de presion AP = P1 — P2 es mayor que el 10% pero menor que el 40% de la presion de
entrada P1. Entonces se puede aplicar la ecuacion de Darcy usando la densidad promedio entre las
condiciones de entrada y de salida con buenos resultados, segun lo aconsejado por Crane (“Flow of
Fluids”, Crane Technical Paper 410).

Estos criterios son solidos y razonables pero tienen el inconveniente de requerir una estimacion previa de
AP, lo que dificilmente signifigue una ganancia en términos de simplicidad. Es preferible emplear un criterio
debido a A. H. Shapiro (“The Dynamics and Thermodynamics of Compressible Fluid Flow”, Ronald Press
Co, 1953): El error cometido al no tener en cuenta el efecto de las variaciones de densidad en el calculo de
AP para fluidos compresibles es del orden de la cuarta parte del cuadrado del nimero de Mach.

Ny 2

4
Segun vimos, el nimero de Mach es el cociente de la velocidad con que se mueve un fluido respecto de un
sistema en reposo (o la velocidad con que se mueve un objeto en el seno de un fluido en reposo) dividida
por la velocidad del sonido en ese fluido.

e (13-17)

Ejemplo 13.5 Célculo del error cometido al despreciar la compresibilidad.
Estimar la velocidad de transporte de aire a 21 °C que produce un error del 10% si se considera el flujo co-
mo incompresible.

Datos

©=14 T =294 °K PM = 29 9
Kmol

Solucién

Calculo de c:

RT 98. -
Cz\/ygc =J14 0.8 -847.8 - 294 =343ry
PM 29 S€g

2

N
01=—" @® N, =0.63246 ® 7 =c - N, =343 .0.63246 — 218%89
4

Normalmente esta velocidad estd completamente fuera de lo acostumbrado de modo que se puede usar la
ecuacion de Darcy y estamos dentro de un error menor del 10% en el calculo de AP.

Por lo comun en la préactica industrial los fluidos se transportan con Nm < 0.7 de modo que el error cometido
es del orden de 0.7 74 = 12% como maximo.
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En el apartado siguiente estudiaremos el flujo isotérmico y adiabatico de gases y vapores en conductos de
seccion uniforme con friccion, cuando la velocidad es suficientemente alta como para que el error al consi-
derarlo incompresible no sea tolerable.

13.5.2 Flujo compresible isotérmico con friccion

Vamos a tratar aqui el caso de flujo isotérmico de gases que corresponde aproximadamente a la situaciéon
gue sucede en la realidad en el transporte de gases y vapores en tuberias largas no aisladas térmicamente,
donde la longitud de la tuberia garantiza intercambio de calor y flujo isotérmico, o bien en tramos cortos de
tuberias perfectamente aisladas donde la temperatura es uniforme en toda su longitud.

De la ecuacién del Primer Principio para sistemas abiertos tenemos (ecuacion (4-13) o ecuacién de Bernou-
Ili) del apartado 4.2.1 del capitulo 4, Consecuencias y Aplicaciones del Primer Principio:

2
A_P + AY + i AZ = Wy
P 29: O
Pero por ser p = 1/v tenemos, pasando a notacion diferencial:
dv’
vdP + +£dz+5w0:0
29. G

El término dwo se desglosa en dos, uno que represente el trabajo “de friccién” necesario para que el fluido
pueda vencer las resistencias causadas por la viscosidad y otro trabajo que pueda estar presente. Si no
existe trabajo distinto del “de friccion” entonces dwo = dwr. Por otra parte, el efecto de las diferencias de altu-
ra es despreciable en los gases, de modo que la ecuacion anterior se puede escribir:

2

+ows =0 (13-18)

dv
dpP
v +20

Pero por la ecuacion de Darcy-Weisbach:
2

ows = f (V—dL
2 gc De
Nota: Observemos que en las dos ecuaciones anteriores se mantiene la homogeneidad dimensional. En
efecto, si se usa un sistema racional de unidades como el SIMELA, entonces gc vale 1 sin unidades, por lo
que obtenemos para cada término de la ecuacién (13-18) las unidades (m/seg) due es lo mismo que
(Nw-m)/Kg, dado que cada término se expresa como energia por unidad de masa circulante:

Newtons-m _Kg-m m _ m’

Kg seg” Kg seg’
Estas también son las unidades de éwr que nos da la ecuacién de Darcy-Weisbach.
Por otra parte, si empleamos un sistema de unidades “usuales” resulta ser:

En consecuencia:
i - "H - I
pw Y g Kaem
S8 —Kg—=— —
g - Kg
Retomando el razonamiento anterior recordemos que:
vdP =d(Pv)—Pdv
Por otra parte, de la ecuacion de continuidad (3-10) del apartado 3.5.1 del capitulo 3 que establece el prin-
cipio de conservacion de la masa (es decir, toda la masa que ingresa por un extremo de la tuberia debe ne-
cesariamente salir por el otro extremo, puesto que la masa no se crea ni se destruye en su interior ni, en ré-
gimen estable, tampoco se acumula):

vzl
Kg
seg
A = area de flujo, transversal al mismo; [A] = m *

p = densidad; [}: Kg
m

Donde: m = caudal de masa; [_Pp:

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Flujo de fluidos 563

Definimos la masa velocidad o masa velocidad superficial como:
G:p-q/:% (13-19)

Kg

2
m” seg

Donde: G = masa velocidad; []}—

p = densidad; H = K%
m

A = area de flujo, transversal al mismo; [A]=m .
Si el conducto es uniforme (es decir, tiene diametro constante) el area de flujo es constante. Si A es cons-

tante entonces G es constante porque M- es constante en régimen estable. En consecuencia:

@ = C_6vm 17=GV ® di’ =G d=2Gvdv

2

p
Reemplazando en la ecuacion (13-18):
2 2 2
GV gy Pavef SV 4 g
g 2. D,

Pero esto se puede escribir también de la siguiente manera:
2 2
G VdV+d(Pv) py 4V G*¥

—+f——dL=0
gC V ch De
Para un gas real:
Pv =ZRT
de modo que:
G’ dv G’V
vdv+d(ZRT) ZRT ZZ ¢t — " {L=0
0. ERT) v 2g.D,

Para flujo isotérmico y si no varia demasiado la presion es:
Z R T = constante.

Entonces:
2 2 2
dv G v
ZRT —+ f ———dL =
C vdv y + 24.D. dL=0
Dividiendo todo por V* resulta:
2 2
C o wm¥,1_C 4 _0
gc Vv v 29. De

Integrando para una longitud L entre los valores extremos del volumen especifico vi1 y v2 obtenemos:
2

G v, zZRT W | {6
In—+—|—1[+
gc Vl 2Vl mvz | J 2 gc De

Pero si:
ViEve ® Z1EZ2 ® Pivi=Pave ®&:\\;—l
1 2
Por lo tanto:
> p Tl LP)E  fG?
n? > 1 ﬁpl—ﬂ ‘+ ——1L=0
Jc 2 2V1 J ch De
Puesto que: G=up
2 2 ( 2} 2. 2
es: " P I P, ZRT 4 &PZDH Faimi _o

ce

gc
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Pero como p1 = 1/vi tenemos:

Multiplicando por vi’ resulta:

2 | J
| 2 2
De donde, multiplicando por 2.(PZ‘RT <] = fu” L 24 P
|l 1 ITZ Pl‘ _gc De gp P2

2 2
w0 T BLAT b o T4 L 200

P1 | P p1 \ g D g P,
y en definitiva:
2 2 2 P |
0. PzJ (13-20)
1 1 71

P]_ P2 :—Be__

Esta ecuacién se puede simplificar mucho para tuberias largas (de mas de 60 metros de largo) o cuando la
relacién de presiones es relativamente pequefia (por ejemplo, ambas presiones no difieren entre si mas de
un 10-15%) obteniendo al despreciar el logaritmo:

2 2 Pp‘szL

gc De
de donde se puede despejar cualquiera de las incognitas.
La solucion de la ecuacién (13-20) se debe encarar por un método de aproximaciones sucesivas. Una téc-
BIERALS IERSIANRSANSITRCIORRMFERS SHITIM Bradlsh R WHIBERSIHE S9TQIAERI0SURRRIAEIS AN AT IHR
P1) la otra presion de la ecuacion (13-21) lo que proporciona un valor inicial de P2, que se usa en la ecua-
cién (13-20) para calcular un segundo valor, y asi se continla en forma recursiva.

(13-21)

Ejemplo 13.6 Calculo de la pérdida de carga de un flujo isotérmico compresible con friccidn.
Una tuberia nueva de fundicién de 10 cm de didmetro transporta 0.34 Kg/seg de aire seco a 32 °C en con-
2

longitud. Calcular la presion a la salida.

Datos / u=18.62-19 ° "9 _9-10* R-283°%-M
mseqg B Kg - °K
Solucién 1862-10 -3.14-0.1

Si tratamos| de [resolver estelgr@lyl,é/ﬂwa desconociendo la densidad del aire es necesario elaborar un poco

&

fas BoubRiofes . que’j\lemmo, r=€).0299 del nimero de Reynolds tenemos:
{ D m Rei
DV p A Dm "4D 4m 4-0.34
Re = = = = = = 5 = 23250
p LA uzD uzD
1
P fL
4 e P, _P, 1PN

D

Calcularemos usando la ecuacion (13-21) como primera aproximacion para luego usar su resultado en afi-

nar la punteria mediante la ecuacion (13-20). Despejando:

2
2 2 e

9.D
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2
RT 2 2 2 _ m- | _ 16 m
Pero:P;, =— =pIRT ® Py p1 94 =RT p1 4 _m}—ﬂ et 7
V1 ;AJ 7 D
Por lo tanto:
16 m2 . 2 .
P =P’ RT_ o TL_(35.10%¢ __10-034 00247540
D g, D 314°%01 -938 0.1
~1225-10° Ko " Ko
=1 ﬂ— ® P, = 3499960m2
Ahora recalculemos mediante la ecuacion (13-20):
P fL P
P12 P22: xS { n'Pl‘H
g9 | De 2
L Py )
Comparando y 2In — tenemos:
D, P,
TL_0021-540 _ ;4544 om0 32 _528.10
D. 0.1 P, 3.49996

Dado que el término logaritmico es despreciable no vale la pena tenerlo en cuenta. Por otro lado puesto
gue la diferencia de presion P1 — P2 = 3.5 — 3.49996 = 0.00004 es menos del 10% de P1 se deduce que se
hubiese podido suponer flujo incompresible sin cometer un error excesivo. El error se puede estimar a tra-
vés del niumero de Mach. Para ello necesitamos calcular 7.

De la ecuacion de continuidad:

V= U ydelaecuaciéndegasideal p = il ® vV :4m RT2
pA RT Pz D
V- 4 - 0.34}1; 28.3-305 10676 m
35-10"-3.14- 01 seg

Por otro lado la velocidad del sonido es:
_Jygc RT _Jl4-9.8-847.8-305 B
PM 29 " seg ¢ 350

Por ser el error = Nv'/4 es: error = 0.03 /4 = 0.02%. Esto confirma que podemos usar la ecuacion de Darcy
ya que el gas se comporta como un fluido incompresible.

De la ecuacién de Darcy:

P PP L Lyt m TP fL o1
»  p  D2g. ""D2g. ~'' [A| DP; 29,
8m? f LRT 8-0.342-0.025 - 540 - 28.3 - 305
®P2=Pl 2—235‘104 254 =
ﬂSD ge Py 314°>01 -98- @.5-10 )

-32-10" '59; =32 '59;

Ambos resultados son muy parecidos, pero por supuesto no son iguales. Nunca podran ser iguales porque
las estructuras de las ecuaciones usadas para calcularlos son diferentes.
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13.5.3 Flujo adiabdtico compresible con friccién en conductos uniformes
El flujo adiabético de fluidos compresibles en con-
- ductos uniformes se rige por el Primer Principio de
H, la Termodindmica, la ecuacién de continuidad o
‘ principio de conservacion de la masa, la ecuacion
de la energia mecénica con rozamiento, el Se-
1 Flujo subsonico gundo Principio de la Termodinamica y el numero
Linea de Rayleigh| deMach.
e S ' Si incorporamos estos elementos en las ecuacio-
\ nes que definen las variables de entalpia y entro-
| pia, después de algunas transformaciones esta-
J mos en condiciones de describir la evolucion del
- / fluido en un diagrama H-S. La curva asi descrita
/ se denomina curva de Fanno y depende de las
/ condiciones de entrada al conducto (condicién 1)
/ y del caudal masico. Si el fluido ingresa al conduc-
to en las condiciones iniciales 1 su estado sigue la
linea de Fanno (ver croquis). Esta es una curva
experimental que también se puede obtener por
calculo. El efecto es el de una expansiéon porque
el gas a medida que avanza lo hace desde zonas
3 de mayor presion hacia zonas de menor presion, y
Linea de Fanno l6gicamente su velocidad aumenta asi como su
volumen especifico. Desde otro punto de vista el
efecto del rozamiento es analogo al que produciria
una disminucién de seccién del conducto.
a Este progreso a lo largo del conducto es esponta-
neo y como todos los procesos espontaneos ocu-
J  rre con aumento de entropia. El aumento de velo-
—_— S cidad continta hasta llegar al limite establecido
por la velocidad del sonido. Esta es la méxima ve-
locidad que puede alcanzar una perturbacion espontanea en el seno de un fluido. Si una onda se pudiera
mover a una velocidad mayor que la del sonido, entonces su velocidad seria la del sonido y esto es un con-
trasentido, o bien no puede ser un proceso espontaneo.
Por lo tanto el proceso sigue la curva de Fanno desde 1 hasta e donde el nimero de Mach vale uno y la ve-
locidad del fluido es la maxima que puede alcanzar espontaneamente. Un incremento mayor de velocidad
no puede ocurrir espontaneamente pues ello supondria una disminucién de la entropia. Supongamos ahora
gue en el conducto introducimos una reduccion de seccion (boquilla o tobera) en un punto del diagrama
ubicado en la condicién a. Esta reduccién de seccion produce un aumento de velocidad no espontaneo en
virtud de la ecuacién de continuidad y la condicién a resulta supersoénica. El fluido tiende a evolucionar es-
pontaneamente con aumento de entropia sobre la curva de Fanno hasta e. Esta evolucion ocurre con au-
mento en la presion, densidad y temperatura y disminucién de velocidad. Una vez en e, una disminucion
mayor de velocidad requeriria una disminucién de entropia que no puede ocurrir espontaneamente.
En otra disposicion fisica, supongamos ahora que en el conducto quito la boquilla de la entrada (que llevaba
el fluido hasta la condicién a) y la coloco en un punto del medio de modo que al llegar a ella el fluido tenga
la condicién c. Nuevamente aumenta la velocidad en forma no esponténea llevando el fluido a un régimen
supersoénico, de ¢ a b. Desde b tiende al flujo subsénico es decir con disminucién de energia cinética (que
se emplea en aumentar la entropia) pero si en b hay flujo supersénico y en e hay nimero de Mach uno, el
retorno a la condicién ¢ implica un salto energético que se manifiesta como perturbacién turbulenta de ca-
racter disipativo denominada onda de choque, que es responsable de la disipacién de energia cinética. Esta
perturbacion es estacionaria, es decir, se encuentra impedida de avanzar aguas abajo pues el gas ha al-
canzado la maxima velocidad, ni aguas arriba donde el nimero de Mach seria mayor. Esta perturbacién ac-
tia como una barrera, ya que si por cualquier medio disminuimos la presioén aguas abajo de la tobera esto
no origina ninguna modificacién del flujo porque la variacion de presion no se puede propagar aguas arriba
a velocidad mayor que la sénica. La evolucién que sufre el fluido en la onda de choque viene representada
por la curva de Rayleigh.
Esta evolucion no respeta las condiciones de adiabaticidad, excepto en el punto b donde la curva de Ray-
leigh corta a la de Fanno. Por lo tanto los cambios entre b y ¢ representados por la curva de Rayleigh ocu-
rren con intercambio de calor. La curva de Rayleigh disipa la energia dada por la diferencia de entalpias en-
tre ambos puntos mediante un efecto de compresiones y expansiones subitas que caracterizan la situacion

Flujo supersonico
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esbozada y son muy violentas. Como esta situacion constituye una efectiva barrera, se dice que el fluido
estd estrangulado y a las propiedades del gas en ese estado se las llama criticas por ser especialmente im-
portantes en el flujo adiabatico, aunque nada tienen que ver con el estado del punto critico.

Esto tiene especial importancia en el vuelo supersoénico, en el disefio de toberas y en el transporte de flui-
dos a muy alta velocidad. Si se transporta un fluido en un conducto uniforme, la expansion tiene lugar en
forma espontanea como explicamos, siguiendo la linea de Fanno hasta alcanzar la velocidad sonica. La
longitud de tuberia recta necesaria para que en el extremo o boca de salida se produzca flujo sénico se lla-
ma longitud critica, y en la boca se produce el flujo estrangulado o critico con una onda de choque instalada
en ese punto. Esto no es grave, porque una onda de choque instalada en la salida de la tuberia disipa su
energia en el medio ambiente, a menos que la tuberia descargue en un recipiente. En cambio si la onda de
choque esta confinada dentro de la tuberia el efecto es perjudicial. Si se excede la longitud critica (se alarga
el tubo) las condiciones de flujo empeoran con vibraciones que perjudican a la tuberia y que se deben evi-
tar. Igualmente, cualquier aumento de presion a la entrada (o disminucion de presion a la salida) se traduce
en un aumento de intensidad de los efectos disipativos, y la energia de presion aplicada se desperdicia to-
talmente. También si se ingresa el fluido en condiciones de flujo supersoénico por medio de una tobera (por
ejemplo condicién a) el fluido sigue la curva de Fanno hasta e, pero si se excede la longitud critica inevita-
blemente ocurre la condicion estrangulada.

Por todo lo expuesto, es importantisimo calcular la longitud critica de tubo, o sea la longitud a la que se pre-
senta estrangulacion. Una variante es el calculo del diametro critico, cuando la longitud viene fijada. Hay va-
rias aproximaciones a este problema. Una de las mas efectivas es la expuesta por Irving H. Shames - “‘Me-
canica de los Fluidos”. Otra es la usada por Houghen, Watson y Ragatz - “Principios de los Procesos Qui-
micos”, tomo |l, Termodinamica. Vamos a exponer aqui una forma modificada de este Ultimo tratamiento.

Fundamentos

13.5.3.1 Primer Principio

de® g

T +du+d(Pvj g_dz oW dg=0 (13-22)

Para los gases en los que no hay otro trabajo que el de circulacion, en flujo adiabatico y despreciando la
contribucién de la energia potencial:

2
dutdPv)=ch= 9¥
20
Introduciendo la masa velocidad superficial:

G =) -«/®«/=>§:G-v

d(Gv)?2
4dh= Qz g2 vav (13-23)
20 20

Pero por otra parte:
dh=CpdT = g7 = —L_d(zRT)
y 1 y 1
Observe que en este Ultimo paso esta implicita la suposiciéon que Z es constante.
SiZ =1 (gas ideal) entonces:

dh = —2L_d(Pv) (13-24)
y 1

(Esto ultimo significa aceptar la hip6tesis de gas ideal).

Igualando (13-23) y (13-24):

7 _dpv G° YW
yl() 20

adpvy 21 2 Vav.

Integrando:
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1G2y,? 1G2v,? 2V
Pvi + ’ — — PN+ z - Y [ = constante (13-25))
Y20 720 y 20
1G*v, 2 2\
4PV_Py; 4 I (13-25"
?y 20 y 20
De la ecuacién (13-25"):
2

P2V2 :T_2:1+ Y 1 G (V12 ng):

Pvi T, y 20.Pvi

P 1 G, } kvz ZW

M2 _q. 7 11 b2 (13-26)
P, y 29.Pvy L J Vi
13.5.3.2 Nimero de Mach
% G*v, 2
NM = — Gv ® N M12 =—l
V79 RT  7GRT 79 RT,

Pero si:

P1ivi = RT1 (asumiendo Z = 1, gas ideal) entonces:

2 G‘Vl 2
Ny 2o — 1 (13-27)
7 Je P14
Reemplazando (13-27) en (13-26) tenemos:
2
Pyv, T 1 [ 2
22 _ 2 _q, 7 “Nw2ll L(_ (13-28)

Pvi T 2 !D "

13.5.3.3 Ecuacidn de la energia mecénica con rozamiento

No es otra cosa en realidad que la ecuacion del Primer Principio donde se toma en cuenta que la energia
degradada por “friccion” (englobando en este término a los efectos disipativos viscosos) se disipa en forma
de calor, o sea:

owf=o0qg1=du+P dv ® du=odwi—Pdv
Reemplazando du en la expresion del Primer Principio tenemos:
de’ de?
+du+d(Pv)=0® +ow;  Pdv4PdvivdP =0 ®

20 20

de?

®
2

+VvdP +ow; =0

Recordemos que:
V=Gv® dy’ :d(Gv)ZzGZ d (/2 ):262 dv
Pero ademas:

GZ 2
ows = f —VdL (de la ecuacion de Darcy)
2 gc De
2 2 2 2
avip+ Y L GV g0 (13-29)

249 2 g. D.
Pero:

vdP = d(Pv) Pdv = d(Pv) py
v
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2 2 2 2
48 Y qpy) v X SV g0
2 Jc \' 2 Oc De
De la ecuacion (13-25) tenemos:
d(Pv)= P gz v o
79
. y 1 2 dv
2 2 2
®C Vv G +t %V da p®-o
9 79 29 D. y 18 vi dv. y 1G v; dv
Reemplazando Pv de la ecuacién (13-25") en la anterior queda:
G* GV’ dv 22 22
g vdv 7 1(;Gvd + f g dL Py y + =0
c y c c e 14 4
— ‘G—+(y Dals+l D— —2 29
B Vv \
Multipli_cand|o por: 219; (y re&?yypfmdo +(y 1)+ o +dL =0
2dv |29, PV, ]dv dv y f dL =0
Vv, Lzygc 1Va 0 i ||
Integrando eh’tmy (a umi ndo dwe es \(;on tﬁn(tye) er*lre OyL:—
5 Y2 dv [2ngP1v1 2| “dv v2 dv+yf -
v V 29 v Jle]_\‘ vi V De 0
Resolwend?Ja]%nxelg}ca 5( ) | —ml(—”
1" iy ¢
2In , ‘] 2 | "TL=0
Vq 2 0 G J{ 2 Vi De
De donde: | mw ||
L 4V|]|\|M1 JE_[ 1V1 j y{ﬂl LVZ \2
= 22 2 | +
De |{ 2 2y
Reemplazanda de Ja ecuacig - ? en la anterior:

fLoL L 2 11 y 11w )2

7—'—2 2 2 -30)
D, |+2£ | \/_ (13-30

Retomando el nimero de Mach por un momento y recordando que de la ecuacién (13-27):

Gv N Oc RT
Nup = _— G= yv = constante
=N

Nw: y0c RTy ) Nve 70c RT, Ty T,

= N =N

v, v, ® Nm RT, M2 RT, ®
— P, P,
T \2p

et :_@rqé l Ny S —— ) R — (13-31)
Por otra parte, de la definicion de sz:lsa velocidad:
G )-v¢= v ViV, Ve constante

Vv

= VYV



RTT P
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Tz P1
=N . RT 13-32
4% ML +f O 1 T1 P2 ( )

13.5.3.4 Desarrollo

Apoyandonos en los fundamentos expuestos vamos a abordar el calculo de la longitud critica de un conduc-
to asi como las condiciones criticas que ocurren en flujo estrangulado. Sea esa longitud L. El siguiente cro-
quis muestra el problema.

PL T L
1 1 1 5 P T

—_— —_—
Nwm1 N2

% Pi_1® Ny, = |; % Py
P 2)

T
De la ecuacion (13-31): Ny, ~ N'V”HT

De la ecuacién (13-26):

PVo - ~®_ =" ® NM1=|{;/ =
P,

“Tv,
y también:
N Tvivi PV
TTTV, TPV,

2
T
ANy 2 _ 2 TVL] (13-33)

(13-34)

\_ 2

Reemplazando Nwi> de la ecuacion anterior en la ecuacion (13-28) y denominando Y a ( 4 V—l
2

<

por razones

de comodidad y economia en la notacion tenemos la (13-28) escrita de la siguiente forma:

s
MIJ

)
P2V, =1+7 1NM12 ®E=£fi+ V_lez —
P, 2 P, V2 |r 2 |D 4\/1]

A

RodThe AT e 12

JT+y 1P2YY 1_JT+y 1F>2(Y 1)

En consecuencia:

P 1 F
'P'}l ’ (Y ) =T ® = —_‘/I-; (13-35)
1 1+—(1 Y)

De modo analogo, reemplazando Nwz” de la ecuacion (13-34) en la ecuacion (13-30) es:

y 1P2

fLo1l 2 L1 1y1V22H1 Vlv L
'ITEZTV‘DN_AMH lJb\? V_12W|)+_2y_mi(v—1}| = yz + 2y J(1 Y)+J%|ny_
{ P
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Py

Pz)’\/V
fL
P, D. Al ) 15 O+ 1y

— = Y —

P, 1Y 2 21 Y)

y 1 y+1
1Y 1 Y)+'—InYy ®
@) g v

de ello se deduce:

p, fL
5.7V (1) 1y

1Y 2 2(1Y)

También de la ecuacion (13-35):
[

P 1+ 3’2—1(1 Y)

Igualando con la anterior tenemos:

1 JY

T & TS 1+J’2—1(1 Y)

De Y _\/7

1Y 2 2(1Y)
4 1 ~ Y
L 1 21 Y)
D. y 1 y+1InY 2
1Y 22 1Y
Reordenando obtenemos:
1+ 3’2—1(1 Y)
Y = T (13-36)

Dey yl y+l|nY
1Y 22 1Y

Esta ecuacion se puede resolver numéricamente mediante métodos conocidos obteniendo Y que se usa en
la ecuacién (13-35) para calcular la relacion de presiones, resultando de inmediato de la ecuacién (13-26):
T, B 1
T, Py
Sin embargo, esto tiene la limitacion de requerir el conocimiento previo del valor de L. Puede no ser asi en
ciertos casos y puede en cambio conocerse o fijarse P2 pero entonces no se puede usar la ecuacion (13-36)
ya que los métodos de resolucién numérica divergen porque el factor de la derecha de la ultima ecuacién
presenta un cero que singulariza la funciéon cuando aparece como divisor lo que se hace muy dificil de ma-
nejar. Intentando buscar una solucién a este problema, continuamos el desarrollo.

Despejando Nwmi” de la ecuacion (13-30) tenemos:

1

(13-26")

Ny = 13-37
M1 AR ( )
y 7 InY
D. 2 y 1
1Y 2

Por otro lado, de la (13-28):
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PRy
2 P]_
Ny = (13-38)
(1)

Igualando ambas y reordenando:

e

. -0 (13-39)

fLy 7+lny 7 Ly g

DX 2 y 1 2

1Y 2

Esta ecuacion es de la forma: f(Y) — g(Y) = 0. El algoritmo modificado de aproximaciones sucesivas a em-

plear es el siguiente:
Y":Y'+f—(Y—)—Kg-(D conKde2a5

Esta metodologia permite obtener facil y rapidamente la solucién Y.

Ejemplo 13.7 Calculo de la pérdida de carga de un flujo adiabatico compresible con friccion.
En un conducto circular de didmetro uniforme de 2 pulgadas y 20 pies de longitud ingresa aire a temperatu-
ra t1 = 300 °F. La presion de salida es P2 = 1 ata.
Estimamos el factor de “friccion” f = 0.02. Calcular:

1) Larelacion limite de presiones.

2) La presién méaxima de entrada que no cause estrangulacion.

3) Lavelocidad masica maxima.

4) El ndmero de Mach de entrada maximo Nwmi.

5) Lavelocidad lineal 1a la salida con un 50% de la caida méxima admisible de presion.

6) La velocidad masica, Nm1 y Nm2 en las mismas condiciones que 5.
Solucién

1) De la ecuacion (13-36):

1+u(1 Y)
Y = 2
T fL
Y
D 7y 1 y+11InY
1Y 2 2 1Y
Puesto que:
fLO0.02- 20 Y 1 y+]_
—_— =24 =1.4 tenemos — =02y —=12
D, y Y 2 2
12
1+ 0.2(1 Y)
Por lo tanto: Y = ® Y =0.1816266
336 1.2-1InY
1Y

De la ecuacion (13-35):

N

Po_ VY 0.36623356
Aol (1Y)
2
P>
2) P, =——=40.14 psia
0.366

3) De la ecuacion (13-26":
T P, 1
2 -2 __ =0.8593467 ® T2=653.1°R.
Tl Pl ‘\/Y_

Introduccion a la Termodinamica — Jorge A. Rodriguez



Flujo de fluidos 573

10.7315%'%@% e " e
vy = P, = 29 T . =7 0 ® V, :W=16.44L_b
msm
14-32.2-1542 - 653

RT \/
OV g W9RT: 29 _75.969 "

\’V 9c RT, V2 16.44 pie” seg

4) De la ecuacion (13-31):

NM2 =

Wl\ % P,
Nwi = Nvef —|  — =0.395069
{T,) P,
o0, también de la ecuacién (13-27):
Gvy

Ny = = 0.395068

-\’V gc RTy

5) Llamamos P1' a la presion a la entrada con el 50% de la caida maxima de presion. Entonces:

., 4014 147 P, 147
P'= ———— 414.7 = 27.42 psia ® —= = —— = 0.536124
2 P 27.42

1
Resolviendo la ecuacion (13-39) obtenemos:

Y =0.325978.
De la ecuacion (13-37) o de la (13-38) obtenemos: Nm1 = 0.384029.
De la ecuacién (13-26"):

L Pk 1 _si365R
T, P WY

De la ecuacion (13-31):

T, P -322-1542 - i
“ :NMlJm_g_l:\/m 32.2-1542 - 760 0.939012 _ . o, Pies

T Py 290.536124 seg
7.84 L
6 6= - 9978 457094 50532
v, RT, 1  10.731- 760 pie” seg

P; Y  29-27.419
De la ecuacion (13-31):

le\ }é P
Nwi = Nme —‘ — =0.694

iT2) P

13.6 Flujo de fluidos compresibles a través de toberas

Se analiza con apoyo de la ecuacion de energia mecanica con rozamiento.

de’

VP + = + Gz w489 -0 (13-40)

gc G

En un gas el término de energia potencial es despreciable. Si ademas suponemos flujo adiabatico dq = 0.
Para disefios adecuados se consigue que el trabajo de “friccion” sea también despreciable. Por lo tanto:
d¢’ 22 i
jo—= pP®Yw U =20y vdP =29 v, P,) (13-41)
249c P2
La hipétesis de flujo adiabético es sélida y se apoya en el hecho de que el recorrido de una tobera general-
mente es tan corto que no permite el flujo de energia. A menudo la velocidad en la entrada es muy pequefa
comparada con la velocidad en la garganta, por lo que se puede despreciar resultando:

1% = /é g. VAP (13-41)

Alternativamente, analizando el flujo isentrépico de gases a partir del Primer Principio de la Termodindmica
para sistemas abiertos es:
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+vdP= AHS®%:J29C (H1 HZ}M/l 2 (13-42)
Por
Cp CpyRl Rl
9’“;" py_ ®yCp —=Cp® Cp :y_ (13-43)
PM (y 1)
part Cp —
e sa
f8gmas: 1y H; =bp<1 I )= Lp[L | ‘\| (13-44)
0 7))
0s q
ue:
— ==
C .

v 52‘ ( - H PM

—p =
M

L ]
279cR2T1‘1 PzPV U
+
Pero 3@[1 &id la e\P_umon ‘adlabatlca sabemos que:
J

T2 P \ (13-45)
T {P)

I y 1
y ademag; \

Ti (Ve
de donde, combinando (13-42), (13-43), (13-44) y (13-45) resulta:

y1

7 = [ ? (13-46)

Ry
|

Es importante notar que si el gas se expande en el vacio es P2 = 0 de donde resulta que la velocidad maxi-
ma en la garganta de la tobera es:

2 Y gc R Tl 2
13-47
PM (y 1) +U ( )

De esto se deduce que la velocidad méxima que puede alcanzar un gas en la garganta de la tobera es sélo
funcién de su temperatura de entrada y de Cp y su peso molecular, es decir, del tipo de gas. Puesto que la
velocidad maxima es inversamente proporcional al peso molecular del gas, es evidente que los gases mas
livianos alcanzan velocidades mayores que los mas pesados. Es interesante observar que si comparamos
la ecuacion (13-47) con la ecuacion (13-12) se deduce que para una relacion de presiones muy pequefia (0
lo que es lo mismo, cuando P2 es mucho mayor que P1) la velocidad es superior a la s6nica. Esto se deduce
de'las curvas de Fanno y de Rayleigh, pero conviene confirmarlo en forma analitica.

Para deducir la forma de una tobera imaginemos que recibe gas de un recipiente grande a una presion ele-
vada y uniforme P1 y lo entrega a otro recipiente a baja presion P2. A la entrada la velocidad de flujo es des-
preciable o muy pequefia porque el gas en el recipiente grande esta estancado. A medida que ocurre la ex-
pansién v la velocidad aumenta_es obvio que la seccién de la tobera se debe reducir, 0 sea debe ser con-
vergente como un embudo. Pero a medida que la expansion prosigue, pequefias disminuciones de presién
producen incrementos relativamente grandes de volumen por lo que se necesita un area transversal cre-
ciente 0 sea una seccioén divergente, y entre ambas esta la garganta. Esta tobera fue ideada por De Laval
para su turbina de vapor y la practica ha demostrado que no existe otro disefio mejor.

(f/éméx =

13.6.1 Velocidad critica y relacién critica de presiones en toberas
En la ecuacion (13-46), y considerando la ecuacion de la evolucion adiabatica (13-45):




