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TAREA TECNICA

1.

Realizar una busqueda bibliografica acerca de los sistemas de condensacion para
plantas de potencia en el mundo.

Calcular los parametros principales del sistema ACC a partir del uso del método
de la LMTD.

Confeccionar el disefio conceptual del sistema, incluyendo la seleccion de los
equipos y materiales tecnologicos requeridos, y sus capacidades y caracteristicas.

Realizar un analisis de costo del equipo disefiado.



RESUMEN

En el presente trabajo se realiza el disefio de un sistema de condensacion utilizando
condensadores enfriados por aire (ACC) para plantas de potencia de 20 MW en Cuba, a
partir del método de la Diferencia de Temperatura Media Logaritmica, teniendo en
cuenta el uso de la correlacion de Zhukauskas (1972) para el flujo externo y la
correlacion de Chato (1960) para el flujo interno. Para ello, se investigd acerca de la
novedad de estos equipos en el ambito internacional. Se tuvo en cuenta para el disefio,
la temperatura media anual del aire durante el afio 2017 obteniéndose un area total de
transferencia de calor de 15 541 [m?], un coeficiente global de transferencia de calor de
31,39 [W/m?-K] y una temperatura de salida del aire igual a 47,41 [°C]. Se realiza un
analisis para los dias mas extremos, obteniéndose para el dia mas frio, que el equipo es
capaz de vencer la potencia requerida, en cambio, para el dia mas calido, este no es
capaz de vencer dicha potencia, por lo que se opt6 por variar la velocidad del aire y el
flujo mésico del mismo para vencer la potencia requerida. El principal resultado de este
trabajo es el disefio del ACC, el cual se propone esté compuesto por seis ventiladores
capaces de mover cada uno un flujo de 432 000 m3/h y posea dimensiones de 8 x 9,6 m.
El disefio del ACC se realiz6 teniendo en cuenta que el costo de instalacién de este
aerocondensador sobrepasa en 1 613 196 USD el valor del mantenimiento de las torres
evaporativas hiumedas, el costo de mantenimiento del ACC equivale 3,43 % del costo de

las torres evaporativas y consume 1 296 kW, equivalente a 1 447 502 USD/afo.



ABSTRACT

In the present work, the design of a condensation system using air-cooled condensers
(ACC) for 20 MW power plants in Cuba is made, based on the Logarithmic Mean
Temperature Difference method, taking into account the use of the correlation of
Zhukauskas (1972) for the external flow and the correlation of Chato (1960) for the
internal flow. For this, it was investigated about the novelty of this equipment in the
international scope. The mean annual air temperature during 2017 was taken into
account for the design, obtaining a total heat transfer area of 15 541 [m?], an overall heat
transfer coefficient of 31,39 [W/ (m?2-K)] and an air outlet temperature equal to 47,41 [°C].
An analysis is made for the most extreme days, obtaining for the coldest day, that the
team is able to overcome the power required, however, for the warmest day, it is not able
to overcome this power, so it is chose to vary the speed of the air and the mass flow of
the same to overcome the required power. The main result of this work is the ACC
design, which is composed of six fans capable of moving each a flow of 432 000 m?%h
and has dimensions of 8 x 9,6 m. The design of the ACC was made taking into account
that the installation cost of this air condenser exceeds in 1 613 196 USD the maintenance
value of the wet evaporative towers, the maintenance cost of the ACC equals 3,43% of
the cost of the evaporative towers and consumes 1 296 kW, equivalent to 1 447 502 USD

[ year.
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Introduccion

INTRODUCCION

El incremento de la demanda energética en el mundo ha orientado el disefio de centrales
eléctricas con instalaciones innovadoras, surgiendo en la actualidad numerosas
propuestas de proyectos de generacibn en localidades que anteriormente eran
descartadas por su limitacion de recursos de agua para el sistema de enfriamiento
(Arellano, 2011).

Muchas plantas se ven obligadas a cambiar las leyes ambientales y la presién publica,
para adaptar las instalaciones de generacion de energia existentes a sistemas de agua
de refrigeracién de circuito cerrado o incluso a opciones de refrigeracion en seco, en
lugar de continuar con agua de refrigeracion fluvial u oceanica. En las regiones aridas en
particular, simplemente no hay suficiente agua disponible para satisfacer
simultaneamente las necesidades de las plantas de energia y las personas. (Véase
POWER, enero de 2008, "Los suministros mas costosos y escasos dictan que las

plantas térmicas tengan menos sed") (Putman & Jaresch, 2012).

Tras evaluarse varios proyectos de ciclo a vapor en zonas que, debido a la escasez de
los recursos hidraulicos no se tenian en cuenta, es necesario incorporar sistemas de

enfriamiento secos en sustitucion de los tradicionales sistemas humedos.

El aerocondensador surge como la tecnologia de mayor auge en las plantas de
generacion de vapor, al sustituir el tradicional condensador de superficie y el sistema de
enfriamiento asociado al mismo con un solo equipo que cumple con el proceso de
condensacion y enfriamiento al mismo tiempo (Arellano, 2011). En los anexos lay 1b se
aprecian algunos de los diversos proyectos donde se usan aerocondensadores como

sistemas de condensacion.

En los ultimos afios, hay muchas mas razones para considerar el enfriamiento en seco
en general, y el condensador enfriado por aire (ACC) en particular, que solo la falta de
agua disponible. Por ejemplo, existen altos indicadores de que las aplicaciones de
enfriamiento en seco se estan convirtiendo en una opcion de disefio de central eléctrica
estandar. Incluso, las areas con abundantes recursos hidricos, como Inglaterra, Irlanda,

Bélgica, Luxemburgo y el norte de Italia (anexo 1c), estan adoptando la tecnologia. La

1
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mayor planta de ciclo combinado en Europa tiene una potencia de 1 200 MW vy utiliza un
condensador refrigerado por aire (Putman & Jaresch, 2012). También en América hay
varias de ellas con potencia similares, por ejemplo, en New México (Alamogordo), EUA.,
en Palo Seco, Estado de California, EUA, la Tucuman en Argentina, entre otras
(Arellano, 2011).

Por otro lado, las aplicaciones de enfriamiento en seco en los EE. UU., no se han
limitado a las regiones aridas, sino que también se han especificado para las plantas
ubicadas en las zonas oriental, septentrional y montafiosa, donde el agua suele ser mas
abundante (anexo 1d) (Putman & Jaresch, 2012).

En los trabajos de Bredell (2016) auspiciados por la California Federal Energy
Commission, se establecen los reglamentos para el empleo de ACC en plantas de
potencia en los EUA. Este reglamento flexibiliza la ubicacién de las CTE, no en funcion
de la fuente de abasto de agua, sino mas cerca de las fuentes de energia (carbon, crudo,

etc.).

En China, al igual que en otros lugares del mundo, ya no es necesario ubicar un sitio de
planta cerca de una fuente de agua si se selecciona ACC. El reglamento chino 20-
18/2016 establece estas pautas sobre la flexibilizacion en la instalacion de las CTE que
operen con ACC. En cambio, la ubicacion puede optimizarse con respecto a las lineas
de transmision y las lineas de distribucion de gas (para plantas de ciclo combinado) o las
lineas de ferrocarril (para plantas a carbon). En China, las plantas de combustibles
solidos generalmente se encuentran cerca de las minas de carboén, lo que explica el
reciente interés de ese pais en la refrigeracién por aire. Las autoridades de este pais,
estdn muy preocupadas por seguir haciendo hincapié en sus suministros de agua y han
adoptado el enfriamiento en seco para muchas de sus nuevas plantas de energia. De
hecho, China ha instalado condensadores enfriados por aire en mas de 35 000 MW de
su floreciente flota de nuevas plantas y ha dominado el mercado en instalaciones

durante los ultimos afios (Putman & Jaresch, 2012).

China es el pais lider en el mundo en el empleo de esta tecnologia, segun Xiaoze et al.

(2018) al cierre del 2017 existian en este pais mas de 200 plantas de potencia media
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(300 - 600 MW) que emplean esta tecnologia de condensacion, sustentado

fundamentalmente en la flexibilidad que brinda en la ubicacion de la CTE.

Segun Li et al. (2018), al cierre del primer trimestre del 2018 superaban los 75 000 MW
de potencia instalada que emplean fundamentalmente ACC.

La disminucion de disponibilidad de los recursos hidricos no es una cuestion ajena para
Cuba, por tanto, es necesario y urge realizar un uso racional y adecuado de los mismos.
Estudios recientes llevados a cabo por el Instituto Nacional de Recursos Hidraulicos
(INRH) confirman que desde el 2009 al 2016 el déficit de agua ha crecido en un 27,2 %,
teniéndose que la carencia del vital liquido ascendia al cierre del 2016 a 1 420 Mm?
(Sistema informativo de la TVC, 2017). Es vélido destacar que en Cuba se establecio la
ley 124/2017 que prohibe el empleo de cotas de agua superiores a los 20 I/s en zonas
declaradas con cotas hidrostaticas criticas.

Para lograr una disminucion del consumo de los recursos hidricos es de vital importancia

tener en cuenta los sistemas de enfriamiento que actualmente se estan empleando.

Una alternativa tecnoldgica a tener en cuenta para afrontar la situacién expuesta
anteriormente lo constituye la instalacion de aerocondensadores como sistemas de
enfriamiento en las posibles bioeléctricas a instalar en Cuba (ver anexo 2), puesto que
estos tienen el potencial de casi eliminar el uso del agua de la planta de energia, segun
criterios de los miembros de la CELAC, en el seno de la Reunion regional de expertos
CELAC, 25y 26 septiembre 2016 (CELAC, 2016).

Por tanto, el presente proyecto de investigacion persigue como:
Objetivo general

Disefiar un sistema de condensacion utilizando condensadores enfriados por aire (ACC)
para plantas de potencia de 20 MW en Cuba, a partir del método de la Temperatura
Media Logaritmica (LMTD).

Objetivos especificos

1. Valorar el estado del arte de los sistemas de condensacién para plantas de

generacion de energia en el mundo.



Introduccion

2. Calcular los parametros principales del sistema ACC a partir de la utilizacion del
método de la LMTD.
Confeccionar el disefio conceptual del sistema.
Realizar un andlisis de costo del equipo disefiado.

La estructura del trabajo de diploma responderd a los objetivos especificos de la

investigacion mediante tres capitulos organizados de la siguiente forma:

Capitulo 1: Este capitulo analiza de forma detallada las caracteristicas principales de los
ACC, ya sea, los tubos utilizados para este tipo de equipo, asi como los tipos de aletas
gue generalmente se usan para su construccion, también se realiza una revision de la
literatura para presentar el estado actual de la investigacién acerca de la transferencia de
calor. La revisién bibliografica esta comprendida en dos momentos, en un primer
momento, se centra en la transferencia de calor en tubos aleteados y en un segundo
momento, acerca de la condensacion en tubos inclinados. Por ultimo, se exponen las

pautas para el disefio de los ACC.

Capitulo 2: Este capitulo analiza los materiales obtenidos para este estudio. También
describe detalladamente el modelo analitico donde se utiliza la correlacion desarrollada
por Chato (1960) para los célculos de flujo interno y la correlacion desarrollada por
Zhukauskas (1972) se utiliza para el flujo externo, y se aplican las ecuaciones para

determinar el coeficiente global de transferencia de calor.

Capitulo 3: En este capitulo se obtienen los resultados y posteriormente se realizan un
analisis detallado de estos, donde se efectian variaciones para determinar el disefio

Optimo de este equipo.
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CAPITULO 1. Marco teérico referencial del disefio de un sistema de condensacion

utilizando condensadores enfriados por aire (ACC) para plantas de potencia
1.1Introduccién

En el desarrollo de toda investigacion cientifica resulta de vital importancia realizar un
profundo andlisis bibliografico sobre el tema a tratar, ya que esta constituye la base que
sustenta el proceso investigativo; ademas se hace indispensable para una mayor
comprensién realizar un estudio profundo de los referentes tedricos que en materia de

este tema han sido abordados por diferentes especialistas.

En este capitulo se pueden conocer las bases tedricas relacionadas con los sistemas de
enfriamiento para plantas de potencia, a partir de una revision bibliografica de materiales

con informacion actualizada acerca del tema en cuestion.

Para cumplir con la finalidad de este capitulo, se realiza una revision detallada de las
caracteristicas principales de los ACC, ya sea, los tubos utilizados para este tipo de
equipo, asi como los tipos de aletas que generalmente se usan para su construccion,
también se realiza una extensa revision de la literatura para presentar el estado actual de
la investigacion acerca de la transferencia de calor. La revision bibliografica esta
comprendida en dos momentos, en un primer momento, se centra en la transferencia de
calor en tubos aleteados y en un segundo momento, acerca de la condensacién en tubos
inclinados. Por ultimo, se exponen las pautas para el disefio de los ACC y la estructura
|6gica para el disefio.

1.2Sistemas de condensacion en plantas de generacion de vapor

El intercambio de calor es un proceso decisivo en la eficiencia del ciclo.
Aproximadamente el 90 % del calor extraido en un ciclo de potencia se hace a traves del
sistema de enfriamiento (Li & Priddy, 1985), un criterio similar es manejado en el trabajo
de Bustamante et al. (2016). El calor rechazado proveniente de la turbina de vapor, se

libera a la atmosfera a partir del sistema de enfriamiento, el cual, dependiendo de las
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condiciones ambientales, realiza este intercambio a partir de sistemas de circulacién de

agua o enfriamiento directo con el medio ambiente.

Existen diversos sistemas de enfriamiento, estos se clasifican cominmente en sistemas
de enfriamiento humedos y sistemas de enfriamiento secos, los cuales varian
extensamente en relacion a la cantidad de agua retirada del ambiente y cantidad de

agua consumida por el sistema (Black & Veatch, 2003).

Los sistemas humedos involucran la reposicion constante de agua, como lo son el
sistema de paso continuo y las torres de enfriamiento, mientras los sistemas secos no
requieren de reposicion constante de agua para su funcionamiento. Estos son el
aerocondensador, el aeroenfriador y las torres secas, estas Ultimas normalmente son
empleadas en centrales nucleares por sus altos costos de instalacion (Arellano, 2011)
(Butler & Grimes, 2014) (GEA Heat Exchangers;GEA Power Cooling Inc., 2012).

Los sistemas de enfriamiento se clasifican en dos grandes grupos, como se muestra en
la figura 1.1, dependiendo del requerimiento del uso de agua y la cantidad de equipos

gue requieran:

1. Segun el requerimiento de agua

e Sistemas humedos: Requieren reposicidon constante de agua, ya sea el caudal
completo requerido o la reposicién parcial del caudal manejado por el sistema de
enfriamiento.

e Sistemas secos: No requieren de la incorporacién de agua constante al sistema,
son equipos que realizan el intercambio calérico a partir del aire del ambiente.

2. Segun la cantidad de equipos

e Sistemas directos: Requieren Uunicamente del equipo principal para la
condensacion.

e Sistemas indirectos: Adicional al equipo de condensacion primario (condensador)
es requerido un sistema de enfriamiento adicional que permita extraer el

incremento de temperatura del fluido de enfriamiento.
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Requiere incorporacion

constante de agua para
su funcionamiento

- directo — PC
 — hamedo —
L indirecto - TE
Sistemas de
enfriamiento
directo ——-1 ACC

— S5eC0O

TS
indirecto
AE

No requiere incorporacion
constante de agua para su
funcionamiento

Figura 1. 1 Clasificacion del sistema de enfriamiento.
Fuente: Tomado de Li & Priddy, 1985.
1.2.1 Sistemas de condensacioén humedos

Comunmente empleado cuando la instalacion se encuentra cercana a una fuente de
suministro de agua, ya sean rios, mares o0 lagos, juega papel protagénico en su
seleccidén las condiciones del medio ambiente y las restricciones ambientales impuestas

en proteccion al ecosistema.
1.2.1.1 Sistema de condensacion humedo directo (PC)

El sistema de enfriamiento de paso continuo (figura 1.2), consiste en condensar el vapor
proveniente de la turbina de vapor con un condensador de superficie el cual realiza el
intercambio de calor con agua que toma de un cuerpo de agua y la retornan a este luego

de ser usada, por lo cual el agua no recircula por el sistema en ningdn momento.
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Estos sistemas utilizan grandes volumenes de agua la cual es descargada después de

ser empleada en el proceso de enfriamiento; por lo tanto, un abastecimiento de agua

abundante a una temperatura convenientemente baja es requerido al instalar este tipo de
sistema de enfriamiento (Li & Priddy, 1985).

Generador
Turbina

<

agua bomba
| bomb ? Condensador
agua fria oMP4 caliente de superficie

—— Flujo condensado
— Agua de enfriamiento
Mezcla liquido-vapor

Figura 1. 2 Sistema de enfriamiento de PC.
Fuente: Elaboracién propia a partir de los datos tomados de Li & Priddy, 1985.
1.2.1.2 Sistema de condensacion humedo indirecto (TE)

El enfriamiento del agua con torre humeda o evaporativa (figura 1.3), tiene su
fundamento en el fenomeno de evaporacion, el enfriamiento ocurre cuando el agua
caliente proveniente del condensador de superficie, es introducida en el domo de la torre
por medio de vertederos o por boquillas que pulverizan el agua, permitiendo una mayor
distribucion del agua caliente. Dicha agua cae a través de la torre poniéndose en

contacto directo con una corriente de aire que fluye, a una temperatura inferior a la
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temperatura del agua caliente; en esas condiciones, el agua se enfria por transferencia
de masa (evaporacion) y por transferencia de calor sensible y latente del agua al aire, lo
anterior origina que la temperatura del aire y su humedad aumenten y que la temperatura
del agua descienda; la temperatura limite de enfriamiento del agua es la temperatura de
bulbo hiumedo del aire a la entrada de la torre. Finalmente, el agua es vertida en

bandejas de donde se retornara al ciclo de circulacion de agua.

Este sistema requiere una incorporacion constante de agua al existir pérdida por
evaporacion, purga constante de los drenajes debido a las altas concentraciones de

sales e impurezas y pérdidas por arrastre del aire inducido en la torre (Li & Priddy, 1985).

Generador
Turbina

agua de
evaporacion

/. Condensador bomba
de superficie

agua de reposicion

Pl

bomba

—— Flujo condensado
agua fria — Agua de enfriamiento
Mezcla liquido-vapor

agua purga

Figura 1. 3 Sistema de enfriamiento con TE.
Fuente: Elaboracién propia a partir de los datos tomados de Li & Priddy, 1985.
1.2.2 Sistemas de condensacion secos

En todos los sistemas de enfriamiento seco, el fluido caliente fluye por unos delgados
tubos mientras se transfiere calor al aire externo en movimiento, bien sea por conduccion
0 conveccién. A diferencia de las torres de enfriamiento himedas, no hay evaporacién,

por lo tanto, no se requiere suministro constante de agua (Nagel & Wurtz, 2006).
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1221 Sistema de condensacion con AE

El sistema de enfriamiento con aeroenfriador (figura 1.4), es clasificado como un sistema
de enfriamiento indirecto el cual combina un equipo de enfriamiento tipo radiador con un
condensador de superficie. El sistema requiere de un condensador para condensar el
vapor muerto procedente de la salida de la turbina y de un equipo de enfriamiento
“aeroenfriador” que se encarga de realizar el intercambio caldrico del fluido de
enfriamiento empleado por el condensado con el medio ambiente. El enfriamiento ocurre
cuando el agua de enfriamiento caliente proveniente del condensador de superficie es
introducida en un radiador de tubos aleteados en el cual se realiza el intercambio
caldrico con el aire que lo atraviesa. El mismo cuenta con ventiladores de tiro forzado o
inducido que permite la circulacion del aire a través de los tubos aleteados que
componen el aeroenfriador (Nagel & Wurtz, 2006).

Generador
| |

Turbina
de vapor

agua caliente

&)

Condensador bomba
de superficie

|agua fria — Flujo condensado
— Agua de enfriamiento
Mezcla liquido-vapor

ﬁ' Aeroenfriador

/TN

Figura 1. 4 Sistema de enfriamiento con AE.

Fuente: Elaboracion propia a partir de los datos tomados de Li & Priddy, 1985.
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1222 Sistema de condensacién con TS

El sistema de enfriamiento con torre seca (figura 1.5), es clasificado como un sistema de
enfriamiento indirecto el cual combina una torre de refrigeracibn seca con un

condensador de vapor de superficie o de contacto directo.

Dicho sistema de enfriamiento es particularmente adecuado para las grandes centrales

de energia. Por lo cual es comunmente empleado en centrales de generacion nuclear.

El vapor de escape de la turbina se condensa en el condensador de superficie o de
chorro, el cual se emplea un circuito de agua de refrigeracion secundario para expulsar
el calor que proviene del agua de refrigeracion al aire ambiental a través de las baterias
de aletas de las torres de refrigeracion de tiro natural. El vapor condensado vuelve al
circuito de la caldera. Las baterias de refrigeracion estan horizontalmente inclinadas
dentro de la carcasa de la torre o verticalmente dispuestas en la circunferencia de la
torre (GEA Heat Exchangers;GEA Power Cooling Inc., 2012).

Torre de enfriamiento

Turbina de vapor seca

Generador

Condensador
de superficie

\

Tubo aleteado
bomba externamente

bomba

Figura 1. 5 Sistema de enfriamiento con TS.

Fuente: Power Magazine, a McGraw-Hill publication.
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1.2.2.3 Sistema de condensacion con ACC

El sistema de enfriamiento con aerocondensadores (figura 1.6), es clasificado como un
sistema de enfriamiento directo, su funcionamiento se basa en el intercambio de calor
entre el aire atmosférico y el vapor muerto procedente de la salida de la turbina. En él, el
vapor proveniente de la turbina se condensa y luego retorna al circuito de alimentacion
de la caldera. El aerocondensador comprende una coleccion de tubos aleteados
agrupados en modulos y montados en forma de “A” o “V” en soportes estructurales en

acero galvanizado (Nagel & Wurtz, 2006).

™~ Generador

Turbina de vapor

Aerocondensador

Tubo aleteado

externamente
bomba Tanque de
almacenamiento de
condensado

Figura 1. 6 Sistema de enfriamiento con ACC.
Fuente: Tomado de Power Magazine, a McGraw-Hill publication.
1.2.3 Resumen cualitativo de los sistemas de condensaciéon humedos y secos

En la tabla 1.1 se muestran de forma resumida, algunos de los parametros por el cual se
puede realizar una comparacion entre los diversos sistemas de enfriamiento

anteriormente expuestos.
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Tabla 1. 1 Comparacion cualitativa entre sistemas de enfriamiento.

enfriados por aire (ACC) para plantas de potencia

Sistema de Humedo Seco
nfriamiento PC TE TS ACC AE
Parametros
Localizacion respecto Muy Restringido | Flexible Flexible Flexible
a fuentes de agua restringido
Pérdida de agua - ++ () () ()
Reposicion de agua +++ + () () ()
Requerimiento +++ + () () ()
constante de agua
Descarga de agua X X O 0 0
contaminada
Recirculacion de aire 0 0 O X X
Emision de vapores 0 X 0 0 0
Emision de ruido () + - +++ +++
Impacto visual - - +++ +++ +++
Eficiencia del ciclo +++ +++ - - -
Tipo de condensador De De Superficie | Ninguno De
requerido superficie | superficie | o chorro superficie
Requerimiento de - + - +++ +++
energia auxiliar
Costo del equipo + + +++ +++ +++
Costo de operacion y ++ +++ - -+ -+
mantenimiento
Tiempo de vida <10 aflos | <10 afios | > 30 afios | > 30 afios | > 30 afos
Superficie de - + +++ +++ +++
construccion

Leyenda:

Fuente: Elaboracion propia.

(-) Bajo; (- +) Bajo Medio; (+) Medio; (+ +) Medio alto; (+++) Alto; () Ninguno(a); (x) Si; (0)

No.

Luego de observar lo expuesto en la tabla 1.1, se muestra en el anexo 4 la metodologia

para

correspondientes.

la seleccibn de

los sistemas de enfriamiento segun

los parametros

13




Marco tedrico referencial del disefio de un sistema de condensacion utilizando condensadores

enfriados por aire (ACC) para plantas de potencia

Actualmente son varias las razones para que sea de vital importancia la seleccion de un

sistema de enfriamiento seco con aerocondensador, segun lo planteado por Nagel &

Wurtz (2006); algunas de estas razones pueden ser:

Las regulaciones ambientales que impiden el incremento de temperatura en los
rios y mares como consecuencia de descargas de agua a temperaturas que
puedan afectar al ecosistema.

Escasez de fuentes cercanas de agua disponibles para la central de generacion.
En varios paises las leyes y normas ambientales son altamente impositivas en
referencia a la descarga de vapor de agua a la atmosfera, éste inconveniente
gueda completamente eliminado con los aerocondensadores.

Flexibilidad en la ubicacion de la central eléctrica, la planta ya no tiene que ser
situada cerca de una fuente de agua. La ubicacion puede ser optimizada en lo que
respecta a la red eléctrica, la red de distribuciébn de gas (centrales de ciclo
combinado), lugares donde el carbdén se encuentre disponible evitando los
excesivos costes de transporte (centrales térmicas de carbén) o, finalmente,
donde el costo de la tierra sea mas economico.

Incremento potencial de vida del sistema debido al mantenimiento reducido, al no
utilizarse productos quimicos para el tratamiento del agua. Se evitan los posibles
problemas causados por la aparicion de legionellal en los cuerpos de agua de
extraccion o por la incrustacion de solidos no deseados dentro de equipo.

Menor tiempo de entrega de permisos para la planta de energia. Actualmente los
paises poseen un mayor numero de requerimientos para aprobar la construccién
de plantas de generacion, dichos tramites se encuentran sujetos a procedimientos

administrativos muy estrictos. La flexibilidad en el sitio de ubicacion, la ausencia

! Bacteria Gram negativa con forma de bacilo. Viven en aguas estancadas con un amplio rango de temperatura. Su

crecimiento se ve favorecido por la presencia de materia organica. Requiere oxigeno para respirar y posee un flagelo

para desplazarse.
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de requerimientos de fuentes de agua cercanas, asi como la eliminacién de vapor

de agua a la atmosfera permite acelerar la obtencién de los requisitos
gubernamentales. Esta ventaja es importante cuando se desea comenzar la

construccion en el menor tiempo posible (Nagel & Wurtz, 2006).

1.2.4 Caracteristicas principales de los ACC

El aerocondensador esta comprendido por paneles de tubos aleteados agrupados juntos
en médulos y montados en un marco con configuracion en “A” o en “V” en una estructura

de soporte de acero.

Una primera clasificacion de los condensadores en funcién del sistema de impulsion de
aire, puede ser conveccion natural o forzada. En los condensadores de tiro forzado
(figura 1.7), los ventiladores se instalan debajo de los haces de tubos donde el aire esta
a la temperatura ambiente aparte de tener un menor consumo de energia para el mismo
flujo mésico de aire si el sistema es de tiro inducido (figura 1.8). Otra ventaja de los
aerocondensadores de tiro forzado es que las temperaturas que deben soportar las
palas del ventilador son menores que las del tiro inducido al estar estos debajo de los
tubos aleteados. Dentro de esta primera clasificacion de los aerocondensadores

podemos encontrar diversas configuraciones posibles (Kroger, 2004).

,‘
‘”’"’/".'f
NIl
p

Figura 1. 7 Aerocondensador de conveccién forzada.

Fuente: Tomado de Krdger, 2004.
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Figura 1. 8 Aerocondensador conveccion inducida.
Fuente: Tomado de Kroger, 2004.

En la conveccion forzada se disponen los ventiladores debajo de los haces de tubos e
impulsan aire hacia estos. En la conveccién inducida el aire es arrastrado desde arriba

por los ventiladores, obteniendo un flujo de aire menor que para el caso anterior.

Como la velocidad de salida del aire en los condensadores de conveccién inducida es
baja, entre 2,5y 3,5 m/s, el sistema es susceptible de formacién de penachos calientes,
los cuales forman islas de calor que son arrastradas por el viento circundante y reduce
drasticamente la eficiencia del ciclo. Es por esto que es necesaria la colocacion de vallas
gue impidan esta recirculacién. Estos equipos son menos susceptibles a las condiciones
atmosféricas. Los haces de tubos de conveccion forzada estdn mas expuestos a lluvia,
viento, etc. aparte de tener un flujo de aire menos uniforme que los sistemas de tiro

inducido, debido a estas condiciones ambientales.

Para condensadores de gran tamafo la superficie de tubos se inclina un cierto angulo,
unos 60° con respecto a la horizontal. Esta configuracion se denomina comunmente de
tipo “A” (figura 1.9) (Krdger, 2004).
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4| / intercambiador de calor

(
3 ventilador

soporte de ventilador
y cercado protector

Figura 1. 9 Aerocondensador configuracion en "A".
Fuente: Tomado de Krdger, 2004.
1.24.1 Principio de operacion de los ACC

Los aerocondensadores consisten en haces de tubos dispuestos horizontal u
oblicuamente encima del ventilador. El fluido caliente pasa por dentro de los tubos
mientras que el aire refrigerante fluye a través de los tubos aleteados. Se suele colocar

un muro que evita la recirculacion del aire caliente a los ventiladores.

Se emplea un proceso de condensacion en vacio, que permite llevar a cabo una
condensacion eficiente y confiable. En este proceso, el vapor es primeramente llevado
desde la turbina de vapor hasta el aerocondensador en donde entra en flujo paralelo a
los paneles de tubos aleteados por la parte superior. El vapor es parcialmente
condensado en los moédulos de flujo paralelo siendo el vapor restante guiado a través de
los cabezales inferiores en contraflujo a los paneles de tubos aleteados a un punto en

donde se completa la condensacion, como se muestra en la figura 1.10.

El condensado sale de los tubos a un colector y luego es recogido en un tanque de
condensado antes de ser bombeado al circuito convencional de alimentacion de la

caldera.
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Los aerocondensadores para plantas de potencia, operan bajo vacio. El aire y otros
fluidos no condensables estan presentes en el vapor debido a diversas fuentes,
incluyendo la falta de sistemas de filtrado en el &rea de la turbina de vapor. Estos fluidos
no condensables son evacuados en una seccion separada del aerocondensador llamada
“‘dephlegmator”. Este dispositivo se conecta a la bomba de vacio o a los eyectores de

aire con el fin de remover lo no condensable a la atmésfera (Nagel & Wurtz, 2006).

CONDENSADOR DE VAPOR PRINCIPAL DEPHLEGMATOR
(67% DEL AREA SUPERFICIAL) (33% DEL AREA SUPERFICIAL)

NO-CONDENSABLES
- JALEYECTOR) il
e AP
ﬂmi.

CABEZAL DE VAPOR PRINCIPAL

e

FLUJO DE
AIRE

VAPOR EXHAUSTO DE LA TURBINA

-
S

Y
VAPOR ¥ CONDENSADO

COLECTOR DE VAPOR

DRENAJE DE
TURBINA DE VAPOR CONDENSADO

p e s

VENTILADOR VENTILADOR VENTILADOR

-

Figura 1. 10 Principio de funcionamiento de un aerocondensador.
Fuente: Tomado de Krdger, 2004.

Cada fila de condensadores de marco en forma de “A” consta de un numero de celdas.
Una unica celda ACC tiene tubos con aletas dispuestos en paralelo a lo largo de las
paredes inclinadas de la unidad de marco en A. Los disefios actuales de células ACC
utilizan una sola fila de tubos con aletas, cada tubo consiste a su vez en un canal
rectangular de acero al carbono con aletas de aluminio (Kroger, 2012). El vapor entra en
la celda ACC a traves del conducto de vapor grande, se condensa a medida que fluye
por los tubos inclinados que forman las paredes del marco en forma de A, y luego se

recoge en una linea de condensado en el fondo. Una celda ACC tipica tiene una huella
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de 12 x 12 m, con tubos con aletas de 9 a 12 m de largo y un angulo de vértice de 60
grados (Krdger, 2012). Cada tubo con aletas tiene dimensiones aproximadas de 25 x
190 mm, con aletas de 25 mm de altura (Krdger, 2012). El aire es conducido a través de
los bancos de tubos y aletas por grandes ventiladores de flujo axial de aproximadamente
9 m de diametro (Kroger, 2012). Los condensadores de ACC se colocan generalmente
20-50 m sobre el nivel del suelo, y son encerrados por las paredes de viento para reducir
efecto local de la isla de calor que se convierte el ACC (Kroger, 2012).

1.2.5 Tubos de aleta alta

Los tubos con aletas se utilizan casi siempre en intercambiadores enfriados por aire para
compensar el bajo nivel del coeficiente de transferencia de calor del aire. Se usan aletas
radiales (anulares) dispuestas en un patron helicoidal a lo largo del tubo. La altura de la
aleta es significativamente mayor que la de los tubos de aleta baja utilizados en los
intercambiadores de carcasa y tubos. Por lo tanto, este tipo de tuberia se conoce como

tuberia de aleta alta. Hay varios tipos de tubos de aleta alta disponibles, que incluyen:
e Aletas integrales
e Bimetdlico
e Aleta con tension
e Aleta integrada

e Aleta soldada

La tuberia con aletas integrales (K-fin) se fabrica mediante la extrusion de las aletas del
tubo metdlico. Es generalmente hecho de cobre o aleaciones de aluminio que son
relativamente suaves y faciles de trabajar. Como las aletas son integral con el tubo de

raiz, el contacto térmico perfecto esta garantizado bajo cualquier condicién de operacion.

Los tubos bimetélicos (E-fin) consisten en un tubo interior, o forro, y un tubo exterior, o
manga. El tubo interno puede estar hecho de cualquier material de tuberia y tiene las
mismas dimensiones que la tuberia de los intercambiadores de calor estandar. El tubo

exterior esta integralmente aleteado y generalmente estd hecho de aleacion de aluminio.
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El grosor de la manga debajo y entre las aletas suele ser de 0,04 a 0,05 in (0,001016 a
0,00127 m). Como el contacto entre dos tubos no es perfecto, hay una resistencia de
contacto en la interfaz entre los tubos. A pesar de que esta resistencia es despreciable a
bajas temperaturas, puede llegar al 10-25% de la resistencia térmica total en
operaciones que implican altas temperaturas del fluido en el lado del tubo. Por lo tanto,
este tipo de tuberia no se recomienda para temperaturas del lado del tubo por encima de
600 °F (315,6 °C).

La tuberia con aletas con tension es ampliamente utilizada debido a su costo
relativamente bajo. Las aletas se forman enrollando una tira del material de la aleta
alrededor del tubo bajo tensién. La tira de metal puede ser cualquiera recta (borde-herida
o l-aleta) o doblada en la forma de L (L-footed o L-fin) como se muestra en la figura 1.13.
La ultima configuracién proporciona mas area de contacto entre la tira de aleta y la
superficie del tubo y también ayuda a proteger la pared del tubo de la corrosion de la
atmosfera. Mejor adhesion y corrosion la proteccion puede lograrse superponiendo los
"pies" de la L (aleta LL). La tira de metal es sometida a deformacion controlada bajo
tension para proporcionar un buen contacto entre la tira y la pared del tubo Los collares
en ambos extremos del tubo mantienen la tira de aleta en su lugar y mantienen la
tensién. Sin embargo, dado que las aletas se mantienen en su lugar Unicamente por la
tension en la banda de metal, se pueden aflojar por operacion a altas temperaturas o por
ciclos de temperatura. Por lo tanto, este tipo de tuberia se usa para servicios continuos
con temperaturas del lado del tubo por debajo de 400 °F (204,4 °C) (por debajo de 250
°F (121°C) en el caso de I-fin).

La tuberia de aleta empotrada (G-fin) esta hecha al enrollar una tira del metal de la aleta
en una ranura helicoidal maquinada en la superficie del tubo y luego asegurando la tira
en su lugar rellenando la ranura con el tubo metalico. Este tipo de tubo es mucho mas
robusto que el tubo con tension y es ampliamente utilizado por esta razén. Es aplicable
para temperaturas del lado del tubo de hasta 750 °F (398,9 °C) y en servicios que
involucran operacion ciclica. Como se muestra en la figura 1.13, la tuberia de aleta con

ranura en el hombro es un tipo de tubos con aletas incrustadas que combina las
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caracteristicas de los tubos en L y G. Para acomodar la ranura en la superficie, se usa
un grosor de pared adicional de 1 BWG para tubos con aletas incrustadas. Por lo tanto,

para los hidrocarburos liquidos, normalmente se usan 13 tubos BWG en lugar de 14
tubos BWG.

La tuberia de aleta soldada se realiza al enrollar primero un recorrido del material de la
aleta alrededor del tubo bajo tension. El metal de la aleta y el tubo se unen por soldadura
fuerte. Este enlace metalirgico minimiza la resistencia de contacto y permite el
funcionamiento en condiciones mas severas de lo que es posible con el tubo estandar
incrustado o tensado. Se admiten temperaturas del lado del tubo de hasta 1000 °F
(537,8°C) con aletas de cobre y hasta 1500 °F (815,6 °C) con aletas de acero inoxidable.

Ademas de aflojar las aletas, la corrosién en la base de estas, puede causar una
disminucién del rendimiento de un intercambiador de calor refrigerado por aire,
deteriorandose estas con el tiempo. Los tubos aleteados con tensidn son los mas
susceptibles a la corrosién ya que la humedad puede penetrar entre el material de la
aleta y la pared del tubo, incluso con aletas superpuestas (LL). La tuberia de aletas
incrustadas es menos susceptible a la corrosion de la raiz de la aleta, mientras que la

tuberia bimetalica es muy resistente a la corrosion (Serth, 2007).
Para intercambiador con aletas altas

La caracteristica comun de aletas de este tipo es que estas son construidas de aluminio
delgado, comunmente de 0.5 mm (0.02 in) de espesor y entre 12 y 25 mm (0.5 a 1 in) de
alto. El area de amplificacion con la densidad de la aleta usualmente entre 275 a 430
aletas/m (7 a 11 aletas/in) esta en el orden de 10 a 20. El aluminio normalmente se usa
como el material de la aleta debido a su alta conductibilidad térmica y el costo
relativamente bajo (Hewitt, 1998).
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Leyenda
1- aleta media 4- diametro de raiz de aleta
2- paso de aleta 5- diametro interior del tubo

3- didametro de punta de aleta ©- diametro externior del tubo

Figura 1. 11 Tubos con aletas altas: (a) aletas en L, (b) aletas en G, (c) aletas con surcos

en los hombros y (d) aletas en E (bimetalicas). I-fin es.
Fuente: Extraido de Serth, 2007.

El disefio del haz de tubo suele ser triangular con una separaciéon de 0,125 a 0,375
pulgadas (0,003175 a 0,009525) entre las puntas de las aletas. Creciente la holgura
reduce la caida de presion en el lado del aire, pero aumenta el tamafio del haz de tubos.
Los tubos estan dispuestos en haces rectangulares poco profundos con el nimero de
filas de tubos generalmente entre tres y seis. Se usa una pequeia cantidad de filas de

tubos para mantener baja la caida de presion en el lado del aire

La principal diferencia entre los disefios de ACC de diferentes proveedores se encuentra

en los detalles del intercambiador de calor y sus tubos con aletas. Basicamente existen
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dos tipos de intercambiadores de calor: de una hilera y de varias hileras. Hay muchos
argumentos con respecto a las ventajas de cada concepto. También hay tres formas de
tubo disponibles en el mercado: redondo, ovalado y plano. Los tubos ovalados y planos

son los mas sofisticados y funcionan mejor en casi todas las condiciones.

La forma de la aleta también varia entre proveedores. Algunos tipos de aletas son menos
susceptibles a las incrustaciones y son mecanicamente mas resistentes en condiciones
transitorias. Las aletas de mejor calidad tienen una fuerte unién al tubo desnudo, lo que

garantiza una vida util similar a la de las plantas de energia.

El ultimo factor de disefio importante es el material seleccionado para los tubos con
aletas. Las aletas de aluminio soldadas en tubos desnudos planos recubiertos con
aluminio, o paquetes de tubos con aletas galvanizadas ovaladas, son generalmente
reconocidas como las dos tecnologias mas confiables para uso en plantas de energia
(Serth, 2007).

1.3 Intercambiadores de calor

Se realiza una revision bibliografica que permite desarrollar el estado del arte de la
transferencia de calor. Dicha revisibn esta comprendida en dos momentos,
primeramente, se centra en la transferencia de calor en tubos aleteados vy

posteriormente, se hace referencia a la condensacion en tubos inclinados.
1.3.1 Transferencia de calor en tubos aleteados

Los coeficientes de transferencia de calor a través de haces de tubos con aletas
individuales en flujo cruzado fueron estudiados en detalle por Briggs & Young (1963). El
objetivo de su experimento fue proporcionar una correlacion para el coeficiente de
transferencia de calor en funcion del numero de filas de tubos. También se recopilaron
datos para determinar la pelicula de aire. Esta solo es valida para 2 000<Re <20 000 y
nameros de filas de tubos mayores de seis. El coeficiente de transferencia de calor se ve

afectado por el espesor de la aleta y el paso del tubo.

Luego Gray & Webb (1986) realizaron un estudio, mejorando la correlacién Briggs &
Young (1963), logrando asi que su correlacién con el numero de Nusselt para cruzar un
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haz de tubos funciona para cualquier cantidad de filas de tubos; teniendo en cuenta la

altura de la aleta, el grosor, el espaciado y el didmetro de la raiz, para obtener resultados

precisos.

El flujo transversal también fue estudiado por Gray & Webb (1986). Utilizaron técnicas de
regresion multiple para desarrollar una correlacion para el numero de Nusselt sobre un
haz de tubos con aletas de placa. Su correlacion solo se puede aplicar a haces de tubos
con cuatro o mas filas. Sin embargo, Gray & Webb (1986) también desarrollaron un

factor de multiplicacion para el efecto de fila, si el nUmero de filas es menor que cuatro.

Segun la investigacién de Gray & Webb (1986), la correlacion desarrollada por Briggs &
Young (1963) también puede aplicarse a tubos con aletas de placas si se supone que las

puntas de las aletas se tocan.

También se ha estudiado una correlacion del coeficiente de transferencia de calor de
flujo cruzado para haces de tubos con aletas para varios tipos de aletas. Hofman, et al.
(2007), estudiaron las geometrias de aletas en forma de U y en forma de U en aletas
cerradas y sélidas. El objetivo principal de su estudio fue investigar la diferencia entre la
transferencia de calor y la caida de presion en las aletas cerradas y soélidas, asi como el
efecto de diversas geometrias. Llegaron a la conclusion de que el aumento de la altura
de la aleta conduce a un menor coeficiente de transferencia de calor, mientras que no se

registraron diferencias sustanciales para los dos tipos de aletas.

Se comparte la idea de Briggs & Young (1963), en cuanto a la determinacion de una
correlacion para los coeficientes de transferencia de calor a través de haces de tubos
con aletas individuales en flujo cruzado, en funcién del nimero de filas de tubos; siendo
este el criterio mas completo, puesto que no posee limitantes en cuanto al numero de
filas de los haces de tubos, a diferencia de lo planteado por Gray & Webb (1986);

ademas se considera el mas adecuado a esta investigacion.
1.3.2 Condensacién en tubos inclinados

La condensaciéon en tubos inclinados se ha estudiado desde la década de 1960 cuando

Chato (1960), realizd su investigacion doctoral sobre esta tematica. Su investigacion
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demostré que el aumento de la inclinacién del flujo hacia abajo en tubos ligeramente
inclinados condujo a un coeficiente de transferencia de calor mayor. El estudio de Chato

se referencia con frecuencia y su correlacion es la principal correlacion en los célculos de

condensacion.

Shah (1979), consideré tubos con 15 grados de inclinacion con respecto a la horizontal y
por cuyo interior circulaba un fluido con carécter descendente, para desarrollar una
correlacion adimensional para predecir un coeficiente de transferencia de calor de dos
fases. La correlacion se desarrollé a partir de un total de 15 puntos experimentales para
el metanol y un total de 17 puntos experimentales para benceno, en orientaciones
horizontales, verticales e inclinadas a 15 grados con didmetros que van desde 7 y hasta
40 mm. Este coeficiente de transferencia de calor mostr6 buenos acuerdos para la

condensacion de la pelicula dentro de las tuberias en cualquier inclinacion.

Kim & No (1999), estudiaron la correlacion de Shah adin més, usandola para desarrollar
su propia correlacion para el coeficiente de transferencia de calor de dos fases para la
condensacion en un tubo vertical de mayor diametro. Utilizaron temperaturas de la pared
para desarrollar la correlacion para la condensacion de la pelicula anular turbulenta (Kim
& No, 1999). Para estas condiciones, el modelo de Kim & No se correlaciona mejor que
el modelo de Shah (1979).

Afos mas tardes, la condensacion en tubos inclinados fue estudiada por Wiirfel, et al.
(2003). Su estudio considerd principalmente la condensacién de vapores organicos. Se
desarroll6 una correlacion para el niumero de Nusselt del flujo en términos del angulo de
inclinacion. Se estudio el espesor de la pelicula y el coeficiente de friccién, asi como su
relacion con el flujo controlado por cizalla. Segun su estudio, el coeficiente de friccidbn no
debe descuidarse durante los experimentos en flujo de dos fases (Wiirfel, et al., 2003).
Hoy en dia, aun se estan realizando investigaciones sobre la condensacién en tubos

inclinados, ya que el fendbmeno sigue siendo un tema de interés.

Lips & Meyer (2011c), realizaron una extensa revision de la literatura acerca de la

condensacion en tubos inclinados y concluyeron que hay una falta de estudios
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experimentales para el sujeto. En su revisidon, no solo resaltaron la importancia de
comprender la relacion entre los angulos de inclinacion y los patrones de flujo, sino
también la relacion del angulo con la caida de presién y el coeficiente de transferencia de

calor del flujo de dos fases.

Lips & Meyer (2011c), afirmaron que se necesitaban méas estudios experimentales para
desarrollar una mejor comprension de este flujo, por lo que realizaron su propio estudio
de condensacion convectiva en un tubo liso inclinado, utilizando R134a como fluido de

trabajo.

Su estudio se centrd en dos partes; la relacion del Angulo de inclinacion con el patron de
flujo y el coeficiente de transferencia de calor (Lips & Meyer, 2011a), y la relacién del
angulo con las fracciones vacias y las caidas de presion (Lips & Meyer, 2011b). Desde la
primera parte de su estudio concluyeron que el patrén de flujo depende en gran medida
del angulo de inclinacion para flujos de baja masa y / o bajas calidades de vapor. Por
otro lado, los altos flujos de masa y las altas calidades de vapor dieron como resultado
un anular constante flujo independientemente del angulo de inclinacién. La segunda
parte de su estudio se centr6 en comparar sus resultados experimentales con las
correlaciones de la literatura disponible. La caida de presién en el flujo ascendente
vertical mostré un buen acuerdo con las correlaciones disponibles, mientras que ninguna

correlacién de la literatura predijo correctamente el flujo descendente.

Se encontraron resultados similares para la relacion de fraccion vacia. Mas tarde, el par
cre6 un modelo de flujo estratificado para la condensacién convectiva en un tubo
inclinado. Centraron el experimento en encontrar el angulo de inclinacién 6ptimo que
conduzca al coeficiente de transferencia de calor mas alto para el flujo estratificado. Su
experimento concluyé que la curvatura de la interfaz liquido-vapor es significativa para
predecir el coeficiente de transferencia de calor. También encontraron que el angulo de
inclinacion optimo para el flujo descendente es de 45° cuando se tiene en cuenta la

curvatura del liquido y el vapor (Lips & Meyer, 2012).
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Meyer se uni6 a Dirker y Adelaja para investigar la condensacion a diferentes
temperaturas de saturacion. Este estudio también us6 R134a como fluido de trabajo en
tubos inclinados lisos y mostré que el coeficiente de transferencia de calor disminuia al
aumentar la temperatura de saturacion en todos los angulos de inclinacion (Meyer, et al.,
2013). El rango del angulo de inclinacion de -90° a 90° también fue estudiado por
Akhavan-Behabadi, et al. (2007), cuando estudiaron la condensacién dentro de un tubo
de microcanales en los diversos angulos de inclinacion. Desarrollaron una correlacion
para el coeficiente de transferencia de calor dentro de un tubo de microcanal y
concluyeron que, la inclinacion afectaba fuertemente el coeficiente de transferencia de
calor. De acuerdo con su estudio, el &ngulo de inclinacion afecta altamente los flujos de

bajas calidades de vapor y bajas velocidades de masa.

La condensacion de la pelicula laminar se estudié en tubos con un diametro inferior a 5
mm por Wang & Du (1999). Su estudio tuvo como objetivo explorar los efectos de
diversas fuerzas en el proceso de condensacion. Se cre6 un modelo para evaluar la
importancia de estas fuerzas y concluyeron que el régimen de flujo no est4d formado por

fuerzas de gravedad en tubos de diametro pequefio.

Un estudio similar fue realizado por Wang, et al. 1998, donde se utilizaron tubos de
didmetro pequefio para realizar experimentos visuales en patrones de flujo de diversas
calidades de vapor R-11 en diferentes angulos de inclinacion. Llegaron a la conclusién
de que la fuerza gravitacional afecta significativamente los patrones de flujo en la
condensacion en el tubo. Ademas, desarrollaron correlaciones que predicen la ubicacién

de transicion del patrén de flujo.

Todos los autores hasta aqui estudiados, coinciden acerca del uso de la expresion de
Chato (1960) para la obtencion del coeficiente medio de transferencia de calor por
condensacion en el interior de tuberias horizontales.

Segun plantea Camaraza et al. (2017), la ecuacion de Chato posee como inconveniente
el hecho que en su generalizacion fueron empleados puntos experimentales de
diferentes fluidos, entre ellos el agua, aunque la gran mayoria de estos corresponden a

refrigerantes.
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Otro inconveniente de la expresion de Chato es que esta limitada por la velocidad del
agente de trabajo, siendo valida solamente para numeros de Reynolds menores de 3
500, evitando asi la operacion en la zona estratificada, con el consiguiente peligro de
estancamiento de condensado en el interior del tubo. Este inconveniente es eliminado
parcialmente en tuberias inclinadas, siempre que sean coincidentes las normales del
flujo y las fuerzas gravitacionales. La ecuacién de Chato considera que el vapor posee
una velocidad despreciable, por lo que no ejerce influencia en el calentamiento del
liquido estratificado en el fondo del tubo, y tampoco ejerce esfuerzo de arrastre sobre

este.

Camaraza et al. (2017), plantea que, Roshenow generaliz6 datos experimentales y cred
una correccion empirica nombrada en su honor, correccidbn empirica de Roshenow, la
cual permite afectar al calor latente para tener en cuenta el efecto del subenfriamiento
del vapor y el arrastre de este, y demostré que el empleo de su correccion en la ecuaciéon

de Nusselt permite un ligero incremento en la precision de los resultados obtenidos.

En la actualidad, se desarrollan modelos y métodos para resolver el inconveniente
existente en la ecuacion de Chato (1960); es por ello que, en 2017, Camaraza et. al.
(2017) plante6 un modelo para darle solucién al problema existente, este realizé una
combinacion de la relacion diferencial del perfil de velocidades en el interior de un tubo y
la solucion de la ecuacion diferencial de la distribucién de temperaturas, afectando los
resultados tedricos por la correlacion empirica de Roshenow, obteniendo que los valores
de transferencia de calor logrados a partir de su expresiéon con respecto a los datos
experimentales se redujeron, contrariamente a lo obtenido a partir del uso de la
expresion de Chato (1960).

1.3.3 Tubos elipticos

Chiou, et al. (1994), esperaban que los tubos elipticos proporcionaran coeficientes de
transferencia de calor mas elevados que los circulares debido a la diferente tension
superficial. Sin embargo, su estudio demostré que los efectos de la tension superficial

solo afectaron las caracteristicas hidrodinamicas del tubo y el coeficiente de
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transferencia de calor local. El efecto sobre el coeficiente de transferencia de calor

promedio fue casi insignificante.

A pesar de los hallazgos de Chiou, et al (1994); Hu & Chen (2005) estudiaron la
condensacion de pelicula turbulenta en tubos elipticos inclinados. Los principales
aspectos de su investigacion fueron el coeficiente de transferencia de calor y el grosor de
la pelicula de condensado local en los tubos elipticos. Su estudio concluy6 que los tubos
circulares se recomiendan para una condensacion convectiva forzada, mientras que los

tubos elipticos se recomiendan para la condensacion convectiva natural.

En este trabajo solo se considerara la condensacion convectiva en tubos circulares, ya
gue como se plante6 anteriormente, los tubos circulares se recomiendan para una
condensacion convectiva forzada; teniendo en cuenta la finalidad de esta investigacion y
el andlisis realizado sobre los aerocondensadores, los cuales son de tiro forzado, se

concluye utilizar este tipo de tubos.
1.3.4 Gases no condensables

Factores como la concentracién de gases no condensables causan una reduccion en la
transferencia de calor en los sistemas de condensacion. Caruso, et al. (2013) estudiaron
el efecto de los gases no condensables en el coeficiente de transferencia de calor local
durante la condensacion de vapor en tubos inclinados. Su estudio se realizd en un
amplio rango de concentracién de gases no condensables para evaluar la configuracién
Optima del sistema. Estos autores llegaron a la conclusién de que, con el aumento de
los nimeros de Reynolds de la mezcla de gases no condensables de vapor liquido, el
coeficiente de transferencia de calor local aumenta. La correlacion del coeficiente de
transferencia de calor de la condensacion de vapor de aire mixta parecio estar en buen

acuerdo con sus resultados experimentales.

Caruso & Vitale Di Maio (2013) aplicaron una analogia de transferencia de calor y masa
a la condensacion con la presencia de gases no condensables en tubos inclinados.
Desarrollaron una correlacion basada principalmente en niumeros adimensionales y la

compararon con modelos desarrollados previamente. Se encontré un acuerdo cuando su
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modelo fue verificado en comparacion con el modelo creado por Chato (1960). Estaba

claro que el modelo de Chato (1960) seguia siendo el mejor para la condensacion dentro

de los tubos.
1.4 Pautas de disefio

Disefiar un intercambiador de calor es una tarea que permite integrar conocimientos.
Familiarizarse con el manejo de normas técnicas internacionales, obtener habilidades de
salida del proceso de disefio que sistematiza las habilidades simples (comparar, definir,
identificar, clasificar) para interpretar y predecir su funcionamiento en condiciones

particulares de una nueva instalacion, reconstruccion o ampliacion.

La estructura l6gica para el proceso de disefio de un intercambiador de calor se muestra

en el anexo 5.

La etapa critica del proceso es la modificacion de los pardmetros de disefo;
dependiendo del disefio puede ser manual o utilizando un programa computacional. Si la
modificacién es manual dependera de la experiencia y conocimiento del proceso fisico
del disefiador para lograr una rapida convergencia de un disefio aceptable. Por otro lado,
si se utilizan programas computacionales, la convergencia dependera de la habilidad y

cuidado con que se modifique los parametros de disefio (Holman, 1999).
1.4.1 Distribucién del flujo de aire

Para obtener una distribucién uniforme del flujo de aire a través del haz de tubos, el area
del ventilador debe estar al menos 40% del area de la cara del haz de tubos como se
indic6é anteriormente. Ademas, para compartimiento de dos ventiladores, la relacion de la
longitud del tubo y el ancho del paquete, debe estar en el rango de 3 a 3.5 m. También

es deseable tener un minimo de cuatro filas de tubos.
1.4.2 Velocidad del aire

La velocidad del aire, basada en el area de la cara del haz de tubo y el aire en
condiciones estandar, generalmente esta entre 400 y 800 pies / min (1,83 y 3,96 m/s),

con un valor de 500-700 pies / min (2,43 y 3,35 m/s) que es tipico para las unidades con
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cuatro a seis filas de tubos. Un valor en este rango generalmente proporcionara un

equilibrio razonable entre la transferencia de calor del lado del aire y la caida de presion
(Serth, 2007).

1.4.3 Estandares de construccion

La mayoria de los intercambiadores de calor refrigerados por aire para aplicaciones
industriales, en refinerias de petrdleo y en otros lugares, se fabrican de acuerdo con API
Standard 661, APl Standard 661, Air-cooled Heat Exchangers for General Refinery
Services, publicado por The American Petroleum Institute (www.api.org). Similar a Los
estdndares TEMA para intercambiadores de carcasa y tubos, AP1661 proporcionan
especificaciones para el disefio, la fabricacion, y prueba de intercambiadores de calor
refrigerados por aire (Serth, 2007).

1.5 Conclusiones parciales

1. Una planta de energia que usa un condensador enfriado por aire para condensar
el vapor, es un sistema que soluciona el problema del uso extensivo de agua fria
en plantas de energia refrigeradas por agua. Ademas, elimina la nube de vapor
visible en las plantas de energia que estdn acopladas con una torre de
enfriamiento. Por tanto, el sistema de refrigeracion por aire es ambientalmente
seguro, se pueden colocar en cualquier lugar independientemente que existan o

no, fuentes disponibles de agua.

2. La revision de la literatura sobre las correlaciones disponibles para calcular los
coeficientes de transferencia de calor interno y externo del flujo del tubo, condujo
a la eleccion de dos correlaciones para representar el flujo del condensador
enfriado por aire: la expresion desarrollada por Chato (1960) para determinar el
coeficiente de transferencia de calor en la condensacion dentro de los tubos, y la
correlacion para un haz de tubos escalonados en flujo cruzado desarrollado por
Zhukauskas (1972).

3. En el disefio de una unidad ACC, la correlacion desarrollada por Zhukauskas

(1972) conducira a una representacion precisa del coeficiente de transferencia de
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calor en el exterior de los tubos, la cual es el que decide en el disefio de estos

equipos, esta correlacion es elaborada a partir de la planteada por Grimison
(2937).

4. El uso de la expresion desarrollada por Chato (1960), permitird mayor precision
respecto a la determinacion del flujo interno del vapor, teniendo en cuenta que

este considera que el vapor tiene una velocidad despreciable.
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CAPITULO 2. Materiales y métodos para el disefio
2.1lIntroduccién

En este capitulo se analizan los materiales que se emplearan para el disefio de un
aerocondensador. También se describe detalladamente el modelo analitico, donde se
utiliza la correlacion desarrollada por Chato (1960) para los calculos de flujo interno y la
correlacion desarrollada por Zhukauskas (1972) para el flujo externo, y se aplican las

ecuaciones para determinar el coeficiente global de transferencia de calor.

2.2Arreglo de tubos

Generalmente, el arreglo de los tubos suele ser triangular con una separaciéon de 0,125 a
0,375 pulgadas (0,003175 a 0,009525 m) entre las puntas de las aletas. Al aumentar el
espaciado entre aletas, se reduce la caida de presién en el lado del aire, pero aumenta
el tamafo del haz de tubos. Los tubos estan dispuestos en haces rectangulares poco
profundos con el numero de filas de tubos generalmente entre tres y seis. Se usa una
pequefia cantidad de filas de tubos para mantener baja la caida de presion en el lado del
aire, como se muestra en la figura 1.14, (Serth, 2007).

R1 R2 R3 R4

Vaire A7 — \ o o

Tintaire ) 3 . \ e
Szl - - /

Figura 2. 1 Arreglo triangular de tres filas de tubos.

Fuente: Elaboracion propia.
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2.3Método analitico para el disefio
La transferencia de calor en los aerocondensadores es calculada por el analisis de dos
flujos; el interno y el externo. El flujo interno representa las dos fases del fluido que

circula dentro de los tubos del aerocondensador. El flujo externo, sin embargo, es el flujo

de aire en flujo cruzado a través del arreglo de tubo escalonado.

Para realizar el disefio de un aerocondensador es necesario realizar un balance de

energia al mismo, de esta forma se obtiene el calor total a disipar por este.

I t sal, aire

M vapor M cond.
Vapol ——y Aerocondensador ———» Condensado
t ent., vap. tsal, vap

::3"'-»’::’ > 4+—— Ventilador
C - —

t :
. ent, aire
M jire I !

Aire
Figura 2. 2 Esquema del balance de masa del aerocondensador.
Fuente: Elaboracion propia.

Temperatura 4

C
[Cl tent,, vap. Usal, vap t ent, vap. = Ysal, vap
. o
AT = tga, aire - ! ent,aire
Usal, aire
U ent, aire
N
r
Superficie [m?)]

Figura 2. 3 Gréfica de temperatura del aerocondensador.

Fuente: Elaboracion propia.
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Teniendo en cuenta lo planteado por Adame (2015), de forma general, el calor entregado
por el aire es igual al calor retirado del fluido a condensar; la siguiente ecuacion plantea

lo anteriormente descrito:
Quire = Qagua (2.1)

Segun Cengel & Ghajar (2011), el calor que libera el flujo al condensador puede ser

determinado mediante el cambio de entalpias que sufre el fluido mediante la relacién:
Qagua = Mygpor * (hcond. - hf) (2.2)
Donde:

Myapor- FIUjO de vapor a la salida de la turbina en condiciones disefio, [kg/s].

h.ona.: Entalpia del agua condensada x=0, [kJ/kg].

hs . Entalpia del vapor a la salida de la turbina, [kJ/kg].

Incropera (1999), plantea que el calor que absorbe el aire del fluido, es determinado

mediante la relacién:

Quaire = Maire * Cp,.. * (Tsat,aire — Tent.aire) (2.3)
Donde:

mg;re. Flujo de aire, [kg/s].

Tsa1.aire: T€MPeETatura del aire a la salida del aerocondensador, [°C].

Tent.aire- T€Mperatura del aire a la entrada del aerocondensador, [°C].

C

Paire

: Calor especifico del aire a presion constante, [J/kg-K].

El calor transferido por el intercambiador de calor se relaciona con la configuracion del
mismo y las diferencias de temperatura de los fluidos que intervienen con el proceso,

mediante la siguiente ecuacién (Incropera, 1999):
Q=U-A-LMTD (2.4)
Donde:

U: Coeficiente global de transferencia de calor, [W/m?-K].
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A: Area total de transferencia de calor, [m?].
LMTD: Diferencia de Temperatura Media Logaritmica, [°C].

La LMTD se determina a partir de la siguiente expresion (Holman, 1999):

LMTD = &2 2T (2.5)
ln(ﬁ)

Donde AT, y AT, estan definidas por:

AT, = Tent.,vap. - Tent.,aire (2-6)

ATy = Tsat,cona. — Tsal.aire (2.7)

Donde:

Tent,vap.. T€Mperatura de entrada del vapor en las condiciones de disefio de la turbina,
[°C].

Tsa1,cona.: T€MpeEratura de salida del condensado, [°C].

Se estima la temperatura de salida del aire de la siguiente manera:

_ (Tent.,aire_Tent.,vap.)

Tsal.,aire = > (2.8)

El coeficiente global de transferencia de calor, U, es de esencial importancia calcularlo
para determinar la capacidad de enfriamiento de los aerocondensadores. Su calculo

depende de los coeficientes de transferencia de calor interno y externo.

Para desarrollar una correcta metodologia de célculo es necesario conocer algunas
ecuaciones, estas muestran algunas de las caracteristicas geométricas de los tubos que

se utilizan en el disefio; estas son:

Numero de aletas totales por tubo:

Nftyupo = NrL (2.9)
Donde L es la longitud del tubo y Ny es el nimero de aletas por unidad de longitud.

Diametro interior del tubo:
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D; =D, — 2e, (2.10)
Donde D, diametro exterior del tubo y e; es el espesor del tubo.
Area interior de un tubo:
A; = DL (2.11)
Area de una aleta:

De

Ar = (D, + 2hy)es + 2 [(hf + 1’7)2 - (7)2] (2.12)

Donde hf es la altura de la aleta y e, es el espesor de la aleta.
Area exterior de un tubo:
Ae = T[De(L - efotubo) + Afotubo (213)

Con el area exterior de un tubo y el area total externa de transferencia de calor, se

obtiene entonces, el nUmero total de tubos:

2.3.1 Flujo interno

El componente principal del flujo interno es el coeficiente de transferencia de calor de
dos fases. Para calcular la transferencia de calor en dos fases se usa la correlacion
desarrollada por Chato (1960).

En primer lugar, el area total de la seccion transversal se calcula para todas las entradas

de tubos donde entra el vapor:
2
Ac =N [m-2E (2.15)

Donde D; es el didmetro interior de los tubos, y N; es la cantidad total de tubos en el

sistema.

A continuacion, se calcula la tasa de flujo masico por area para cada tubo:

G, = mALf (2.16)
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Donde m, es la tasa total de flujo de masa de vapor que sale de la turbina de escape.
Luego, los respectivos numeros de Reynolds se pueden calcular para el vapor y el
liquido usando la siguiente ecuacion:

iG
R, = 2 2.17)
23}

Donde D; es el diametro interno del tubo y u es la viscosidad dindmica del liquido o

vapor.

Tomando el criterio de Chato (1960), el coeficiente de transferencia de calor de dos
fases se calcula utilizando la ecuacion desarrollada, la cual se manifiesta en la siguiente

expresion:

/4

. p1(p1-pr)gkiPhsg "
R (2.18)

Donde T, es la temperatura de saturacion de la pelicula liquida, T,, es la temperatura de
la pared del tubo, k; es la conductividad térmica del liquido, y g es la aceleracion de la

gravedad.

Finalmente, como se trata de una superficie inclinada con respecto a la horizontal, el
efecto neto sobre el andlisis anterior es sustituir la fuerza gravitacional por su

componente paralela a la superficie de transferencia de calor, quedando, en definitiva:

1/4

Moo = 0555 pi(p1—pv)g sin(O)k;>hyg
TP — %%

wDi(Ty=Ty) (2.19)

Vale destacar que esta sustitucion es admitida cuando el flujo se encuentra en régimen

laminar, para valores de 2 800 < R. (Holman, 1999)
2.3.2 Flujo externo

Las filas de los tubos de un banco estan escalonadas o alineadas en la direccion de la
velocidad del fluido. La configuracion se caracteriza por el diametro del tubo, por la
separacion transversal y la separacion longitudinal medidas entre los centros de los

tubos. Las condiciones del flujo dentro del banco estan dominadas por los efectos de
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separacion de la capa limite y por las interacciones de estelas, que a su vez influyen en

la transferencia de calor por conveccion.

Segun los estudios de Zhukauskas (1972), el flujo alrededor de los tubos en la primera
linea de un banco corresponde al de un cilindro dnico (aislado) en flujo cruzado. Sin
embargo, para las lineas siguientes, el flujo depende en gran parte del arreglo del banco
de tubos. Los tubos alineados mas alla de la primera linea estdn en las estelas
turbulentas de los tubos de contracorriente, y para valores moderados S. los coeficientes
de conveccion asociados con las lineas corrientes abajo aumentan por la turbulencia del
flujo. En otras palabras, a partir de la tercera fila de tubos este coeficiente toma un valor

aproximadamente constante.

El nimero de Nusselt presenta diferentes correlaciones en funcion de la configuracion de
los tubos, el nimero de filas de los haces de tubos y los nimeros adimensionales de
Reynolds y Prandtl para el aire.

En general, para un flujo de aire a través de haces de tubos compuestos de 20 o mas
lineas (N, = 20), Zhukauskas (1972), citado en Incropera (1999), obtuvo una correlacion
de la forma:

\1/4
N, = C,Rep™Pry;, >3 (L) (2.20)

Prg

Donde N, es el numero de Nusselt, Re,, es el numero de Reynolds en el interior de los
tubos y Pr,;,. €s el nimero de Prandtl para el aire y Pr; es el nimero de Prandtl para la

temperatura del aire en la superficie del tubo.

También, C; y m son constantes que dependen de la configuracion de los tubos y su

disposicion geométrica (ver anexo 5), estos valores se muestran en la siguiente tabla:
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Tabla 2. 1 Constantes C1y m para el flujo de aire sobre un banco de tubos de 20 o méas

lineas.

Configuracion Rep,max Ci1 m
Alineado 10 — 107 0,80 0,40
Escalonado 10 — 107 0,90 0,40
Alineado 102 -10°3 Se aproxima como un cilindro Unico
Escalonado 10%2-10°3 (aislado)
Alineado (ST/SL) > 0,72 103 -2 x 10° 0,27 0,63
Escalonado (ST/SL) < 2 10% -2 x 105 0,35(ST/SL)Y5 0,60
Escalonado (ST/SL) > 2 10° -2 x 10° 0,40 0,60
Alineado 2x10°-2x 108 0,021 0,84
Escalonado 2x10°-2x 108 0,022 0,84

aPara (ST/SL) > 0,7, la transferencia de calor es ineficiente y los tubos alineados no

se deben usar.

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.

Asumiendo el criterio de Incropera (1996), todas las propiedades que aparecen en la

ecuacion anterior, estan evaluadas a la temperatura de pelicula. Si (N, < 20), se aplica

un factor de correccion tal que:

Nu(Nleo) = CzNu(NLzm)

(2.21)

Donde C, también depende de la configuracion de los tubos y su disposicion geométrica

(ver anexo 6), esta dada en la tabla que a continuacion se muestra:

Tabla 2. 2 Factor de correlacion Cz para N, < 20 y Rep> 10°

N; 1 2 3 4 5 7 10 13 19
Alineado 0,70 0,80 0,86 0,90 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99
Escalonado | 0,64 0,76 0,84 0,89 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.

Para calcular el nimero de Reynolds en el exterior de los tubos, primero es necesario

conocer la velocidad del aire.
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A continuacion, se calcula el Reynolds en el exterior de los tubos:

ReD — PaireVmax.De (222)

Uaire

Donde p,ir. €S la densidad del aire y u,. €S la viscosidad del aire, las cuales son

propiedades del mismo; V.« Representa la velocidad maxima de circulacion del aire.

La velocidad del aire se obtiene de dividir el caudal de aire entre la seccién de paso de

aire:

Vaire = Taire (2.23)

Saire
Donde Q.. €s el caudal de aire y S,;,-. corresponde con la seccion de paso del aire.

Como no se dispone del niumero total de tubos, es necesario recurrir a la literatura,

obteniéndose que la velocidad del aire debe encontrarse en un rango de 2 y 4 m/s.

La velocidad maxima se determina, a partir de la comparacién entre dos valores de

velocidad, obtenido a partir de las siguientes expresiones:

St

Vi = 365y Vaire (2.24)
_ _ St _
VZ - (ST_De) Valre (2'25)

En el caso, donde V; > V,, entonces:
Viax = V1
En el caso, donde V; < V,, entonces:
Vinax = V2

Las constantes C;, C, Yy m se obtienen de las tablas 2.1 y 2.2 en funcién de la

configuracion de los tubos y de los parametros S;/De Y St/De.

Donde S;,S, ySp son los espaciados transversal, longitudinal y diagonal

respectivamente.
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Atendiendo a la configuracion mostrada en la figura 2.1, tenemos una estructura

escalonada formando triangulos equilateros.

Los parametros S, /D, , Sr/D.y Sp se calculan con las siguientes ecuaciones:

Sy =D, + 2hy + 5 (2.26)

S, = Sy cos (g) (2.27)
527172

Sp = [SLZ + () ] (2.28)

Donde S; es la separacion entre puntas de aletas, la cual se encuentra en el rango de
0,125 a 0,375 pulgadas (0,003175 a 0,009525 m) (Adame, 2015).

La ecuacion 2.30 muestra la definicion de las variables dadas por Briggs & Young
(1963), con respecto a la correlacion:

_ hoDe
N, =

(2.29)

kaire
Donde k,;,. €s la conductividad térmica del aire dado en [W/ (m-K)].

Tomando como referencia la ecuacion anterior, se plantea que el coeficiente de

transferencia de calor por conveccion en el exterior de los tubos se obtiene de despejar

h, en dicha ecuacion.

2.3.3 Coeficiente global de transferencia de calor

Segun plantea Incropera (1999), el coeficiente global de transferencia de calor se calcula
utilizando los coeficientes de transferencia de calor internos y externos, asi como la
eficiencia de la aleta. Como no hay aletas en el lado caliente, se supone que la eficiencia
de la aleta lateral caliente es 1. La ecuacién para el coeficiente global de transferencia de

calor se presenta como:

EN Rf,i) Ae (2.30)
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Donde k3, €s la conductividad térmica del material del tubo; Rf,o y Rf,l- son los factores

de incrustacion interno y externo respectivamente (ver anexo 7), donde sus valores se

pueden determinar en la tabla 2.3 y n,, representa la eficiencia de toda la superficie

aleteada.
Tabla 2. 3 Factores de incrustacion representativos
Tipo de Fluido Factor de Incrustacion
pie? - °F/Btu m? - °C/W
Agua de mar < 125°F 0,0005 0,00009
Agua de mar > 125°F 0,001 0,0002
Agua tratada para 0,001 0,0002
alimentacion de caldera >
125°F
Aceite combustible 0,005 0,0009
Aceite de templar 0,004 0,0007
Vapores de alcohol 0,0005 0,00009
Vapor limpio de aceite 0,0005 0,00009
Aire industrial 0,002 0,0004
Liquido refrigerante 0,001 0,0002

Fuente: Tomado de Holman, 1999.

Para determinar la eficiencia de las aletas se acude a la coleccion de tablas, graficas y

ecuaciones de transmision de calor (ver anexo 8).
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Figura 2. 4 Rendimientos de aletas anulares de perfil rectangular

Fuente: Tomado de Holman, 1999.

A patrtir de las siguientes expresiones, se
Se representa el cociente

T2¢

1

puede determinar la eficiencia de una aleta:

(2.31)

El cual representa la relacion de los radios de las aletas.

Y el término

L /( n )“2
¢ ktuboAp

Donde:

t
T =1y + >
Donde t = ¢, es el espesor de la aleta.

_ De
—7+hf

(2.32)

(2.33)

(2.34)

Donde r,, es el radio exterior de la aleta.
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T =— (2.35)

Donde ry, es el radio exterior de la base de la aleta.
A, =Lt (2.36)

Donde 4,, es el area de perfil de aleta corregida y L. es la longitud de aleta corregida, la

cual se determina a partir de la siguiente expresion:

t
L.=L+ 3 (2.37)
Donde L = hy, es la altura de la aleta.

Con la eficiencia de una aleta ya se puede conocer el rendimiento de toda la superficie
aleteada mediante la expresion:

_ Nytubodr o0
vy (1—ny) (2.38)

Nw =1
Donde ¢, es la eficiencia de una aleta.

2.4 Conclusiones parciales

1. Para el disefio del ACC se determiné utilizar el método LMTD, a partir del cual, se
plantearon las ecuaciones y correlaciones Utiles para dicho disefio, cabe destacar
qgue el método de la e-NTU también se puede utilizar para dicho disefio teniendo
en cuenta la disponibilidad de los datos.

2. Se comparte el criterio de Chato (1960), para el calculo del coeficiente de
transferencia de calor en el interior de los tubos, cabe destacar que la ecuacién
de Chato (1960) considera que el vapor posee una velocidad despreciable, por lo
gue no ejerce influencia en el calentamiento del liquido estratificado en el fondo
del tubo, y tampoco ejerce esfuerzo de arrastre sobre este.

3. Para el calculo del coeficiente de transferencia de calor en el exterior de los
tubos, se hizo uso de la correlacion planteada por Zhukauskas (1972), ya que
esta tiene en cuenta rangos de Reynolds mayores que los considerados por
Grimison (1937) y valores de Prandtl entre 0,7 y 500.
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4. La determinacion del rendimiento de la superficie aleteada, se hizo a partir del
uso de la coleccion de tablas y graficos planteados por Holman (1999), teniendo
en cuenta que otros autores tratan acerca de este tema.

5. Para la determinacion del coeficiente global de transferencia de calor, se
utilizaron los coeficientes de transferencia de calor interno y externo, ademas de
la eficiencia de la superficie aleteada.

6. Se comparte el criterio de Serth (2017), con respecto al arreglo de tubos, el cual

sera utilizado para el disefio del ACC en el siguiente capitulo.
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CAPITULO 3. Analisis y discusion de los resultados
3.1 Introduccion

El objetivo de este capitulo es realizar el disefio de un sistema de condensacion
utilizando condensadores enfriados por aire (ACC) para plantas de potencia de 20 MW

en Cuba.

En este apartado se calculan los parametros del ACC a partir del método discutido y
analizado anteriormente, posteriormente se realiza un analisis paramétrico detallado de
estos resultados donde se efectlan variaciones para determinar el disefio 6ptimo de

dicho equipo.
3.2 Propiedades de los tubos

Los tubos escogidos presentan una gran area de transferencia de calor gracias a su
superficie aleteada, lo que ayuda a reducir en gran medida las dimensiones del
aerocondensador. Hay varios tipos de tubos aleteados en el mercado dependiendo del
uso que se les vaya a dar. En el caso concreto de un aerocondensador lo mas adecuado

es utilizar tubos de aleta alta (Serth, 2007).

Después de realizar un andlisis de los tubos aleteados de aleta alta, se determina que el
mas adecuado es el tubo de aletas extruidas de aluminio, lograndose una sélida unién
mecdénica con buenas propiedades de transferencia de calor, las aletas contienen un 40
% mas de aluminio, de manera que el tubo esta perfectamente protegido contra la
corrosion atmosférica. Su disefio es muy robusto, posee una alta resistencia a dafios
mecanicos, y facil de limpiar con vapor o agua. Los tubos se pueden fabricar de
diferentes materiales segun las necesidades, ademas puede utilizarse con practicamente
todos los agentes quimicos agresivos. La temperatura maxima de servicio es hasta
300°C (Kelvion, 2017).

En la figura 3.1 se esquematiza esta union. Ademas, este tipo de tubos son ampliamente
utilizados debido, a parte de sus caracteristicas técnicas, a que su coste es

relativamente bajo comparado con otros tubos de similares prestaciones (Kelvion, 2017).
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e |F ?\"

Figura 3. 1 Tubo de aleta alta extruida
Fuente: Tomado de AIRCO-FIN, 2017.

En la tabla 3.1 se encuentran recogidas las dimensiones de los tubos, obtenidas del

catalogo del proveedor. (Ver anexo 9)

Tabla 3. 1 Dimensiones de los tubos de aleta alta extruida

Dimensiones de los tubos aleteados
Diametro exterior del tubo, De 1 pulgada = 25,4 mm
Altura de la aleta, hy 5/8 pulgada = 15,8 mm
Numero de aletas por unidad de longitud, N | 11aletas/ pulgada = 433 aletas/metro
Longitud del tubo, L 376 pulgadas = 9,55 m
Espesor del tubo, et 1/8 pulgadas = 3,18 mm
Espesor de la aleta, ef 0,279 mm

Fuente: Tomado de AIRCO-FIN, 2017.

diametro  espesor de la pared
del tubo numero de aletas { pulgada

e L.
LI 1 ™

extremo sin te‘nnlnar extremo sin terminar

altura de aletz

longitud

Figura 3. 2 Esquema del tubo aleteado

Fuente: Tomado de AIRCO-FIN, 2017.
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Por otro lado, los materiales utilizados para la fabricacion de los tubos pueden ser acero
al carbono, aluminio y aleacion de aluminio, acero inoxidable, cobre y aleacion de cobre,
titanio, aleacion de niquel, etc (CHERRY METAL, 2018).

En este trabajo, se selecciona como material del tubo y la aleta, segun las
recomendaciones de CHERRY METAL, 2018, utilizar aluminio 1060-O (MatWeb, 2018).

En la tabla 3.2, se muestran las propiedades de dicho material:

Tabla 3. 2 Propiedades térmicas del Aluminio 1060-O

Propiedades térmicas del Aluminio 1060-O

Densidad, pal 2 705 kg/m?
Calor especifico, Cpai 900 J/kg-K
Conductividad térmica, kar | 234 W/m-K

Fuente: Tomado de MatWeb, 2017.
3.3 Propiedades de los fluidos de trabajo

Antes de dar inicio con los calculos, se debe determinar las propiedades de los fluidos de
trabajo: por un lado, el vapor de agua a condensar que proviene de la salida de la turbina

y por otro, el aire utilizado como fluido refrigerante.
3.3.1 Propiedades del vapor de agua

Las propiedades del vapor de agua que sale de la turbina se determinan a la presion de
condensacion de dicha turbina, la cual corresponde a 20 kPa; teniendo en cuenta este
dato y la calidad del vapor, que es de 98 % (asumido), puesto que, una regla empirica
para un buen disefio indica que debe mantenerse el limite de humedad del vapor en la
descarga de la turbina en no mas del 15 % (de liquido), segun Faires (1983); se tiene a

partir de las tablas para vapor saturado (ver anexo 10) que:
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Tabla 3. 3 Propiedades de fluido interno de trabajo

Propiedades del agua saturada a 20 kPa (0,2 bar)

Temperatura de condensacion, Tc

60,05 [°C]

Entalpia del liquido, ht

251 300 [J/kg]

Entalpia del vapor, hg

2 609 000 [J/Kg]

Entalpia de vaporizacion, hig

2 358 000 [J/kg]

Calor especifico del agua, Cp

4 183 [J/kgK]

Viscosidad del agua, ui

0,000 4662 [Kg/m-s]

Conductividad térmica del agua, ki

0,641 [W/m-K]

Densidad del agua, o

983,1 [kg/m?]

Densidad del vapor, pg

0,1306[ kg/m?]

Volumen especifico del agua, v

0,001017 [m3kg]

Volumen especifico del vapor, vqg

7,659 [m3/kg]

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.

Para determinar la entalpia de la mezcla liquido - vapor, se hace uso de la ecuacién

planteada por Cengel & Boles ( 2012), la cual plantea que:

hmezcia = hf +Xx- hfg

Mmezeia = 251 300 + 0,98 - 2 358 000

K]
Rmezcia = 2562 [k_g]

La obtencion de la densidad de la mezcla se obtiene de las ecuaciones planteadas por

Cengel & Boles ( 2012):

Entonces:

Vmezcla = Vf + X " Vgg

Vg = Vg — V¥

vrg = 7,659 — 0,001017

m3
vrg = 7,659 |12

Vrreela = 0,001017 + 0,98 - 7,659
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Vmezcla = 7,506

m3
kg
Por tanto, la densidad se obtiene a partir de la ecuacion:

1

Pmezcla =
mezcla

1
Pmezcla = m

kg
Pmezcia = 0,1332| 5|

3.3.2 Propiedades del aire de entrada al aerocondensador

También es necesario determinar las propiedades del fluido externo (aire) a la entrada
del ACC. Estas propiedades son determinadas en funcién de la temperatura, la cual se
escogera teniendo en cuenta el analisis de las temperaturas registradas en Matanzas
durante el afio 2017. Se toma como referencia los valores de temperatura registrados en
la provincia de Matanzas, debido a que este territorio esta incluido dentro del proyecto

gue propone la construccion de 25 bioeléctricas hasta el 2030, a lo largo de todo el pais.

De acuerdo con los datos obtenidos del sitio web Weather Spark (2017), en Matanzas,
los veranos son muy calientes, opresivos y nublados y los inviernos son cortos,
himedos, ventosos y mayormente despejados. Durante el transcurso del afio, la
temperatura generalmente varia de 17 a 32 °C y rara vez baja a menos de 13 °C o sube

a mas de 33 °C.

La temporada calurosa dur6 3,7 meses, del 5 de junio al 25 de septiembre, y la
temperatura maxima promedio diaria fue de mas de 31 °C. El dia mas caluroso del afo
fue el 7 de agosto, con una temperatura maxima promedio de 32 °C y una temperatura
minima promedio de 23 °C. La temporada fresca durd 2,8 meses, del 3 de diciembre de
2016 al 25 de febrero de 2017, y la temperatura maxima promedio diaria fue de menos
de 27 °C. El dia mas frio del afio fue el 29 de enero, con una temperatura minima

promedio de 17 °C y maxima promedio de 26 °C (Weather Spark, 2017).
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La siguiente tabla, expone las temperaturas para cada dia del afio 2017 para la provincia

de Matanzas:

Tabla 3. 4 Temperaturas de Matanzas en 2017

Mes Dia Dia Temperatura °C

del afio Media Minima Méaxima

Enero 1 1 22 18 26

14 14 22 18 26

31 31 21,5 17 26

Febrero 1 32 21,5 17 26

11 42 22,5 18 27

28 59 22,5 18 27

Marzo 1 60 22,5 18 27

11 70 23 18 28

21 80 23,5 19 28

31 90 24 19 29

Abril 1 91 24 19 29

11 101 245 20 29

21 111 25 20 30

30 120 25,5 21 30

Mayo 1 121 25,5 21 30

11 131 25,5 21 30

21 141 26 22 30

31 151 26,5 22 31

Junio 1 152 27 23 31

11 162 27 23 31

21 173 27 23 31

30 182 27 23 31

Julio 1 183 27 23 31

11 193 27,5 23 32

21 203 27,5 23 32

31 213 27,5 23 32

Agosto 7 220 27,5 23 32

21 231 27,5 23 32

31 241 27,5 23 32

Septiembre 1 242 27,5 23 32

11 252 27 23 31

21 262 27 23 31

30 271 26,5 23 30
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Octubre 1 272 26,5 23 30
11 283 26 22 30

21 293 25,5 22 29

31 303 24,5 21 28

Noviembre 1 304 24,5 21 28
11 314 24 20 28

21 324 23,5 20 27

31 334 23 19 27

Diciembre 1 335 23 19 27
11 345 23 19 27

21 355 22 18 26

31 365 22 18 26

Temp. Media 24,96 20,73 29,18

Fuente: Elaboracién propia a partir de los datos obtenidos de Weather Spark, 2017.

El grafico que a continuacion se muestra, expone de manera mas detallada, las

temperaturas registradas:
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Temperaturas registradas en la Provincia de Matanzas en el aiio 2017

35
30
25
20

15

Temperatura (°C)

10

1 16 31 46 61 76 91 106 121 136 151 166 181 196 211 226 241 256 271 286 301 316 331 346 361 376
Dias del aiio

—@— T Media —@—T Minim. —0—T. Max

Grafico 1 Temperaturas registradas en la provincia de Matanzas en el afio 2017
Fuente: Elaboracién propia a partir de los datos obtenidos de Weather Spark, 2017.

Observandose el gréfico, se puede apreciar como la temperatura media se mantuvo por
debajo de los 30 °C durante todo el afio. En cuanto a la temperatura maxima, se
sobrepaso los 30 °C durante los meses de verano, la mayoria de ellos entre los dias 151
y 262 correspondiente al periodo del 31 de mayo al 21 de septiembre. A modo de
ilustracion, se muestra la temperatura registrada para los dias mas caluroso y frio

respectivamente, correspondiente a los dias 7 de agosto y 29 de enero del afio 2017.
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Tabla 3. 5 Temperaturas respectivas para los dias, caluroso y frio

Dia caluroso 7/08/2017

Dia frio 29/01/2017

Hora Temperatura °C Hora Temperatura °C
1 25,6 1 19,55
2 25 2 18,75
3 24,8 3 18,5
4 24,35 4 18,25
5 24 5 18,24
6 23,75 6 18,05
7 24 7 18
8 24,75 8 18,24
9 25 9 20

10 27 10 21
11 28,5 11 22,75
12 30 12 24
13 30,25 13 25
14 30,75 14 25,5
15 32 15 26
16 31,25 16 25,75
17 30,85 17 24,6
18 30 18 24
19 28,75 19 23,25
20 28,2 20 22
21 27,6 21 21,7
22 26,35 22 21
23 26,1 23 20,65
24 26 24 20

Fuente: Elaboracién propia a partir de los datos obtenidos de Weather Spark, 2017.
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Temperatura en Matanzas, 7 de Agosto 2017
35

30
25
20
15

10

Temperatura (°C)

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Horas del dia

Grafico 2 Temperatura en Matanzas, 7 de agosto de 2017

Fuente: Elaboracion propia a partir de los datos obtenidos de Weather Spark, 2017.

Temperatura en Matanzas, 29 de enero 2017
30

25
20

15

Temperatura 2C

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
Horas del dia
Grafico 3 Temperatura en Matanzas, 29 de enero de 2017

Fuente: Elaboracion propia a partir de los datos obtenidos de Weather Spark, 2017.
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Para evitar sobredimensionar en exceso el disefio, lo cual elevaria los costos, se escoge
la temperatura media anual mas caliente correspondiente a 29,18 °C, como temperatura

de disefio de entrada del aire al condensador.

Una vez determinada la temperatura, las propiedades se determinan directamente a

partir de las tablas de propiedades del aire seco a presion atmosférica (ver anexo 11).

Tabla 3. 6 Propiedades del aire seco a 29,18 °C y presion atmosférica

Propiedades del aire seco a 29,18 °C (302,18 K) y presion atmosférica
Temperatura del aire, Tairein 29,18 [°C]
Densidad del aire, paire 1,167 [kg/m3]

Calor especifico del aire, Cpaire 1007 [J/kg-K]
Conductividad térmica del aire, Kaire 0,02582 [W/m-K]
Viscosidad del aire, Uaire 0,00001868 [kg/m-s]
NUmero de Prandtl, Praire 0,71

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.
3.4 Célculos y resultados

La metodologia utilizada en el calculo del aerocondensador se basa en el flujo de calor
gue habra que disipar en la superficie de intercambio. Para ello se utiliza el método de la
Diferencia de Temperatura Media Logaritmica F-LMTD, resolviendo la ecuacién 2.4 y
desglosando cada una de sus incognitas:

Q=U-A-LMTD
3.4.1 Célculo de la potencia térmica a disipar

Para determinar el calor a disipar por el ACC, se hace uso de la ecuacion 2.2, se asume
un valor del flujo masico del vapor igual a 4,31kg/s producto a que para una produccion
de vapor igual a 30 kg/s segun plantea Consuegra et al. (2017). El valor de flujo masico
del vapor antes mencionado, debe estar en un rango de 10 a 15 % del flujo masico inicial

para que no se curve el eje de la turbina, obteniéndose:
Qagua = 4,31+ (2562 — 251,3) = 9957,7 [kW] = 9 957 705,7 [W ]
3.4.2 Célculo del area de transferencia de calor

Para calcular el area de transferencia de calor, A, se comenzara con una primera
estimacion aproximada de la temperatura de salida del aire del condensador y el
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coeficiente global de transferencia de calor. Mas adelante se realizara un numero de
iteraciones para obtener los valores reales tanto de estos dos parametros como del area

final.
Para determinar la temperatura de salida del aire se hace uso de la ecuacion 2.8:

(29,18 + 60,05) .
Tsal.,aire = > = 44,61 [ C]

Obteniéndose un valor inferior a la temperatura de saturacion del vapor, cumpliendo asi

con las leyes de la termodinamica.

Con esto, ya se puede calcular la variacion de temperatura media logaritmica a partir de

la ecuacion 2.5.

Los valores de las variaciones de temperaturas se determinan a partir de las expresiones

2.6 'y 2.7 respectivamente:

AT, = 60,05 — 29,18 = 30,87 [°C]
AT, = 60,05 — 44,61 = 15,43 [°C]

(30,87 — 15,43)
LMTD = = 22,26 [°C]

n(1573)

En cuanto a la estimacién del coeficiente global de transferencia de calor, U, se busco en
la literatura valores tipicos encontrandose que U puede tener valores desde 25 y hasta
50 [W/ (m?-K)], en este caso se selecciona un valor de 30 [W/ (m?2-K)], en el anexo 11 se
puede apreciar algunos coeficientes para distintas combinaciones de fluidos (Incropera,
1999).

Con estos datos y a partir del uso de la expresion 2.4, se obtiene un area externa de
transferencia de calor provisional, A, con la que se comenzaran los calculos e

iteraciones:

9957 705,7

— 2
30-22.26 =14908[ m“]

El nimero de aletas totales por tubo se obtiene usando la ecuacion 2.9:
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Ntpypo = 433+ 9,55 = 4 135 [aletas]
Diametro interior del tubo a partir de la ecuacion 2.10:
D; = 0,0254 —2-0,00318 = 0,01904 [m]
El area en el interior de un tubo, haciendo uso de la ecuacion 2.11, se puede determinar:
A; =nD;L =m-0,01904- 9,55 = 0,5712 [ m?]

El area de una aleta se determina haciendo uso de la ecuacién 2.12:

A =m(0,0254 +2-0,0158) - 0,000279 + 2m (hf +

0,0158)2 (0,0254>Zl
2

A; = 0,00414[ m?]
Por ultimo, &rea exterior de un tubo se determina por la ecuacion 2.13:
A, =m-0,0254(9,55 — 0,000279 - 4 135) + 0,00414 - 4 135 = 17,79 [ m?]

Con el area exterior de un tubo y el &rea total externa de transferencia de calor, se
obtiene entonces, el numero total de tubos. Demostrado en la expresion 2.14:

14908
t™ 17,79

= 838 [tubos]

3.4.3 Calculo del coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos

El componente principal del flujo interno es el coeficiente de transferencia de calor de
dos fases. Para calcular la transferencia de calor en dos fases se usa la correlaciéon

desarrollada por Chato (1960), ecuacion 2.18.

En primer lugar, el area total de la seccion transversal se calcula para todas las entradas

de tubos donde entra el vapor a partir de la ecuacion 2.15:

0,019042
A, =875 | ——

= 0,2386 [ m?]

A continuacion, utilizando la ecuacion 2.16, se calcula la tasa de flujo méasico por area

para cada tubo:
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431
$ 70,2386

- 10064

Luego, el numero de Reynolds se puede calcular usando la ecuacion 2.17:

p 0,01904 - 15,05
€ 0,000 4662

=737,7

El coeficiente de transferencia de calor de dos fases se calcula utilizando la correlacion
desarrollada por Chato (1960), ecuacion 2.18, afectando dicha ecuacién por el angulo de
inclinacion, puesto que el valor del nimero Reynolds esta por debajo de 2800, por tanto,
la mezcla se encuentra en régimen laminar, en dicho caso, la ecuacion a utilizar es la
2.19:

1
983,1(983,1 — 0,1332)9,81sin(60)0,64132562]*

hyp = 0,555
TP 0,0004662 - 0,01904(60,05 — 58,15)
h,p = 3333 [ W

Existen valores tipicos del coeficiente de transferencia de calor por conveccion (ver

anexo 13) (Incropera, 1999).

La temperatura de la superficie del tubo es desconocida. Teniendo en cuenta que debe
tomar valores cerca de la temperatura de saturacién del liquido, se realiza un andlisis
paramétrico de la ecuacion de Chato (1960) para determinar el valor de dicha
temperatura. A los efectos de esta investigacibn se asume para el coeficiente de
transferencia de calor por conveccién, un rango entre 2 500 y 100 000 [W/(m?-K)] segun

(Incropera, 1999). Al realizar este analisis, se obtiene:
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Tabla 3. 7 Variacion del coeficiente de transferencia de calor interno

Iteraciones htp Tc Tw

iteracion 1 1898 60,05 42

iteracion 2 1924 60,05 42,95
iteracion 3 1951 60,05 43,9
iteracion 4 1981 60,05 44,85
iteracion 5 2013 60,05 45,8
iteracion 6 2048 60,05 46,75
iteracion 7 2087 60,05 47,7
iteracion 8 2129 60,05 48,65
iteracion 9 2176 60,05 49,6
iteracion 10 2228 60,05 50,55
iteracion 11 2288 60,05 51,5
iteracion 12 2356 60,05 52,45
iteracion 13 2436 60,05 53,4
iteracion 14 2532 60,05 54,35
iteracion 15 2650 60,05 55,3
iteracion 16 2802 60,05 56,25
iteraciéon 17 3012 60,05 57,2
iteracion 18 3333 60,05 58,15
iteracion 19 3966 60,05 59,1
iteracion 20 Indefine 60,05 60,05

Fuente: Elaboracion propia
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Comportamiento de T,, al variar h,,
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Gréfico 4 Comportamiento de Tw al variar el coeficiente de conveccion interno (hte)
Fuente: Elaboracion propia.

El grafico mostrado anteriormente, describe el comportamiento de la temperatura de la

superficie en el interior de los tubos al variar el coeficiente de conveccién interno.

Se puede apreciar, como la temperatura de la superficie aumenta hasta alcanzar el valor
de la temperatura de condensacion del vapor a la presion correspondiente, a medida que
aumenta el coeficiente de conveccion interna, trayendo consigo que al ocurrir esto, la
ecuacion de Chato (1960) se indefine y por tanto el coeficiente de conveccién interno
aumentaria hasta alcanzar valores infinitos, atendiendo a esto, se toma como
temperatura de la superficie interna de los tubos un valor de 58,15 °C correspondiéndole
a esta un valor del coeficiente de transferencia de calor en el interior de los tubos igual a
3 333 [W/(m?-K))].
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3.4.4 Calculo del coeficiente de transferencia de calor exterior

A partir de la correlacion de Zhukauskas (1972), ecuacion 2.21, se determina el numero

de Nusselt para haces de tubos compuestos de 20 o mas lineas (N, = 20):

=

0,71
N, =0,4-10013%60,71°3¢ ('—) = 89,17
b 0,701

Para calcular el nimero de Reynolds en el exterior de los tubos primero es necesario
conocer la velocidad del aire. A partir de lo planteado por Serth (2007), se escoge una

velocidad de aire de 3,9 m/s.

A continuacién, se determina el nimero de Reynolds en el exterior de los tubos,
haciendo uso de la ecuacién 2.23:

_1,167-6,309 - 0,0254

Rep =—— 00001868~ 10013

La velocidad méxima, es la mayor velocidad entre V1y V2, las cuales se obtienen de las
ecuaciones 2.25 y 2.26 respectivamente:

0,06653

Vv, = :
17 2:(0,06653 — 0,0254)

3,9 = 3,154 [m/s]

v 0,06653
27 (0,06653 — 0,0254)

-3,9 = 6,309 [m/s]

En este caso, V; < V,, entonces:
Viax = Vo = 6,309 [m/s]

Los parametros S, /D, , Sy/D.y Sp se calculan a partir del uso de las ecuaciones 2.27,

2.28 y 2.29 respectivamente, el valor de S se asume igual 0,009525 segun

recomendaciones:

S
St =0,0254 +2-0,0158 + 0,009525 = 0,06653 m — D—T = 2,619 [m]

e

T S
S, = 0,06653 - cos (g) = 0,05761m ~ = = 2,268 [m]

e

63



Andlisis y discusion de los resultados

0,06653\21"*
(—) — 0,06653 [m]

Sp = I0,057612 +

De la tabla del anexo 5, se obtienen los valores de C; y m , los cuales son:

C, =04

m=20,6
La ecuacion 2.21 es util para un namero de filas de tubos mayor que 10, en este trabajo
se utiliza un numero de filas igual a 4 como se recomienda en la literatura, es por eso
gue mediante la ecuacion 2.22 se puede determinar un nuevo numero de Nusselt,

afectado por un coeficiente C, el cual también depende de la configuracion de los tubos y

su disposicién geométrica (ver anexo 6).
Para un valor de 4 el numero de filas, C, toma el valor de 0,89.
Nyv,<10) = 0,89 89,17 = 79,36
Finalmente, el coeficiente de calor por conveccion externa queda de la siguiente manera,
producto al despeje de la ecuacién 2.30:

- 79,36 - 0,02582
o 0,0254

= 72,96 [W/(m? — K)]

3.45 Calculo del rendimiento de las aletas

Uno de los factores importantes a tener en cuenta en el célculo del coeficiente global de
transferencia de calor es el rendimiento de las aletas y la superficie aleteada de los

tubos.

Para determinar la eficiencia de aletas anulares de perfil rectangular, se acude a la
grafica representada en la figura 2.4. Para ello es necesario acudir a una serie de

relaciones, las cuales se calculan a continuaciéon

A partir de las expresiones 2.32 y 2.33, se representan los siguientes cocientes:

0,02864

00127 2,255
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1/2
0,015943/2-( 61,69 ) = 0,49
234 - 4,45x10-6

Donde:

0,000279
o = 0,0285 + ———— = 0,02864 [m]

0,0254
rz =

+0,0158 = 0,0285 [m]

0,0254
Tl = 2

= 0,0127 [m]

A, =0,01594-0,000279 = 0,00000444726 [m?]

0,000279
Le = 0,0158 + ———— = 0,01594 [m]

Con estos resultados, se puede pasar a determinar la eficiencia de una aleta ny = 83 %,

a partir de la figura mostrada.

100

60
&
= Poe ™ ra + t/2
40 Lews L% ¢/2
I Ay, = Lot
A
) ! L 4
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——
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0 05 1.0 1.5 20 25

L2 kA ?

Figura 3. 3 Representacion de la eficiencia de una aleta

Fuente: Tomado de Holman, 1999.
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Con la eficiencia de una aleta ya se puede conocer el rendimiento de toda la superficie

aleteada mediante la expresion 2.39:

4135-0,00414
17,79 - 629

Nw =1 (1-0,83) =0,9997 ~ 1

Al haber un nimero tan elevado de tubos y un area de transferencia de calor tan grande

es logico que el rendimiento de la superficie aleteada sea practicamente del 100 %.
3.4.6 Factores de ensuciamiento

Pasado un cierto tiempo operando, las superficies de transferencia de calor de un
condensador, o intercambiador de calor en general, pueden verse cubiertas con
particulas procedentes de los fluidos o del medio. También es muy habitual que estas
superficies se oxiden como resultado de la interaccion entre los fluidos y el material
usado para la construccion del aparato. En cualquier caso, la capa formada representa
una resistencia adicional al flujo de calor y tiene como resultado una reduccion del

rendimiento.

El efecto total se representa mediante un factor de incrustacion, R, obtenido
experimentalmente y que, en el caso del vapor de agua, que circula por el interior de los

tubos, se corresponde con (ver anexo 7) (Holman, 1998) :
Rs; = 0,0002 [(m? — K)/W]

En cambio, el aire que circula por el exterior de los tubos, presenta un factor de

incrustacion de (ver anexo 7) (Holman, 1998):
Rs, = 0,0004 [(m? — K)/W]

Estos factores deben incluirse como una resistencia térmica mas en el calculo del

coeficiente global de transferencia de calor.
3.4.7 Célculo del coeficiente global de transferencia de calor

Con los calculos realizados en apartados anteriores ya se dispone de todo lo necesario

para la obtencion del coeficiente global de transferencia de calor, que resulta:
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-1

0,0254
I 17,79 -In (—0,01904) , 00004 ( L, 0002) 17,79
17296 " 2-7-9,55-234 1 3333 ' 0,5712

U = 31,39 [W/(m? — K)]

Este coeficiente resulta diferente al usado inicialmente, Uo = 30 [W/m?-K], por lo que sera

necesario iterar hasta que los valores coincidan o se acerquen suficientemente.
3.4.8 lteraciones

Al principio de los calculos se utilizaron una temperatura de salida del aire, Taireout, ¥ UN

coeficiente global de transferencia de calor, Uo, aproximados.

Ya se ha visto que el U obtenido es muy diferente del usado inicialmente, a continuacion,

se vera qué ocurre con la temperatura de salida del aire.

Para hallar la temperatura de salida del aire, se hace necesario el calculo del flujo
masico de aire, mare, que ahora ya se puede obtener debido a que se conoce la
velocidad del aire, el nUmero de tubos que se utilizaran, sus dimensiones y colocacién en
haces de cuatro filas. Con esto se obtiene el area del “tejado” del condensador,

necesaria para el calculo del majre:

N
A = tzbo-(Z-hf+De)-L

838
Apgr = ra (20,0158 + 0,0254) - 9,55 = 114 [m?]

Maire = Paire * Atat * Vaire
Myire = 1,167 - 136,9 - 3,9 = 519,2 [kg/S]

Haciendo un balance de energia entre la potencia térmica disipada por el
aerocondensador y el calor captado por el aire en su paso por €l (ecuacion 2.1), se
obtiene la temperatura de salida del aire, que quedaria, despejando la ecuacion 2.3:

9957 705,7

Taireout = =193 1007 T+ 2918 = 48.23 [C]

Cuando en una primera aproximacion, se tomé un valor de 44,61[°C]
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Con los resultados obtenidos en esta primera iteracion se vuelven a realizar todos los

céalculos hasta que los valores cumplan la condicidn, que a continuacion se muestra:

|U; — U;_4|

.100< 0109
U, 00<01%

|Taireouti - Taireoutl-_ll

100 < 0,1 %

Taireouti

A continuacion, se muestran los resultados obtenidos para cada una de las iteraciones

realizadas:
Tabla 3. 8 Valores de U, y Taireout Obtenidos para cada iteracion.
Valor inicial Uo =30[W/m?-K] Taireouto =44,61[ °C]
Iteracion 1 U1 =31,39 [W/m?-K] Taireout1 =48,23 [°C]
Iteracion 2 U2 =31,39 [\N/mZ-K] Taireoutz =47,74 [ °C]
Iteracion 3 Uz =31,39 [W/m?-K] Taireouts =47,25 [°C]
Iteracion 4 Us =31,39 [W/m?-K] Taireoutsa =47,55 [°C]
Iteracion 5 Us =31,39 [\N/mZ-K] Taireouts =47,37 [°C]
Iteracion 6 Us =31,39 [W/m?-K] Taireoute =47,48 [°C]
Iteracion 7 U7 =31,39 [W/m?-K] Taireout7 =47,41 [°C]

Fuente: Elaboracion propia.
Finalmente, en la iteracién nimero siete, se cumple la condicién planteada anteriormente

U, — U]

+100=0<0,19
U, a %

[T, = Til

+100 = 0,08 < 0,1 %
T,

En la siguiente tabla se muestran los parametros de disefio obtenidos a partir de los
valores del coeficiente global de transferencia de calor y la temperatura de salida del

aire, resultantes de la ultima iteracion.
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Tabla 3. 9 Parametros de disefio del aerocondensador

Parametros de disefio del aerocondensador

Coeficiente global de transferencia de calor, U | 31,39 [W/m?-K]

Temperatura de salida del aire, Taireout 47,41 [°C]

Area total exterior de transferencia de calor, A | 15 541 [m?]

NUmero de tubos totales, Niwubos 874 tubos

Caudal de aire,Qgjre 463,7 [m3/s]

Fuente: Elaboracion propia.

Conociendo el numero de tubos totales y sus dimensiones ya es posible hacerse una
idea del tamafio que tendra el aerocondensador. Sin embargo, antes de concluir el
disefio se realizard un chequeo tedrico de su comportamiento con datos reales de

temperatura y produccion.
3.5 Anélisis operativo del disefio

En el disefio efectuado en el apartado anterior se ha tomado como temperatura de
entrada del aire 29,18 °C por suponerse suficientemente alta para garantizar el buen
funcionamiento del aerocondensador y evitar el excesivo sobredimensionamiento de

éste, lo cual elevaria los costos.

Debido a que en realidad la temperatura del aire variara en gran medida entre el dia y la
noche en las diferentes estaciones y a que la temperatura maxima alcanzada durante el
afo serd superior a estos 29,18 °C, a continuacion, se analiza el comportamiento del

coeficiente global de transferencia de calor, U, que se necesitaria en cada momento.

Para ello se calculara de nuevo el U del aerocondensador valiéndose del area de
transferencia de calor, A, calculada en el apartado anterior e introduciendo en las

formulas valores reales de temperatura del aire.
3.5.1 Invierno

El dia 29 de enero de 2017, fue el mas frio del afio como se puede observar en la tabla
3.5. Se realiza un andlisis de la temperatura del aire para cada una de las horas del dia

estudiado, obteniéndose las propiedades del aire, como se muestra en la siguiente tabla:
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Tabla 3. 10 Propiedades del aire para cada hora del dia del 29 de enero de 2017

Hora del dia Temperatura °C Cp (kJ/kg-K) Densidad (kg/m?)
1 19,55 1,007 1,206
2 18,75 1,007 1,209
3 18,5 1,007 1,21
4 18,25 1,007 1,211
5 18,24 1,007 1,211
6 18,05 1,007 1,212
7 18 1,007 1,212
8 18,24 1,007 1,211
9 20 1,007 1,204
10 21 1,007 1,2
11 22,75 1,007 1,193
12 24 1,007 1,2
13 25 1,007 1,184
14 25,5 1,007 1,182
15 26 1,007 1,18
16 25,75 1,007 1,181
17 24,6 1,007 1,185
18 24 1,007 1,188
19 23,25 1,007 1,191
20 22 1,007 1,196
21 21,7 1,007 1,197
22 21 1,007 1,2
23 20,65 1,007 1,201
24 20 1,007 1,204

Fuente: Elaboracion propia.

Para cada hora del dia se realizaran las siguientes operaciones a partir del area de
transferencia de calor, A y el calor a disipar por el equipo, Qare, anteriormente

calculados:

e Area del “tejado del aerocondensador”

N
A = "“Z”"-(z-hf+De)-L

e Flujo masico del aire
Maire = Paire " Atat " Vaire

e Temperatura de salida del aire
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Qaire

. + Tairein
Myire Cp

aire

Taireour =

e Variacion de la temperatura media logaritmica

(AT, — ATy)

In (ﬁ—%)

LMTD =

e Coeficiente global de transferencia de calor

Q
U_A-LMTD

Finalmente, los datos obtenidos para el coeficiente global de transferencia de calor para
cada hora del dia 29 de enero de 2017 son:

Tabla 3. 11 Coeficiente global de transferencia de calor para cada hora del dia 29 de
enero de 2017

Hora 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
U[W/m?2- | 20,08 | 20,24 | 20,07 | 19,91 | 19,9 | 19,77 | 19,74 | 19,9 | 21,13 |21,9| 23,4 | 24,6
K]

Hora 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24

U[W/m?- | 25,67 | 26,24 | 26,84 | 26,54 | 25,23 | 24,6 | 23,86 | 22,73 | 22,74 | 21,9 | 21,62 | 21,13
K]

Fuente: Elaboracion propia.

Mediante un grafico se aprecia mejor la variacion del coeficiente global de transferencia

de calor a lo largo del dia.

71




Andlisis y discusion de los resultados

U del 29 de Enero de 2017

28
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Gréfico 5 Coeficiente global de transferencia de calor necesario a lo largo del 29 de
enero de 2017

Fuente: Elaboracion propia.

Los resultados obtenidos, muestran el coeficiente global de transferencia de calor que se
necesitaria para disipar la potencia térmica en cada momento del dia. Teniendo en
cuenta que, en el disefio efectuado, el U obtenido es de 31,39 [W/ (m?-K)] y segln estos
célculos el maximo U necesario en este dia es de 26,84 [W/ (m?-K)], se llega a la

conclusién que, el ACC disefiado es capaz de disipar la potencia térmica requerida.
3.5.2 Verano

El dia mas caluroso del afio 2017 en Matanzas fue el 9 de agosto, como se muestra en
la tabla 5. Como en el caso anterior al variar la temperatura del aire también cambiaran

sus propiedades, por lo que para cada hora se tiene:
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Tabla 3. 12 Propiedades del aire para cada hora del dia 7 de agosto de 2017

Hora del dia | Temperatura®°C | cp (kJ/kg-K) | Densidad (kg/m?3)
1 25,6 1,007 1,181
2 25 1,007 1,184
3 24,8 1,007 1,185
4 24,35 1,007 1,186
5 24 1,007 1,188
6 23,75 1,007 1,189
7 24 1,007 1,188
8 24,75 1,007 1,185
9 25 1,007 1,184
10 27 1,007 1,176
11 28,5 1,007 1,17
12 30 1,007 1,164
13 30,25 1,007 1,163
14 30,75 1,007 1,161
15 32 1,007 1,157
16 31,25 1,007 1,159
17 30,85 1,007 1,161
18 30 1,007 1,164
19 28,75 1,007 1,169
20 28,2 1,007 1,171
21 27,6 1,007 1,173
22 26,35 1,007 1,178
23 26,1 1,007 1,179
24 26 1,007 1,18

Fuente: Elaboracion propia.

Siguiendo la misma secuencia de operaciones que en el andlisis de un dia de invierno,

para los datos descritos en este apartado:

e Area del “tejado del aerocondensador”

N
Al: thO(th‘i‘De)L

e Flujo masico del aire

Maire = Paire " Atat " Vaire

e Temperatura de salida del aire
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Qaire

. + Tairein
Myire Cp

aire

Taireour =

e Variacion de la temperatura media logaritmica
(AT, — ATy)
AT,
In(37%)

e Coeficiente global de transferencia de calor

LMTD =

Q
U_A-LMTD

Se obtiene el coeficiente global de transferencia de calor necesario para disipar toda la

potencia térmica requerida para cada hora del dia:

Tabla 3. 13 Coeficiente global de transferencia de calor para cada hora del dia 7 de
agosto de 2017

Hora 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
U[W/m?- | 26,36 | 25,67 | 25,45 | 24,97 | 24,6 | 24,35 | 24,6 | 25,39 | 25,67 | 28,12 | 30,32 | 32,91
K]

Hora 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 23 24

U[W/m?- | 33,39 | 34,4 | 37,24 | 35,48 | 34,61 | 32,91 | 30,72 | 29,85 | 28,96 | 27,27 | 26,96 | 26,84
K]

Fuente: Elaboracion propia.

Mediante un grafico se aprecia mejor la variacion del coeficiente global de transferencia
de calor a lo largo del dia.
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U del 7 de agosto de 2017
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Gréfico 6 Coeficiente global de transferencia de calor necesario a lo largo del 7 de
agosto de 2017

Fuente: Elaboracion propia.

En este caso, el equipo disefiado no es capaz de disipar toda la potencia, puesto que
entre las horas 12:00 m y 18:00 pm el coeficiente global de transferencia de calor supera

al obtenido mediante el disefio.

Cuando la temperatura exterior alcanza los valores sefialados en el grafico 6, el
aerocondensador no es capaz de disipar toda la potencia térmica requerida con la
velocidad del aire establecida en el disefio, que era de 3,9 m/s. Para solucionar este
problema es necesario realizar una serie de modificaciones en cuanto a la velocidad y
flujo méasico del aire, manteniendo como maximo coeficiente global de transferencia de
calor U= 31,39 [W/m?-K]. Para poder operar en estas condiciones de temperatura seria

necesario aumentar la velocidad de entrada del aire y por consiguiente al caudal de aire,
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aprovechando la capacidad de los ventiladores de variar su régimen de giro. A

continuacioén, se muestran los resultados alcanzados:

Tabla 3. 14 Velocidad del aire necesaria para distintas horas del dia, manteniendo U de

disefo

Horas Umax Velocidad del m Caudal de Temperatura de
del dia | [W/m?-K] aire [m/s] [kg/s] | aire [m3/s] salida del aire [°C]

12 31,39 4,216 583,6 501,3 46,95

13 31,39 4,32 597,5 513,7 46,8

14 31,39 4,545 627,6 540,5 46,51

15 31,39 5,236 720 622,5 45,74

16 31,39 4,797 661,3 570,4 46,21

17 31,39 4,594 634,1 546,2 44 45

18 31,39 4,216 583,6 501,3 46,95

Fuente: Elaboracion propia.

En el grafico a continuacion mostrado, se observa detalladamente el comportamiento del

caudal de aire a medida que la temperatura real excede la temperatura de disefio.

Comportamiento del caudal de aire

620
600
580
560

540

Caudal de aire [m3/s]

520

500
12 13 14 15 16 17

Horas del dia analizadas

Grafico 7 Comportamiento del caudal de aire

Fuente: Elaboracion propia.
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3.6 Consumo del aerocondensador

Para poder tener una imagen del consumo del aerocondensador en condiciones
normales de operacion, es necesario conocer el nimero de ventiladores a utilizar en el

equipo.
3.6.1 Dimensiones del aerocondensador

Con los datos resultantes del disefio se determinan las dimensiones del
aerocondensador. En primer lugar, el equipo disefiado estara formado por haces de
tubos con un total de filas igual a cuatro. Los haces se distribuirdn en dos paneles de
condensacion, los cuales presentan una inclinacién respecto a la horizontal de 60°,

formando una configuracion en “A”, como se explicé en capitulo 1.

Con esta disposicion en forma de triAngulo equilatero, se forma una base de longitud
aproximadamente igual a la longitud de los tubos, en este caso de 9.6 m de ancho, en la

gue se ensamblaran los ventiladores.

de tubo

9,6 m |

" ™
o -

Figura 3. 4 Esquema de la estructura en “A” del aerocondensador.

Fuente: Elaboracion propia.
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Por otro lado, la longitud del aerocondensador se obtiene conociendo el nimero de
tubos, sus dimensiones y configuracion. Operando de la siguiente manera la longitud
total queda:

N
LtOtal = m' (2 ' hf + De +Sf)

874
Lot = (20,0158 + 0,0254 + 0,009525) = 7,268 [m] ~ 8[m]

El aerocondensador medirda 8 m x 9,6 m. Con esta configuracion se tendran seis
ventiladores con didmetro igual a 2 900 mm, dependiendo de las dimensiones exactas
del modelo elegido en el catalogo del fabricante de ventiladores seleccionado.
(ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO., 2011)

86m
< >

Figura 3. 5 Esquema del aerocondensador

Fuente: Elaboracion propia.
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3.6.2 Estimacion consumo eléctrico del aerocondensador

Los ventiladores se repartiran el caudal de aire total necesario, para este caso se toma el
valor maximo del caudal de aire obtenido para el dia mas caluroso, siendo este igual a
720 m?/s, siendo equivalente a 2 592 000 m%h. Dividiendo este caudal por cada
ventilador utilizado, se obtiene el caudal de aire que cada ventilador debe suministrar
gue es de 432 000 m3/h. A continuacion, se muestra el plano del ventilador seleccionado:

@ DTF(R)F 5 0[5 AR MBI X HEIME R
Overall Dimensional Diagram of DTF(R) Reversible Axial Fan, Vertical

RN » )} I nx ®d,
EQS

nxod,

71T
3

=.-, .-

A [

ERNRAA

Figura 3. 6 Plano del ventilador axial vertical DTF (R) - 2 400 - 14

Fuente: Tomado del catadlogo de ventiladores ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO.,
2011.

Las dimensiones de este ventilador, atendiendo a la nomenclatura que aparece en la

figura, se muestran a continuacion:

Tabla 3. 15 Dimensiones del ventilador axial vertical DTF (R) - 2 400 - 14

D1 D2 D3 E L L1 A B nix¢di | nix¢d

2412 | 2530 | 2616 | 2900 | 1800 850 80 140 | 36x¢20 | 8x$p22

Fuente: Tomado del catadlogo de ventiladores ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO.,
2011.

Para calcular el rendimiento y consumo de los ventiladores a partir de un caudal de aire
determinado se hace uso de las curvas caracteristicas proporcionadas por el fabricante
(ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO., 2011):
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Figura 3. 7 Curvas caracteristicas y consumo del ventilador DTF (R) 2 400 — 14

Fuente: Tomado del catadlogo de ventiladores ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO.,

2011.
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Eligiendo el ventilador con motor de velocidad igual a 980 rad/min, se entra en la curva
con un caudal de 432 000 m%h hasta cortar con la linea de angulo de inclinacién igual a

25°, con lo que se podr& operar con un rendimiento maximo.

La tabla bajo la curva muestra el consumo del ventilador segun el motor escogido y el
angulo de inclinacién. En este caso, al tener un rendimiento tan elevado, el consumo del
ventilador sera 216,7 kW.

Al tener un total de seis ventiladores, el consumo total del aerocondensador en

condiciones maximas de trabajo sera de 1 296 kW.

Al realizar una comparacion con la potencia térmica a disipar por el aerocondensador,
aproximadamente de 9 958 kW, el consumo de los ventiladores es de aproximadamente

13 % de la potencia térmica a disipar por el equipo.

3.7 Anélisis econdémico
En este epigrafe se analizan los costos de instalacion del equipo disefiando, y se tienen

en cuenta los costos de mantenimiento y consumo eléctrico del mismo.
3.7.1 Costo de instalacion

Para determinar el costo de instalaciébn de un ACC, inicialmente se toma en cuenta el
costo de instalacion del kW en torres evaporativas humedas, por ser estas las mas
usadas en plantas de generacion de energia, a nivel mundial. Las torres de refrigeracion
poseen un costo de instalacion por cada kW de aproximadamente 54 USD/KW instalado,

segun plantea Arellano (2011).

Como plantea Bustamante et al. (2016), el costo de instalaciébn y operacion de un
sistema ACC en la actualidad oscila entre 3,5 y 5 veces mas que el de cualquier otro

sistema himedo. Para este caso, se asume un valor de 4 veces.

Considerando lo planteado anteriormente, para cuando este condensador disipa

aproximadamente 9 958 kW, el costo de instalacion del equipo asciende a:
9958 kW = 54 USD/kW * 4 = 2150928 USD

El costo de instalacion de este equipo alcanza un valor total de 2 150 928 USD como se

nuestra anteriormente; para una torre evaporativa hiumeda de la misma potencia, el
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costo de instalacion es de 537 732 USD, lo que representa un 25 % del costo de

instalacion de un ACC, por lo que se sobrepasa en 1 613 196 USD.
3.7.2 Consumo eléctrico del aerocondensador

EL consumo eléctrico del aerocondensador asciende a 1 296 kW, teniendo en cuenta
gue el costo de la energia en Cuba para las industrias es de 0,15 USD/kWh y utilizando
un factor de capacidad del 85 %, se obtiene entonces el costo de la energia eléctrica

anual, la cual asciende a:

24 h 365 dias USD USD USD
: *0,15——-0,85=1447502,4 — =~ 1447 502 —
ano ano

1296 kW - —a50 KWh

3.7.3 Mantenimiento

Por otro lado, el mantenimiento trae consigo un costo anual importante y por tanto se

debe tener en cuenta.

Para el buen funcionamiento del aerocondensador, se deben tener todas las piezas
mecdanicas en buen estado, mediante un mantenimiento preventivo, ademas de varias
limpiezas de los tubos para mejor el rendimiento de este y disminuir el coeficiente de

ensuciamiento.

El costo de mantenimiento de un aerocondensador, incluyendo ventiladores y accesorios
es de unos 164 652 USD (C.T. Gral. Francisco Villa, 2008). Por otro lado, el costo de
mantenimiento en las torres de enfriamiento alcanza valores aproximadamente iguales a
4 795 000 USD anuales como plante Arellano (2011), ahorrando un total de 4 630 348
USD.

El costo de mantenimiento en los ACC representa aproximadamente el 3,43 % del

mantenimiento en torres de refrigeracion.
3.7.4 Tratamiento de agua

El costo del tratamiento de agua no se tiene en cuenta, puesto que no se tiene la
bibliografia correspondiente. Es evidente que el costo de tratamiento de agua es mayor
gue el de los ACC, puesto que los ACC tienen el potencial de casi eliminar el uso del
agua de la planta de energia.
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3.8 Conclusiones parciales

1. Para comenzar el diseifio del ACC, inicialmente se realizO un analisis de las
temperaturas del aire en la provincia de Matanzas, donde se seleccioné como
temperatura de entrada al ACC, la temperatura media anual correspondiente a
29,18 [°C].

2. Preliminarmente, se asumio un coeficiente global de transferencia de calor igual a
30 [W/m?-K] y una temperatura de salida del aire de 44,61 [°C], que al finalizar el
disefio se obtuvo un valor de 31,39 [W/m?-K] para el coeficiente global de
transferencia de calor y 48,23 [°C] de temperatura; este disefio es factible, puesto
que al realizar una serie de iteraciones se obtuvo un valor de 31,39 [W/m2-K] y
47,41 [°C], cumpliendo la condicién de que deben ser valores con un porciento de
error menor que 0,1 %, asi como un area total exterior de transferencia de calor
igual a 15 541 [m?] y 874 tubos.

3. Al analizar los dias mas extremos del afio 2017 se obtuvo, para el dia mas frio,
que este equipo es capaz de disipar toda la potencia requerida puesto que los
coeficientes globales de transferencia de calor son menores que el obtenido en el
disefio final; cuando se analiza el dia calido, el equipo es capaz de disipar la
potencia térmica solamente para un 71 % del dia, para el otro 29 % es necesario
realizar una variacion de la velocidad del aire para con ello aumentar el flujo del
mismo, obteniéndose un coeficiente global de transferencia de calor maximo igual
al obtenido en el disefio del equipo, logrdndose entonces disipar toda la potencia

gue se requiere.
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Conclusiones

CONCLUSIONES

1.

La revision bibliografica sobre el tema permitié evaluar el estado del arte de los
sistemas de condensacion para plantas de generacion de energia a nivel mundial,
asi como fundamentar tedrico y metodolégicamente el tema en cuestion.

El disefio del aerocondensador es ventajoso, puesto que estos no necesitan agua
para su funcionamiento, de manera que permiten la ubicacién de centrales en
emplazamientos climatolégicamente ideales sin tener que buscar acuiferos con un
caudal importante durante todo el afio; ademas la ubicacion puede optimizarse
con respecto a las lineas de transmision y a las lineas de distribucion de gas o las
lineas de ferrocarril.

A partir del método de la LMTD se determin6 los pardmetros principales del
sistema ACC, obteniéndose al realizar una serie de iteraciones un coeficiente
global de transferencia de calor de 31,39 [W/(m?-K)] y una temperatura de salida
del aire de 47,41 [°C], asi como un area total exterior de transferencia de calor
igual a 15 541 [m?] y 874 tubos.

El disefio conceptual del sistema comprende haces de tubos de cuatro filas,
tendra una dimension de 8 m x 9,6 m y seis ventiladores con diametro igual a 2
900 mm.

El costo de instalacion de un aerocondensador sobrepasa en 1 613 196 USD el
valor del mantenimiento de las torres evaporativas humedas, el costo de
mantenimiento del ACC equivale 3,43 % del costo de las torres evaporativas y
este ACC consume eléctricamente a 1 296 kWh, equivalente a 1 447 502
USD/afio
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Recomendaciones

RECOMENDACIONES

Econdmicamente, el condensador humedo resulta menos costoso que el ACC, pero, se
recomienda para trabajos futuros no considerar solamente la falta de agua disponible
como el unico factor comparativo. A nivel mundial, hay una tendencia, cada vez mas
creciente de que el ACC se convierta en una opcion de disefio de central eléctrica
estandar. Ya no es necesario ubicar un sitio de planta cerca de una fuente de agua si se
selecciona ACC. En cambio, la ubicacién puede optimizarse con respecto a las lineas de
transmision y las lineas de distribucién eléctricas o las lineas de ferrocarril o de

carreteras para el traslado de la biomasa.
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Anexo 1 a)

Anexos

Tabla: Proyecto con aerocondensadores

Localizacion

Tipo de planta

Amorebleta, Espafa

planta de ciclo combinado de 800 MW

SP Power Plant Datong Generation Co. Ltd.,

China

planta de generacién a carbén de 2 x
600 MW

Durango, México

planta de ciclo combinado de 500 MW

E.on Produzione Centrale Livorno Ferraris,

Italia

planta de ciclo combinado de 805 MW

Jinjie, China

planta de generacion a carbon de 4 X
600 MW

Siegerland, Alemania

planta de biomasa de 20 MW

Fuente: Elaboracién propia, a partir de los datos obtenidos en http://www.gea-

heatexchangers.com [Ultimo acceso: 24 abril 2018].

Anexo 1 b)
Tabla: Proyecto con aerocondensadores
Localidad Tipo de planta Disefio sistema de enfriamiento
Queensland, planta de generacién de dos ACC con 36 celdas cada uno en
Australia carbon 840MW, dos turbinas configuracion de 6x6
de vapor 420MW c/u
Las Vegas, planta de ciclo combinado de dos ACC, configuracion 10 x 5, en una
EE.UU 1200MW, dos turbinas de estructura conjunta (20x5) por limitacion
vapor de 200MW c/u de espacio
Plattsburg, planta de ciclo combinado de un ACC de 25 celdas en configuracion
New York 240 MW, una turbinas de 5x5
vapor de 800 MW c/u
Hunterstown, | planta de ciclo combinado de un ACC de 50 celdas en configuracion
Pensilvania 890 MW, con 350 MW 10x5
generados por turbinas a
vapor
Linden, New planta de cogeneracion de tres ACC comprendido por 20 celdas
Jersey 614MW, tres turbinas de vapor | cada uno. Configuracion 4x5 continua,
de 95MW c/u debido a limitaciones de espacio
Tucuman, ACC para planta de ciclo GEA recomendé un sistema hibrido que
Argentina combinado de 680 MW, una consiste en un ACC de 15 celdas, un

turbina de vapor de 150 MW

condensador de superficie y una torre
hameda de cuatro celdas

Fuente: GEA Power Cooling Inc., citado en Arellano, 2011.
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Anexo 1c¢)

Atlantic
Ocean

Figura: Proyecto con aerocondensadores en Europa
Fuente: Tomado de Putman & Jaresch, 2012.

Anexo 1d)

Figura: Proyecto con aerocondensadores en EE. UU
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Fuente: Tomado de Putman & Jaresch, 2012.

Anexo 2
., " Mario Muiioz 50 MW
Héctor Molina  JE50S “af' 20MW - " Quintin Banderas 20 MW
50 MW |} George Washington
. } 7 20 MW
30 de Noviembre /
50 E"W N » Héctor Rodriguez
20 MW Antonio Guiteras
? 60 MW
Brasil Majibacoa
50 MW 50 MW
/¢ Cristino Naranjo
’ £ 35 MW
: Uru ua. ’ , Fernando de Dios
Ciudad Caracas 20 MW W 60 IE\IAWY 20 MW
Antonio Sanchez 20 MW 4 / Ediador Urbano Noris

K
5de Septiembre Gico Redondd 50MwW ~ 50 MW

Rodas 50 MW 60 MW P, e *
Panama ;
Colombia
35 MW 20 MW

Batalla de Guasimas : Grito.de Yara
50 MW Enidio Diaz 39 MW

20 MW Julio A. Mella

35 MW
Figura: Ubicacion en los centrales azucareros de las 25 bioeléctricas que se proponen

construir hasta el 2030, las cuales estan en distintas fases de construccion, negociacion

0 en la cartera de oportunidades

Fuente: Tomado de Gonzéalez, 2017
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Anexo 3
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de agua todo
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Figura: Procedimiento de seleccion del sistema de enfriamiento

Fuente: Obtenido de Arellano, 2011.
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Anexo 4
Calculo de la potencia térmica a disipar
Suposicion de Tyireoy: inicial
|< Taireout = Taireo
Calculo de la variacion de la DTML
Suposicién
de Uy inicial
—> TaireOut~ aire0
U =u Calculo del area de transferencia de
©= _|_> calor, 4,
A
l Calculo
., , del flujo .
Obtencién del numerode —» N Calculo
masico
l de aire TaireOut

Obtencidn de: Conveccién
interna, conveccion externa,
rendimiento de las aletas,
factores de incrustacion.

l

Célculode U

v

Taireout~Tairec

v

Calculo
-

de A

Figura: Diagrama de la secuencia de calculo de los aerocondensadores

Fuente: Elaboracion propia.
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Anexo 5

Tabla: Coeficientes C1y m para el flujo de aire sobre un banco de tubos de 10 o mas

lineas

Configuracion Rep,max Ci1 m
Alineado 10-102 0,80 0,40
Escalonado 10 — 102 0,90 0,40
Alineado 102 -10° Se aproxima como un cilindro Gnico
Escalonado 10%2-10°3 (aislado)
Alineado (ST/SL) > 0,72 103 -2 x 10° 0,27 0,63
Escalonado (ST/SL) < 2 10% -2 x 10° 0,35(ST/SL)Y> 0,60
Escalonado (ST/SL) > 2 10° -2 x 10° 0,40 0,60
Alineado 2x10°-2x 108 0,021 0,84
Escalonado 2x105-2x 106 0,022 0,84
aPara (ST/SL) > 0,7, la transferencia de calor es ineficiente y los tubos alineados no
se deben usar.

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.
Anexo 6

Tabla: Factor de correlacion Cz para N, < 20

N; 1 2 3 4 5 7 10 13 19

Alineado 0,70 0,80 0,86 0,90 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99

Escalonado | 0,64 0,76 0,84 0,89 0,92 0,95 0,97 0,98 0,99

Fuente: Tomado de Incropera, 1999.
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Anexo 7
Tabla: Factores de incrustacion representativos
Tipo de fluido Factor de incrustacion
pie? - °F/Btu m? - °C/W
Agua de mar, debajo de 0.0005 0.00009
125°F
Encima de 125°F 0.001 0.0002
Agua tratada para 0.001 0.0002
alimentacién de caldera,
encima de 125°F
Aceite combustible 0.005 0.0009
Aceite de templar 0.004 0.0007
Vapores de alcohol 0.0005 0.00009
Vapor limpio de aceite 0.0005 0.00009
Aire industrial 0.002 0.0004
Liquido refrigerante 0.001 0.0002

Fuente: Tomado de Holman, 1999.

Anexo 8

n. (%)

0 05 10 15 20 25
L;_l/’.?(h,kAp)l/'.’

Figura: Rendimientos de aletas anulares de perfil rectangular

Fuente: Tomado de Holman, 1999.
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Anexo 9

| ) 1
idmatrp  espesor de 3 pared
::m del tubo . nimero de aletas | pulgada

extremo sin terminar |
- altura de aleta
longitud
altura de aleta nimero de aletas | pulgada
3/8"....... 9,55 m.m. alelas [puigada  aletas/ metro
1/2% e 12,7 mum, [——
/8., 15,8 m.m. L —_L
IR T |
dismetro del tubo hase | LLOJN—— -
pulsada milimetrs |  Jf F—
5/8" @ 15,88 3/8" 10 -11
3/4" 219,05 | 3/8"-1/2" ¢ 9-10-11
1" @254 \ 3/8"-1/2"-5/8" ©7-8-9-10-11
1-1/4" @ 31,75 . 3/8"-1/2"-5/8" 7-8-9-10-11
1-1/72" g 38,1 ' 3/87-1/2" - 5/8" , 7-8-9-10-11
1-3/47 2 444 | 3/8"-1/2" - 5/8” : 7-8-9-10-11
2" @ 50,8 | 3/8" - 1/2" - 5/8" ] 7-8-9-10-11

Figura: Dimensiones de los tubos

Fuente: Tomado de AIRCO-FIN, 2017.
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Anexo 10
Tabla: Propiedades del agua saturada

Temperatura | Presion | Volumen Entalpia de Calor Viscosidad | Conductividad

(K) (bar)?2 especifico | vaporizacion | especifico (N-s/m?) térmica (W/m-
(m3/kg) (kJ/kg-K) (kJ/kg-K) K)
Vi Vg Cpt | Cpg Mt Mg* i Kg
*103 10° 106

295 0,02617 | 1.002 | 51,94 2449 4,181 | 1,868 | 959 8,89 606 19,5
300 0,03531 | 1,003 | 39,13 2438 4,179 | 1,872 | 855 9,09 613 19,6
305 0,04712 | 1,005 | 29,74 2426 4.178 | 1,877 | 769 9,29 620 20,1
310 0,06221 | 1,007 | 22,93 2414 4.178|1,882 | 695 9,49 628 20,4
315 0,08132 | 1,009 | 17,82 2402 4,179 11,888 | 631 9,69 634 20,7
320 0,1053 | 1,011 | 13,98 2390 4,180 | 1,895 | 577 9,89 640 21,0
325 0,1351 | 1,013 | 11,06 2378 4,180 (1,903 | 528 | 10,09 | 645 21,3
330 0,1719 | 1,016 | 8,82 2366 4,184 1,911 | 489 | 10,29 | 650 21,7
335 0,2167 | 1,018 | 7,09 2354 4,186 | 1,920 | 453 | 10,49 | 656 22,0
340 0,2713 | 1,021 | 5,74 2342 4,188 (1,930 | 420 | 10,69 | 660 22,3

a Un bar es equivalente a 100 kPa

Fuente: Tomado de Incropera, 1996

Anexo 11
Tabla: Propiedades del aire seco a presion atmosférica

Temperatura | p (kg/m3) | Cp (J/kg- | K (W/m-K) p*106 Pr

(K) (°C) K)

273 0 1,252 1011 0,0237 17,456 0,71
293 20 1,164 1012 0,0251 18,240 0,71
313 40 1,092 1014 0,0265 19,123 0,71
333 60 1,025 1017 0,0279 19,907 0,71
353 80 0,968 1019 0,0293 20,790 0,71
373 100 1 1022 0,0307 21,673 0,71
473 200 1 1035 0,0370 25,693 0,71
573 300 1 1047 0,0429 39,322 0,71
673 400 1 1059 0,0485 32,754 0,72
773 500 0,442 1076 0,0540 35,794 0,72
1273 1000 0,268 1139 0,0762 48,445 0,74

Fuente: Tomado de Incropera, 1996
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Anexo 12

Tabla: Valores representativos del coeficiente global de transferencia de calor

Combinacién de fluidos U (W/m?2-K)
Agua con agua 850 -1 700

Agua con aceite 110 — 350

Condensador de vapor (agua en tubos) 1000-6

000

Condensador de amoniaco (agua en tubos) 800 — 1 400

Condensador de alcohol (agua en tubos) 250 — 700

Intercambiador de calor de tubos con aletas (agua en tubos, aire en flujo 25 -50
cruzado)

Fuente: Tomado de Incropera, 1996
Anexo 13

Tabla: Valores tipicos del coeficiente de transferencia de calor por conveccion

Proceso h (W/m?-K)
Conveccion libre

Gases 2-25

Liquidos 50-1 000
Conveccion forzada

Gases 25-250

Ligquidos 50-20 000
Conveccién con cambio de fase
Ebullicibn y condensacion 2 500-100 000

Fuente: Tomado de Incropera, 1996
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Overall Dimensional Diagram of DTF(R) Reversible Axial Fan, Vertical
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Overall Dimensional Table of DTF(R) Reversible Axial Fan, Vertical

' % o | b2 | o £ ] R A | o8 | e nedd;
NS Size

125 1260 | 1330 | 1380 | 1600 MO | 400 S0 100 200b14 8x P16
14 1410 | 1482 | 1532 | 1500 | 1050 | S00 | 60 | 100 | 20wbl4 | sxdis
15 ISI0 | 1592 | 1652 | 1900 | 1100 | 500 0 100 200b14 BxP16
16 1610 | 1702 | 1772 | 2000 | 1200 | 600 | 70 | 100 | 24xbis | sxdiz
18 1$10 | 1920 | 2006 | 2200 | 1400 | 700 70 128 0xPIE Bxbis |
19 1910 | 2000 | 2112 | 2300 | 1420 | 700 70 128 32xPI8 BxP1s
20 2000 | 2130 | 2214 | 2000 | 1500 | 750 80 128 36xP18 20
21 2112 | 2240 | 2340 | 2500 | 1650 | 750 80 128 36xPI8 8x$20
22 2212 | 2330 | 2416 | 2700 | 1650 | 800 | 80 | 140 | 36xdis Bxd20
24 2412 | 2530 | 2616 | 2900 1800 | 850 80 140 362320 B2
28 2812 | 2630 | 2716 | 3000 @ 1s00 | 830 80 140 365820 22
26 2614 | 2760 | 2860 | 3200 | 1950 | 900 0 160 20922 22
28 2814 | 2960 | 3060 | 3400 | 2100 | 950 50 160 4250922 Sxd24

SN ERB20WRLERNM X LR TEMENCENN,
Rermarks i power i 2006W or more, Lengin "L® shall Do @x3anded &35 Do the length of monoe,
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Figura: Esquema y dimensiones de los distintos modelos del ventilador axial reversible
DTF(R)

Fuente: Tomado del catalogo de ventiladores ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO.,
2011.
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Anexo 15
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Performance Curve S0z
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SR Peak abwerbed power(AW) A% Free-field  (dF)
Speed O PE MM Pitch angle (%) M Froeney  (Hr)
mat | s | 20 |25 25 [ 28| % |25 |6 s |2s0]s00] k| x| ax |
9RS | 1385 | 1627 | 1§95 | 2167 | 2551 | 2925 | 322 |
motce | 160 | 188 | 220 | 2% | 318 | 388 | 400 | B |-M| 2| 4|7 |07
MO ez | 2R NS TR vas |20 12| -10] -t | 4| -8 ]|-10] 18]
w0 | 218 73 | 209 16 | 619 | |
3 | 23| °6 ss | %06 | 5 w0 |12 |-3|-7|-1n|-18]|-2
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Figura: Curvas caracteristicas y cuadro de consumos del ventilador axial DTF (R) — 2
400 - 14

Fuente: Tomado del catalogo de ventiladores ZHEJIANG SHUANGYANG FAN CO.,
2011.



