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Resumen

En tal investigacion se realizé el dimensionamiento de dos sistemas de recuperacion
de calor, como mejora del proceso de acondicionamiento del aire para una manejadora de
aire (MUA o Make -Up Air unit) ,ubicada en una empresa médica en la zona franca Coyol
Free Zone. Se analizé cada tecnologia desde el punto de vista del ahorro de energia y el
impacto financiero en la economizacion monetaria por la reduccién del costo operativo.
La empresa duena del equipo proporcioné toda la informacién necesaria para el estudio
(fichas técnicas de los equipos y datos histéricos de monitoreo del ano 2020). Basado en
la informacién proporcionada se cred una metodologia de calculo utilizando los principios
de psicrometria, termodindmica y leyes de ventiladores, para determinar la cantidad de
energia necesaria en el proceso de deshumidificacién y calefaccion del aire segin las con-
diciones operativas reportadas.

Se hizo una revisiéon bibliografica teniendo como referencias las fichas técnicas para
identificar las caracteristicas principales del equipo para hacer una seleccion de los siste-
mas de recuperacién calor aplicables; se tomé en cuenta la distribucion de los diferentes
componentes de la manejadora y el espacio disponible. Con esto se establecié los Tubos
de Calor y Run- Aruond como las mejoras més adaptables para el caso de estudio, donde
dichos sistemas tienen un rango de rendimiento de 45% a 55% y de 45% a 65 %, para
cada uno respectivamente.

El dimensionamiento se ejecuté mediante el programa COILPRO del fabricante Col-
mac Coil Manufacturing Inc, en el cual se selecciond de manera iterativa cada parametro
de diseno, tal y como: drea aletada, cantidad de aletas por pulgadas (fpi), tipo de refri-
gerante, materiales de construccién, entre otros. Los cuales se seleccionaron en funcién
de la capacidad de térmica del sistema y sus condiciones operativas. Con el programa
se corrié una simulacién para los Tubos de Calor y Run — Around para cada condicién
operativa mensual promedio, determinada del historico de datos; con esto se adquirié las
condiciones psicrométricas del aire, pérdidas de presién, calor recuperado para cada uno
de los sistemas escogidos y aspectos geométricos.

Del analisis energético efectuado para cada uno de los casos (equipo actual, Tubos de
Calor y Run-Around) se concluyé que la temperatura y la humedad relativa del ambiente
son las variables que determinan el consumo de energia del equipo encargado de la ade-
cuacion del aire; para los meses con humedad relativa mayor al 70 % se obtuvieron los
consumos de energia mas altos. El ahorro anual proyectado para cada una de las opciones
de mejora representan un reduccién en el consumo de energia de mas del 46 % para los
procesos de deshumidicacién y calefaccion del aire; el calentamiento representa la mayor
parte de la disminucion de la potencia consumida. Segin los resultados obtenidos, ambos
sistemas pueden representar una reduccién de gastos de méds $ 90 000 dolares anuales, los
cuales no representan méas de $ 746 000 del valor actual de costos en una proyeccién de
cinco anos operativos.

Citese este trabajo como:

A.M. Mora-Ledezma, C.E. Rodriguez-Diaz. Dimensionamiento de un sistema de re-
cuperacion de calor para el calentamiento de aire en el proceso de acondicionamiento de
ambientes controlados en una industria médica. Trabajo final de graduacion de Licencia-
tura. Escuela de Ingenieria Mecédnica. Universidad de Costa Rica. San José, Costa Rica,
2023.
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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Descripcién general

El presente proyecto esta enfocado en la disminucion del consumo energético dentro del
proceso de acondicionamiento de aire para recintos con ambientes controlados en la indus-
tria de dispositivos médicos, esto mediante el dimensionamiento y andlisis de un sistema
de recuperacion de calor que permita el ahorro de energia. Para esto, se toma como base el
funcionamiento de una Unidad Manejadora de Aire (AHU, por sus siglas en inglés) dentro
de una planta de produccién de dispositivos médicos; dicho equipo cumple con la funcién
de pre-tratar o pre-acondicionar el aire exterior que se debe proveer a otras manejadoras
encargadas de suministrarlo a las condiciones requeridas para un recinto o habitaciéon en
particular.

Para el desarrollo del proyecto, la empresa médica propietaria de la planta de pro-
duccién proporciono los datos referentes a las condiciones del aire en distintos puntos del
proceso de acondicionamiento que ocurre dentro de la manejadora junto con las fichas
técnicas, factores de consumo energético de este y otros equipos implicados en el proceso.
A partir del andlisis de esta informacién, en el presente documento se éstudié las propieda-
des psicrométricas del aire en las diferentes etapas del acondicionamiento y se describieron
los diversos médulos o secciones que componen el equipo, con le fin de conocer a profun-
didad el proceso y su funcionamiento; esto ultimo apoyado en la teoria de psicrometria
del aire, aunado a los conceptos mas relevantes de los sistemas de aire acondicionado y los
fundamentos de transferencia de calor, que explican los principios de funcionamiento de
los sistemas de recuperacién de energia.

En cuanto al proceso de dimensionamiento y seleccion, se describe la metodologia de
calculo que se propone para los flujos de calor y consumo energético, basado en el anélisis
de procesos psicrométricos; asi como la metodologia de seleccion para los dispositivos de
recuperacién propuestos, para lo cual se utilizé un software de seleccién de un fabricante
de intercambiadores de calor para equipos de aire acondicionado.

Por dultimo, se realiza una evaluacién financiera de las soluciones propuestas, con el
interés de cuantificar el impacto de la implementacién de estas soluciones en el consumo
energético del proceso; al mismo tiempo determinar cudl de ellas es la mas viable desde el
ambito financiero.
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1.2. Justificacion

Los altos estandares de calidad dentro de la industria médica hacen que las condiciones
en las que se realizan los procesos de manufactura sean altamente controlados. Los cuartos
limpios son espacios donde la presién, temperatura y humedad relativa son variables de
gran importancia, las cuales se deben monitorear a diario para asegurar que se mantengan
dentro de los valores especificados. Mantener estas condiciones depende de los sistemas de
acondicionamiento de aire, siendo estos los encargados de suministrar la correcta tempe-
ratura, presion y humedad relativa. Para sostener estas condiciones tales sistemas deben
operar grandes cantidades de tiempo, lo que conduce a un alto consumo energético por
parte de todos los equipos ligados al sistema.

Segin la Comisién Econémica para América Latina y el Caribe (CEPAL) de la Orga-
nizacién de la Naciones Unidas (ONU) (2018), la industria es el segundo sector con mayor
consumo energético y eléctrico en Costa Rica, con un 25% del consumo final de energia
en el ano 2015, siendo la manufactura el proceso de mayor peso y que marca la tendencia
dentro esta area. En el sector industrial los mayores usos en energia se dan con los motores
eléctricos, sistemas de refrigeracion, produccién de calor, sistemas de aire acondicionado
e iluminacion. Especificamente en los sistemas de acondicionamiento de aire para cuartos
limpios, la energia que demanda el proceso adicional de recalentamiento necesario para
alcanzar y mantener las condiciones requeridas de temperatura y humedad relativa, signi-
fica un consumo energético considerable.
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Figura 1.1: Consumo de energia final por sector, 1990-2015. Funte: (ONU, 2018)

Ante este alto consumo energético por parte de dichos sistemas, surgen nuevas ideas
para optimizar el proceso de acondicionamiento de aire en estas industrias, con el fin de
disminuir el impacto ambiental. Lo anterior, lleva a plantear un proyecto de dimensio-
namiento de un sistema de recuperacion térmico, donde se pretende aprovechar el calor
del aire exterior que entra al sistema y utilizarlo en el proceso de calentamiento del aire
a suministrar a las condiciones requeridas. Esta reutilizacién de energia propicia la con-
solidacion de un sistema mas eficiente, haciendo que este necesite menos energia para su
funcionamiento.
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Esta busqueda por reducir o manejar mas eficientemente el consumo de energia en estas
industrias fomenta la innovacién e investigacién en nuevas tecnologias, las cuales pueden
ser aplicadas para lograr un ahorro significativo, disminuyendo el impacto hacia el medio
ambiente y los costos operativos. Es por ello que el presente proyecto plantea el dimen-
sionamiento de dos sistemas de recuperacién de calor, que someterdn a una evaluacién
financiera y de consumo energético para determinar su impacto el costo de la operacién
del equipo.

1.3. Objetivos

1.3.1. Objetivo general

Dimensionar un sistema de recuperacién de calor, mediante el andlisis y evaluacién de
diferentes soluciones en tecnologias térmicas, para la disminucién del consumo eléctrico en
el proceso de acondicionamiento de aire para ambientes controlados.

1.3.2. Objetivos especificos

= Caracterizar los parametros de funcionamiento del sistema de aire acondicionado ac-
tual para la identificacién de las variables requeridas para la seleccién del dispositivo
de recuperacion de calor.

= Identificar las propiedades psicrométricas caracteristicas en las distintas etapas del
proceso de acondicionamiento del aire, para la determinacién de la energia requerida
para el calentamiento.

= Investigar las diferentes tecnologias en recuperacion de calor existentes en el mercado,
con el propédsito de la evaluacién de los requerimientos técnicos aplicables en este
estudio.

= Dimensionar dos sistemas de recuperacion de calor aplicables, basados en la investi-
gacién realizada, para el cumplimiento del proceso de acondicionamiento.

= Evaluar el impacto energético y financiero de la implementacion de los sistemas de
recuperacion de calor seleccionados.

1.4. Metodologia general
Para el presente proyecto, se ejecutaron los siguientes pasos metodolégicos:

= Se investigd previamente sobre los antecedentes y el estado actual de las tecnologias
en recuperacién de calor.

= Se definieron conceptos relevantes en psicrometria, sistemas de aire acondicionado y
transferencia de calor, los cuales fundamentan el proceso de seleccién y dimensiona-
miento del dispositivo de recuperacion de energia.

= Se definieron las propiedades, estados y procesos psicrométricos dentro del procedi-
miento de acondicionamiento del aire; esto mediante el andlisis de los datos repor-
tados por la empresa.

= Se caracterizo el sistema de aire acondicionado actual con el propésito de conocer
sus parametros de funcionamiento, determinando las variables a considerar para la
correcta seleccién del dispositivo de recuperacién de calor.
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= Basado en la investigacién bibliografica realizada, se identificaron los sistemas de
recuperaciéon mas éptimos para la implementacién en el presente caso de estudio.

= Se elaboré la metodologia de calculo para determinar el flujo de calor y el consumo
energético en el proceso de acondicionamiento de aire, tanto para el funcionamiento
actual como para la implementacién de los sistemas de recuperacién de energia
propuestos.

= Se realizé el dimensionamiento de los dispositivos de recuperacién de calor, esto en
el software COILPRO del fabricante Colmac Coil Manufacturing Inc.

= Se simul6 el funcionamiento de los sistemas de recuperaciéon dimensionados a partir
de las condiciones de operacion ya definidas; definidas, con el objetivo de obtener los
parametros necesarios para el calculo del flujo de calor recuperado y, por ende, el nue-
vo consumo energético. Tales simulaciones se realizaron en el software mencionado
anteriormente.

= Se realizé un andlisis energético de la implementacién de los sistemas de recuperacion
de calor seleccionados, comparando el consumo energético del sistema de aire acon-
dicionado en su condicién de operacion actual contra el consumo realizando dicha
implementacién; a partir de ello, se evalué el posible ahorro.

= Se realizo la evaluacién financiera de las soluciones propuestas para determinar cual
de éstas presenta una mayor factibilidad desde el ambito financiero.

1.5. Alcance y limitaciones

En este presente caso de estudio, se realizd el dimensionamiento de dos sistemas de
recuperacién de calor seleccionados a partir de una exhaustiva investigacién bibliografica.
Dicho proceso de dimensionamiento y seleccién se basé uinicamente en la informacién su-
ministrada por la empresa propietaria del equipo a mejorar; especificamente en la ficha
técnica recibida, asi como los datos reportados de las condiciones del aire en los puntos de
medicién ya establecidos por la organizacién.

Asimismo, este proceso de dimensionamiento se realizé desde el punto de vista tedrico,
por esto no hubo una etapa de implementacién de los sistemas seleccionados, sino que so-
lo se realizé una evaluacion analitica basada en los datos reportados e informacién recibida.

En cuanto las limitaciones experimentadas, esté el estricto control de ingreso a las ins-
talaciones de la empresa, en tanto no se permitié una visita a la planta donde se encuentra
instalada la unidad manejadora de aire. Lo anterior impidié considerar variables o circuns-
tancias que no estén completamente indicadas dentro de la informacién suministrada por
la, compania propietaria del equipo.

Asimismo, en este documento no se muestran abiertamente los resultados obtenidos
en el software utilizado para la seleccién y dimensionamiento de los sistemas de recupe-
racion de calor propuestos. Esto debido a que dicho software solamente estd disponible
para ciertos representantes del fabricante y clientes calificados, siendo necesario realizar
una solicitud formal ante el fabricante y firmar un Software Lease Agreement (acuerdo de
uso del software); donde se indica explicitamente que: “el usuario no podrd hacer copias
de cualquier material proporcionado por el Colmac Coil Computer Software Program que
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esté en forma impresa, o en forma mo legible por mdquina” .

Igualmente, dentro de los términos y condiciones de uso indicadas por el fabricante se
establece que “FEl Licenciatario no revelard, directa o indirectamente, la totalidad o parte
del Software a ninguna persona que no sea un empleado o consultor del Licenciatario.”
Por esta razon, en esta investigacién unicamente se muestran los resultados numéricos
obtenidos de las simulaciones realizadas en el software, bajo un formato elaborado por los
autores, asi como informacién y documentos disponibles en la pagina web del fabricante
Colmac Coil Manufacturing Inc., que se pueden referenciar sin exponer la interfaz, meto-
dologia, formato o cualquier otra informacién del software utilizado.

Por tdltimo, es importante considerar que el andlisis financiero contempla tinicamente
los aspectos generales de instalacion requeridos para la implementacion de los dispositivos
de recuperacién seleccionados. Es decir, dicho analisis no toma en cuenta ciertos factores
que son dependientes de las caracteristicas del sistema de aire acondicionado existente y
su instalacién; los cuales pueden determinar la inviabilidad del proyecto debido a modifi-
caciones que se deban realizar para lograr implementar el sistema de recuperacién de calor
deseado.

1.6. Aportes y productos materiales

En este estudio se realizé la seleccién y dimensionamiento de un sistema de recupe-
racion de energia que utiliza las tecnologias mas comunes de transferencia de calor -por
ejemplo sistemas run-around a partir de intercambiadores de aleta y tubos; o una tecno-
logia més innovadora como los tubos de calor-. De esta manera se pretende que las posibles
soluciones analizadas representen un aporte significativo en términos de innovacion e in-
vestigacién para futuros procesos de implementacién, para un proceso de implementacion
futuro.

Bajo dicha premisa, el principal aporte a procurar con este proyecto es una metodologia
de cédlculo y andlisis correctamente fundamentada y desarrollada; la cual se pueda demos-
trar a partir de un caso de estudio tedrico aplicable que permita obtener resultados para
evaluar y determinar la factibilidad, tanto técnica como financiera, de la implementacién
final de estas tecnologias en recuperacién de calor propuestas.
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Marco teorico

2.1. Transferencia de Calor

En este proyecto es necesario profundizar en los procesos fisicos presentes en el acondi-
cionamiento de aire, donde actian fenémenos termodinamicos y de transferencia de calor
que permiten el control y dimensionamiento de los sistemas de aire acondicionado. Dentro
del proceso de acondicionamiento existen otros factores que son necesarios para la optimi-
zacién del sistema, tales como aspectos relacionados al aislamiento de ductos y recintos,
incidencia de radiacién solar, distribucién del aire en el recinto e intercambiadores de ca-
lor. Intrinsecamente, estos temas estan vinculados con los mecanismos de transferencia de
calor, los cuales permiten explicar de manera precisa como se da el intercambio de energia
a través de diferentes medios.

En la teoria de transferencia de calor se definen tres mecanismos principales que per-
miten el intercambio de energia, estos son:

s Conduccion
s Conveccion
» Radiacion

Donde la conduccion se define como la transferencia de energia de las particulas mas
energéticas de una sustancia hacia las particulas mas cercanas con menor energia, esto
como resultado de sus interacciones. La conveccion es la transferencia de energia entre
un sélido y un fluido en un movimiento adyacente al sélido, donde este tipo de meca-
nismo comprende los efectos combinados de la conducciéon y del movimiento del fluido.
Por dltimo, la radiacion es la energia generada por la materia en forma de ondas elec-
tromagnéticas, debido a los cambios en las configuraciones electronicas de los dtomos o
moléculas (Cengel y Ghajar, 2011).

En lo que respecta a este estudio, los mecanismos con mayor incidencia en la transfe-
rencia de calor son: conduccion y conveccion, por lo que en esta seccion se les dara especial
énfasis, dada su importancia en el dimensionamiento de los sistemas de recuperacién de
calor.



2.1. TRANSFERENCIA DE CALOR CAPITULO 2. MARCO TEORICO

2.1.1. Conduccién de calor

La transferencia de calor debido a la conduccién estéd estrechamente relacionada con la
temperatura; sin embargo, tienen naturalezas distintas. En el caso de la transferencia de
calor por conduccion, tiene una direccion y magnitud, es decir, es una cantidad vectorial
y la temperatura una cantidad escalar (Cengel y Ghajar, 2011).

Al ser la conduccion una cantidad vectorial con un sistema de coordenadas, se debe
utilizar la convencién para evitar confusiones con la direcciéon de dicho vector. Se dice que
la transferencia de calor es positiva cuando va en la direccién de las coordenadas positivas.
En la figura 2.1 se puede observar un ejemplo de dicha convencién para el signo de la
transferencia de calor de un medio caliente a un medio frio.

(0 =500W
Medio
frio

Medio
caliente

0
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Medio
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Figura 2.1: Convencién de signos para transferencia de calor. Fuente:(Cengel y Ghajar,
2011)

Por la naturaleza vectorial del flujo de calor, este se puede expresar en componentes
espaciales, tal como se ve en la ecuacion 2.1.

Gn = Qui + Qi+ 07 (2.1)

De esta manera, queda definido el vector de calor Q,, por los vectores canénicos y las
magnitudes respectivas para las tres dimensiones. Esta interpretacion vectorial del calor
es una extension de la Ley de Fourier de la conduccion de calor, la cual define que la
transferencia de un medio sélido es proporcional al cambio de temperatura a lo largo de
la coordenada x y al drea transversal del flujo de calor.

. dT
Qcond =—kA dx (22)
Donde:
k: Coeficiente de conduccion térmica.
A: Area normal a la direccién del flujo.

‘C%: Gradiente de temperatura a lo largo de la coordenada x.

El coeficiente de conduccién térmica k es una propiedad fisica que caracteriza a un
material como un buen o mal conductor de calor, donde los malos conductores pueden fun-
cionar como aislantes térmicos. A valores més bajos de coeficientes de conduccién térmica,
la transferencia de calor tendrd una menor tasa en comparacién a un material con un alto
valor de dicho coeficiente. Al final la ecuacién de conduccién de calor depende del material,
condiciones geométricas y temperaturas de los puntos de andlisis, por lo que este factor es
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sumamente importante en el dimensionamiento de un dispositivo de transferencia de calor.

2.1.2. Transferencia de calor por conveccién

Este mecanismo de transferencia de energia térmica se caracteriza por la interaccion
de un fluido y un sélido, donde el movimiento del fluido en las fronteras del sélido ocasiona
una transferencia de energia. La conveccion es un fenémeno donde se da la combinacion
de la conduccién térmica y el movimiento masico de una sustancia en las fronteras de un
s6lido (Domingo, 2011); Este mecanismo se puede dividir en dos grupos, la conveccion
natural y la conveccion forzada.

La conveccidon natural es un movimiento generado por las diferencias de densidades en
el fluido, esto se da por la existencia de un campo gravitatorio donde hay zonas con dis-
tintas densidades, las zonas de mayor densidad son las més frias y las de menor densidad
se caracterizan por ser las mas calientes. La conveccion forzada se da cuando un fluido es
forzado a pasar por una geometria determinada, este mismo mecanismo se puede dividir
en conveccién forzada interna y externa. Cuando es interna, es debido a que se mueve el
fluido a lo interno de una superficie; por otra parte, es externa cuando el flujo es forzado
a pasar por fuera de la superficie (Domingo, 2011).

La formulacién matematica de este mecanismo se generé desde una relacién empirica
que es conocida como ley de enfriamiento de Newton, donde se establece que el cambio
de temperatura en una superficie, que se encuentra en contacto con un fluido, es pro-
porcional a la diferencia de temperaturas entre la superficie del fluido (Gracia Torres y
Murrillo Buitrago, 2017).

-1 (2.3)
Donde:

hconw: €s una constante de proporcionalidad.

Ts: es la temperatura de la superficie.

Ty es la temperatura del fluido circundante o la temperatura ambiente.

Esta relacién empirica es una de las maneras més sencillas de explicar la transferencia
de calor por conveccién.

Por otra parte, la conveccion forzada se vuelve un fenémeno més complejo de predecir,
debido a que depende de la intensidad de diversos factores fisicos que se ven involucrados
en el mecanismo. Primero, como se menciond anteriormente, se debe entender que la con-
veccién forzada aparece cuando se obliga a una sustancia a fluir a través de una superficie
(Cengel y Ghajar, 2011).

El estudio de la transferencia de calor por conveccion forzada requiere el planteamiento
de diversos parametros, los cuales estan relacionados intrinsecamente con el mecanismo.
Por ejemplo, la viscosidad dinamica pu, coeficiente de conduccién térmica k del sélido,
densidad p y calor especifico ¢, del fluido, como también de la velocidad del flujo ¥. Por
otra parte, la configuracion geométrica, la aspereza de la superficie sélida y el tipo de flujo
del fluido (turbulento o laminar) son factores que afectan la transferencia de calor por
conveccién, o que deviene en que este fendmeno sea més complicado de predecir (Cengel
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y Ghajar, 2011).

En la seleccién de intercambiadores de calor este tipo de parametros son de importan-
cia, por ejemplo, el drea de transferencia de calor es un factor crucial en el intercambio
de energia, dado a que a mayor sea ésta, mayor serd el intercambio. Por otra parte, al au-
mentar la velocidad del flujo, incrementa la cantidad de masa que pasa por la superficie,
permitiendo incrementar la tasa de cambio de temperatura. No obstante, el dimensio-
namiento dependera también del fluido de trabajo del intercambiador debido a que sus
propiedades termodinamicas pueden limitar su capacidad de transferencia de calor.

Cuando un fluido se mueve en una superficie sucede que las particulas que se van
acercando a ella se van desacelerando, hasta tener una velocidad nula (7 = 0), es de-
cir, se detienen cuando estdn en contacto con la superficie debido a los efectos viscosos
del fluido, esto se conoce como una condicion de no deslizamiento (Cengel y Ghajar, 2011).

Al existir esté condicidn, las capas adyacentes de fluido van disminuyendo su velocidad,
lo que en perspectiva quiere decir que las capas que se van alejando de la superficie van
obteniendo un valor mayor de velocidad. Lo anterior obedece, a su vez a otro fundamento
fisico conocido como ley de wviscosidad de Newton. Esta ley surge por la necesidad de
explicar el efecto de la viscosidad en el movimiento de un fluido. Por lo que se define la
viscosidad como una medida cuantitativa de la resistencia de un fluido a fluir; la viscosidad
permite determinar la velocidad de deformacion del fluido cuando se le aplica un esfuerzo
cortante (White, 2003).
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Figura 2.2: Esfuerzo cortante 7 por cambio de velocidad. Fuente: (White, 2003).

Bajo este esquema, la condicién de no deslizamiento permite que la transferencia de
calor de la superficie del sélido hacia la capa de fluido adyacente (o viceversa) se dé por
medio de una conduccion pura (Cengel y Ghajar, 2011). Esta condicién se puede expresar
como una relacién proporcional a la tasa de cambio de la temperatura con respecto a las
capas adyacentes a la superficie, lo cual se puede expresar como:

) 6T
Geconv = —k 57 (24)
Yy y=0

Usando la ecuacién 2.5 que describe el flujo de calor e igualando a la ecuacion 2.5, se
puede despejar h para obtener la ecuacion 2.6 que describe dicho coeficiente.

(jconv = hconv (Ts - Too) (25)
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_k T

oy y=0
heonv (T2 = T) (2.6)
La ecuacién 2.6 se puede utilizar para determinar el coeficiente de transferencia de
calor por conveccion cuando se conozca la distribucion de temperatura dentro del fluido
(Cengel y Ghajar, 2011). Dado que el coeficiente puede cambiar por diversos factores, es
necesario encontrar una manera de poder realizar un promedio del coeficiente para sim-
plificar més la metodologia de cédlculo, es acd donde el analisis adimensional se vuelve una
herramienta fundamental.

Los nimeros adimensionales son de suma importancia en este tipo de mecanismo, dado
que permiten desligar las dimensiones de las ecuaciones y combinar variables para poder
describir un determinado fenémeno. Para efectos de la conveccién el nidmero de Nusselt se
puede definir como:

Nu = =< (2.7)

Donde:
k: Coeficiente de conduccion térmica del fluido.
L.: Longitud caracteristica.

El ntimero de Nusselt representa la optimizacion de la transferencia de calor de una
capa de un fluido como resultado de la conveccion en relacién con la conduccion a través
de la misma capa, cuanto mayor sea este valor, mejor serd la transferencia de calor; por
ende, para un valor de Nu = 1, la transferencia de calor a través del fluido se da por una
conduccién pura (Cengel y Ghajar, 2011).

Por otra parte, cuando se hace referencia al comportamiento del fluido se dice que este
es laminar o turbulento.Un flujo es laminar es cuando las particulas se mueven en capas
conformadas por estas de manera como si fueran ldminas. Por otro lado, la traslacion del
fluido debido a altas velocidades se caracteriza por ser flujos turbulentos (Cengel y Ghajar,
2011).
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Figura 2.3: Flujo laminar, en transicién y turbulento. Fuente: (Cengel y Ghajar, 2011)
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En la figura 2.3 se puede observar una caracterizacién visual de los regimenes lami-
nares, en transiciéon y turbulento. El régimen laminar es un comportamiento de capas
ordenas como si fueran laminas y en el régimen turbulento se obtiene un comportamiento
desordenado de las capas del fluido. Asimismo, en el régimen de transicion se tiene una
combinacién de los regimenes laminar y turbulento.

Ante la necesidad de poder predecir este comportamiento de un flujo, en 1883 Osborne
Reynolds cred un niimero adimensional para determinar si un flujo es laminar o turbulento
mediante experimentos. Este nimero se denominé como numero de Reynolds (Re) y es
una de las cantidades adimensionales més importante en el estudio de micro fluidos; este
nimero relaciona las fuerzas de inercia y las fuerzas viscosas (Rapp, 2017). Expresandose
de la siguiente manera:

_ pule
o

Re

(2.8)

Donde:
V': Velocidad del flujo.
L. : Longitud caracteristica.
w: Viscosidad dinamica.

La categorizacion del fluido dependera del valor que se obtenga del niimero de Rey-
nolds, dado a que esta categorizacion se da en rangos de valores que se han determinado
experimentalmente bajo ciertas circunstancias de estudio.

El ntimero de Reynolds es 1til en la transferencia de calor por el hecho que permite
determinar con buena exactitud cudndo un fluido puede encontrarse en régimen laminar,
transicion o turbulento y esto toma importancia debido al desarrollo que pueda tener la
capa limite de velocidad del fluido. La capa limite es la regién en donde se obtienen los
mayores gradientes de velocidad de un flujo, por la condicién de no deslizamiento en la
superficie hay una zona en donde la velocidad cambiard conforme va aumentando la dis-
tancia con respecto a la superficie (Cengel y Ghajar, 2011).

2.1.3. Dispositivos de transferencia de calor

En esta seccién se describird el funcionamiento teérico de los dispositivos que estdn
involucrados en los sistemas de recuperacién de calor.

2.1.3.1 Intercambiadores de calor

Los intercambiadores de calor son usados por su eficiente transferencia de energia desde
un medio a otro. Han jugado un papel importante en sectores de la refrigeracién, gene-
raciéon de potencia y aire acondicionado (Ma’arof et al., 2019). El concepto bésico de los
intercambiadores estd basado en la siguiente premisa: la pérdida de calor en la zona de
alta temperatura es exactamente igual a la ganancia de calor en la seccién de baja tempe-
ratura. El simple intercambio de energia entre estas dos zonas da como resultado que la
temperatura disminuya en la zona de alta temperatura y que aumente en la zona de baja
de temperatura (Ling y Mulyandasari, 2010).
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Hay diferentes factores que deben ser tomados en cuenta en el disefio y seleccién de in-
tercambiadores de calor. En la practica es comtin que existan asociaciones que desarrollen
y proporcionen guias para los procesos de seleccién o diseno. En el caso de dichos inter-
cambiadores, existe la Asociacion de Manufacturadores de Intercambiadores Tubulares o
TEMA, por su siglas en inglés, encargada de clasificar estos dispositivos de transferencia
de energia en clases, dependiendo de la aplicacién (Ling y Mulyandasari, 2010).

Para el presente proyecto, se analizaran los intercambiadores que estan conformados
por tubos y aletas, dado a que este tipo de dispositivos son los mas utilizados para la
transferencia de calor en los sistemas de aire acondicionado. Dichos intercambiadores ge-
neralmente consisten en un conjunto de aletas corrugadas o simples que se encuentran
sobre un arreglo de tubos, llamado serpentin. Estos dispositivos tiene tres voliimenes de
control por donde se da el intercambio de energia, estos son: el refrigerante que pasa por
los serpentines, la conduccién entre las aletas y los serpentines, asi como el intercambio
entre el aire exterior y las aletas. (Liu et al., 2004).
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Figura 2.4: Modelo simple de un intercambiador calor con aletas. Fuente:(Liu et al., 2004)

En la figura 2.4 se muestra una ejemplificacién del volumen de control para el estu-
dio de un intercambiador de calor. Para el andlisis de dichos dispositivos se asumen las
siguientes suposiciones:

= Kl flujo del refrigerante dentro del serpentin es uni-direccional.
= La transferencia de calor a lo largo del tubo es despreciable.

= El diferencial de presién debido a la resistencia generada es despreciable.

Analizando el refrigerante, cuando este pasa por el serpentin tendra una transferencia
de calor debido a la diferencia de temperatura entre los fluidos y el cambio en la entalpia
del refrigerante. Se puede definir @1, y (2, como la diferencia de entalpia del refrigerante,

12
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y la diferencia de temperatura que tendra dicho fluido y la temperatura de la pared del
tubo. Por lo que se tiene que:

er - QQT (29)

Se define dichos calores como:
er = mr(hﬁi - hr,o) (210)
QZT = hrA(Tb - Ts) (211)

Donde:
hr;: Entalpia del refrigerante en la entrada.
hro: Entalpia del refrigerante en la salida.
m,: Flujo mésico de refrigerante.
Tj: Temperatura promedio del fluido.
T: Temperatura de la pared del tubo.
h,: Coeficiente de transferencia de calor.
A: Area de la superficie interna del tubo.

En el segundo volumen de control se da el intercambio de calor entre el flujo de aire
y las aletas. Acd hay un cambio en la entalpia especifica del aire, cuando este entrega o
gana energia, asi como un cambio de temperatura. Por ende, se define @1, y Q24 como la
transferencia de calor debido al cambio de entalpia y temperatura, respectivamente. Estos
dos flujos de calor deben ser iguales debido a que no se considera la presencia de otro
mecanismo de transferencia en el proceso, por lo que se cumple que:

Q1o = Q2a (2.12)

Con base en dicha igualdad, se definen los flujos de calor como:
Qla = ma(ha,i - ha,o) (213)
Q24 = haAo'r]o(Tm - Ts) (214)

Donde se define que 7, es el flujo mésico de aire, hy; y he,o las entalpias especificas
del aire a la entrada y salida del serpentin, respectivamente. Para la ecuacién 2.14 el h,
representa el coeficiente de conveccion, A, es el drea de transferencia de calor en las ale-
tas, 7, representa la eficiencia de la aleta, T}, la temperatura promedio del aire y T la
temperatura superficial de la aleta (Liu et al., 2004).

Por ultimo, queda analizar el volumen de control en las aletas, el cual se debe a la
conduccion de calor. Si se realiza un balance de energia en dicho elemento, se obtiene:

er + Qla + Qcond =0 (215)

n refier m um I r conduccién en ireccion
Donde Q.opq se refiere como la suma de los calores por conduccién en todas las direcciones,
para este caso se obtiene:

Qcond = Qarriba + Qabajo + erontal + Qtrasero (216)

Esto representa la conduccion de calor en la aleta, lo cual permite describir la transferencia
de calor en dicho elemento del intercambiador de calor.

Con la formulaciéon matematica anterior, se puede describir el flujo de calor para un
sistema simple de intercambiador de calor con aletas.

13
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2.1.3.2 Tubos de calor

Estos dispositivos son sistemas de intercambio de calor que no requieren partes mévi-
les por su modo de funcionamiento. En esencia, son dispositivos de transferencia de calor
pasivos con una gran efectividad de conduccién térmica. Estos tienen un circuito cerrado
en donde el calor puede ser rapidamente transferido desde un punto a otro usando un
esquema de un flujo bifasico. Las temperaturas de operacién de los tubos de calor estan
determinadas por el fluido de trabajo seleccionado y el éptimo diseno del mismo disposi-
tivo (Zohuri, 2003).
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Figura 2.5: Secciones principales de los tubos de calor. Fuente: (Zohuri, 2003)

En la figura 2.5 se puede observar cudles son las secciones de un tubo de calor, el cual
contiene un mallada capilar como medio para mover el flujo. En la zona del evaporador es
donde se aplica una fuente de calor que provoca el cambio de fase del fluido de trabajo -
pasa de fase liquida a fase gaseosa-, en dicho punto ocurre un aumento en la presion debido
a la evaporacion del fluido. Este flujo de vapor se mueve a través de la seccién concéntrica
entre la malla porosa y el contenedor externo. Por lo general, existe una zona adiabati-
ca entre las dreas de condensacién y evaporacién en donde no hay una transferencia de
calor significativa, por lo que el fluido se mueve hasta la zona de condensacién. En dicha
area se realiza la extraccion de energia por medio de algiin mecanismo de transferencia de
calor, generalmente a través de una conveccién forzada externa. En ese punto, el fluido
se condensa, es decir, pasa de fase gaseosa a fase liquida; en este momento es donde la
malla porosa juega un papel fundamental en el funcionamiento, ya que bombea el fluido
desde el condensador hasta el evaporador, debido a la diferencia de presién causada por
el efecto capilar que tiene dicho fluido al entrar en la seccién porosa (Zohuri, 2003). De
esta manera, se cierra el circuito generando que se dé un ciclo de operacién en el fluido
de trabajo, el cual se seguird repitiendo hasta que se retire la fuente de calor que se esté
aplicando.

Un factor importante a considerar en los tubos de calor, es que la diferencia en la pre-
sién capilar entre la interfaz de liquido-vapor gobierna la operacién del dispositivo. Este
es uno de los parametros mas importante cuando se disena o se selecciona un tubo de
calor; usualmente es el factor que mas limita la operaciéon a menor temperatura. Por lo
general, esto es conocido como el limite de capilaridad, el cual ocurre cuando la presiéon
por capilaridad no es lo suficientemente grande para poder bombear el liquido de vuelta
a la zona de evaporacion, causando que la malla capilar se seque y no logre completar el
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ciclo. La estructura de la malla es uno de los factores que mas puede afectar el limite de
capilaridad. Por este motivo, el limite de capilaridad es un parametro a considerar en el
disefio y seleccién de los tubos de calor (Zohuri, 2003).

Ante lo anterior, cuando el tubo de calor se encuentra en un estado estacionario,
el flujo de vapor desde el evaporador se dard por la diferencia de presién en la zona
de condensacién. Luego, la presién de capilaridad se da por el menisco formado entre
la interfaz de liquido-vapor. Adicionalmente, se sucita un diferencial de presion debido al
cambio de fase tanto en el condensador como en el evaporador. Por 1iltimo, también aparece
una diferencia de presién debido a la gravedad, esto cuando el tubo de calor debe vencer
alguna diferencia de altura. Para no superar el limite de capilaridad, se debe asegurar que
las diferencias de presién no superen la presién por capilaridad (Zohuri, 2003). Por lo que
se puede expresar como:

Apcapmaac Z Apl + Apg + Apefa.se + Apcfase + Apg (217)

Donde:

APcappma.: Diferencial de presién por capilaridad.

Ap;: Diferencial de presién por el liquido en la zona del condensador.
Apg: Diferencial de presién por el vapor en la zona del evaporador.
Ape,,,.: Diferencial de presién por cambio de fase de liquido a gas.
Apy,,,.: Diferencial de presién por cambio de fase de gas a liquido.
Apgy: Diferencial de presién generado por la componente gravitacional.

Esta ecuacion se vuelve crucial en la seleccién y diseno de tubos de calor, dado que
permite, bajo este criterio, el éptimo funcionamiento del dispositivo.

2.2. Psicrometria

Para comprender y analizar el proceso de acondicionamiento del aire, se deben conocer
todas las propiedades termodindmicas involucradas que permiten determinar y explicar
las condiciones de dicho proceso. El aire estd compuesto principalmente por la mezcla
de nitrégeno y oxigeno, asi como por un conjunto de gases en menor volumen, como el
argon, hidrégeno, nedn, helio, xenén, entre otros; asimismo, el aire presente en la atmésfera
contiene cierta cantidad de vapor de agua, el cual varia debido al proceso de evaporacién
en rios, lagos y océanos. Esta mezcla de aire seco y wvapor de agua es definida por la
literatura como aire atmosférico, el cual es analizado como una mezcla gas - vapor. Es
importante mencionar que este vapor de agua en el aire se comporta como un gas ideal,
por lo que el aire atmosférico se puede tratar como una mezcla de gases ideales. Con esto,
la presién de la mezcla se define como:

P=P,+P, (2.18)

Donde:
P,: Presién parcial del aire seco.
P,: Presién parcial del vapor.

A esta presién parcial del vapor de agua se le conoce como presion de vapor, se define
como la presién que ejerceria el vapor de agua si existiera solo a la temperatura y volu-
men del aire atmosférico (Cengel y Boles, 2012). Todo este andlisis del aire atmosférico
como mezcla gas-vapor, tomando en cuenta las propiedades del vapor de agua, es de suma
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importancia, ya que la presencia de este ultimo afecta el analisis de los procesos de acon-
dicionamiento del aire.

La psicrometria es la ciencia que estudia las propiedades fisicas y termodindmicas
del aire atmosférico, permitiendo explicar las condiciones de este fluido en los diferentes
procesos de acondicionamiento. Una herramienta de gran importancia dentro de la psicro-
metria, que permite obtener y analizar de una forma gréifica mas sencilla las principales
propiedades termodinamicas del aire, es la carta psicométrica. En este gréafico, para una
presion especifica y a partir de dos propiedades intensivas independientes, se pueden co-
nocer las demas propiedades y definir por completo el estado en que se encuentra el aire.
En este apartado se van describir las propiedades termodindmicas més importantes para
los procesos de acondicionamiento de aire.

2.2.1. Humedad Especifica

La humedad especifica es una propiedad termodindmica del aire atmosférico que per-
mite conocer la cantidad de vapor de agua presente en la mezcla; concretamente, se define
como la masa de vapor de agua presente en una unidad de masa de aire seco y se repre-
senta mediante el simbolo w (Cengel y Boles, 2012).

- P, 0622P,
_ Mgty 2022 v 2.1
© e e = pp, (2.19)

Donde:
P,: Presién parcial del aire seco.
P,: Presion de vapor.
P: Presiéon de total del aire atmosférico.

En el Sistema Internacional (SI) la unidad de medida para la humedad especifica es
kilogramos de vapor de agua por kilogramos de aire seco (kgyapor /KSaire seco); POI su parte,
en el sistema inglés la unidad de medida es granos por libra de aire seco (gn/1bgire seco)-
Otra propiedad utilizada para determinar la cantidad de vapor de agua es la humedad
absoluta, la cual se diferencia de la humedad especifica en el hecho de que se calcula la
masa de vapor en un metro cubico de aire seco.

2.2.2. Humedad Relativa

Se define como la relacién de la cantidad de humedad que contiene el aire, en compara-
cion a la cantidad maxima de humedad que este puede contener a la misma temperatura.
Se dice que cuando el aire contiene dicha cantidad maxima de humedad, se encuentra
saturado, esto quiere decir que la mezcla ya no puede contener mas vapor de agua, por lo
que cualquier cantidad de vapor que se agregue hara que condense. Es pertinente consi-
derar que la cantidad de vapor de agua (humedad) que el aire puede contener depende de
la temperatura, de modo que la humedad relativa cambia con dicha propiedad aunque la
humedad especifica del aire no varie.
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(2.20)

Donde:
¢: Humedad relativa.
P,: Presién de vapor.
P,: Presion de vapor a la condicién de saturacion.

Cengel y Boles (2012) relacionan la humedad especifica y la humedad relativa mediante
las siguiente expresién:

wP

6=
(0,622 + w) P,

(2.21)
Donde:

¢: Humedad relativa.

w: Humedad especifica.

P: Presiéon de total del aire atmosférico.

P,: Presién de vapor a la condicién de saturacion.

2.2.3. Temperatura

En términos generales, la temperatura es una medida de la actividad térmica de las
particulas dentro de un cuerpo o sustancia, la cual determina el flujo de calor dentro de
dicho cuerpo, ya que la variacién de este flujo de calor produce una variacién en el valor
de la temperatura. En el caso de la psicrometria, para el aire deben estudiarse tres formas
de temperatura; la primera de ellas es la temperatura de bulbo seco, siendo la temperatura
del aire medida con un termdémetro ordinario.

Otra de estas propiedades es la temperatura de bulbo himedo; en este caso se emplea
un termémetro con el bulbo cubierto por una mecha de algodén saturada con agua, ha-
ciéndose pasar una pequena corriente de aire sobre ella. Esta corriente de aire provoca
que la temperatura medida por el termémetro disminuya progresivamente hasta alcanzar
una valor estacionario, este valor es la temperatura de bulbo himedo. Esta temperatura
representa tanto el equilibrio del flujo de calor sensible entre el aire y la mecha de algodén,
asi como el equilibrio del flujo de calor latente provocado por la evaporacion de cierta
cantidad de agua por el paso de la corriente de aire. La diferencia entre la temperatura de
bulbo seco y la temperatura de bulbo hiimedo depende del grado de saturacién del aire,
entre mayor humedad contenga el aire menor serd la diferencia entre dichas temperaturas,
alcanzando el mismo valor cuando el aire se encuentre en condicién de saturacién (Pila-
towsky, 2002).

Por tltimo, la temperatura de punto de rocio (T),) se define como la temperatura a
la cual se inicia la condensacién si el aire se enfria a presién constante (Cengel y Boles,
2012). Por debajo de esta temperatura, el vapor de agua presente en el aire comienza a
condensarse debido a que el aire se encuentra en estado saturado, es decir, con un 100 %
de humedad relativa. Por esto, la temperatura de punto de rocio del aire corresponde a
la temperatura de saturacion del agua a la presién a la que se encuentra el vapor (T, =

Tsat Q p'uap) .
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2.2.4. Entalpia

De forma préctica, se dice que la entalpia es el calor total de una sustancia, se define
como la suma de la energia interna y el producto de la presién y el volumen: h = v + Puv.
Para el caso del aire atmosférico, se comprende como la mezcla de aire seco y vapor de
agua, la entalpia se debe expresar en términos tanto de la entalpia del aire seco como de la
entalpia del vapor de agua, por lo que la entalpia total es la suma de ambas. Esta entalpia
total se define por unidad de masa del aire seco, ya que cominmente la cantidad de aire
seco en la mezcla no varia, caso contrario a la de la cantidad de vapor de agua, que no
permanece constante.

h=hg+ hy = hq + why (2.22)

Donde:
h: Entalpia del aire atmosférico.
w: Humedad especifica.
h,: Entalpia del aire seco.
h,: Entalpia del vapor de agua.

2.2.5. Carta Psicométrica

Como se menciond anteriormente, la carta psicrométrica es una herramienta que per-
mite obtener y analizar graficamente las propiedades termodindmicas méas importantes,
asimismo ayuda a visualizar los diferentes procesos de acondicionamiento de aire. Esta
herramienta grafica se produce a partir de datos para una presién determinada, por lo
que puede basarse en datos con una presién a nivel del mar o a presiones menores para
sitios de mayor altura; en la figura 2.6 se muestra una carta psicométrica a temperaturas
normales y presién a nivel del mar.

En una carta psicrométrica, la temperatura de bulbo seco se muestra en la parte baja
sobre el eje horizontal; se extienden lineas verticales (lineas de bulbo seco) hasta la parte
superior de la carta, indicando que cualquier punto a lo largo de la linea corresponde a
un mismo valor de temperatura. La humedad especifica se encuentra en el eje vertical al
lado derecho de la carta, las lineas de humedad especifica van horizontalmente de derecha
a izquierda. La temperatura de bulbo hiimedo se puede encontrar sobre una linea curva al
lado izquierdo, las lineas de bulbo himedo constante van de manera descendente hacia la
derecha. Esta linea curva mencionada anteriormente es llamada la linea de saturacion, la
cual representa la condicién de saturacién, es decir, sobre dicha linea se presenta el 100 %
de humedad relativa. Con esto, las lineas de humedad relativa constante van hacia abajo en
la misma direccién que la linea de saturacién, disminuyendo conforme se van alejando de
ella. Por su parte, los valores de entalpia se pueden encontrar en la escala extendida sobre
el lado izquierdo de la carta, las lineas de dicha escala son una extension de las lineas de
bulbo hiimedo, esto porque, como se mencioné anteriormente, el valor de la entalpia varia
con la cantidad de vapor presente en el aire, en otras palabras varia con la temperatura
de bulbo himedo.
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Figura 2.6: Carta psicrométrica a temperaturas normales y presion a nivel del mar. Fuente:
(Hands-Down-Software, sf)

2.2.6. Procesos psicrométricos

Dentro de la carta psicrométrica se pueden representar los procesos de acondiciona-
miento del aire, también llamados procesos psicrométricos. Antes de describir los procesos
que se analizan en el presente proyecto, se deben definir dos conceptos de suma importancia
dentro de los procesos de acondicionamiento de aire, estos son calor sensible y calor latente.

El calor sensible se define como la cantidad de energia que recibe o cede un cuerpo
debido a una diferencia en su temperatura, sin que ocurra un cambio en su estado fisico.
En el caso del aire atmosférico, se dice que hay un intercambio de calor sensible cuando se
modifica su temperatura sin que haya un cambio en la cantidad de vapor de agua presente,
es decir, sin que haya un cambio en el contenido de humedad del aire. Por su parte el calor
latente, es la cantidad de energia que transfiere un cuerpo o sustancia para que se dé un
cambio de estado, esto sin que ocurra un cambio en su temperatura. En este caso, el aire
sufre un cambio en su contenido humedad, sin variar su temperatura.

La transferencia de energia en los procesos de acondicionamiento de aire se da a par-
tir del flujo de calor sensible y calor latente entre el aire y los serpentines dentro de los
equipos de aire acondicionado. Estos procesos pueden analizarse como procesos de flujo
estacionario,en otras palabras, se pueden analizar mediante balances de masa y calcular los
flujos de calor mediante balances de energia. Despreciando los cambios de energia cinética
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y energia potencial, Cengel y Boles (2012) proponen los siguientes balances de masa y
balance energia de flujo estacionario para los procesos de acondicionamiento de aire:

Balance de masa de aire seco:
D tig = ring (2.23)
ent sal

Balance de masa de agua:

D rhaw =Y tigw (2.24)

ent sal
Balance de energia:
Qent + Went + Z mh = Qsal + Wsal + Z mh (225)
ent sal

Para el caso del término de trabajo W en el balance de energia, cominmente este se
refiere al trabajo realizado por el ventilador dentro del equipo, el cual es casi despreciable
en comparacién a los deméds términos de la ecuacion.

En términos generales, para el caso de los sistemas encargados del acondicionamiento
de un cuarto limpio en una industria médica, los dos procesos que cominmente ocurren
dentro de los equipos son los siguientes:

= Enfriamiento y deshumidificacién: Este proceso se encuentra en practicamen-
te todos los sistemas de aire acondicionado; primeramente, durante el proceso de
enfriamiento se disminuye la temperatura del flujo de aire, conforme disminuye la
temperatura, la humedad relativa aumenta mientras se mantiene constante la hu-
medad especifica. Al aumentar la humedad relativa de forma considerable, el aire
alcanzard su punto de saturacién, a partir de ese momento todo enfriamiento adicio-
nal produce la condensacién del exceso de humedad que contenga el aire; es decir,
se deshumidifica al eliminar el exceso de vapor de agua en forma de condensado.
Todo este condensado producido durante el proceso, es eliminado a través de un
desagiie con el que cuenta el equipo. Ahora, al observar el proceso dibujado en la
carta psicrométrica de la figura 2.8, el estado ¢ representa la condicién a la que el
aire entra a la seccién de enfriamiento del equipo, durante el proceso llega a su estado
de saturacién x, para al final perder humedad a lo largo de la linea de saturacion
cuando ¢o = 100 % y alcanzar el estado 2 donde finaliza el proceso.

Serpentines de
enlramiento

I3 = 1470 TI=-T"[:'°‘--1
dr=100% g0 ¢y =B0%
Remocidn Wy = 100 m"/min
del condensado

Figura 2.7: Proceso de enfriamiento y deshumidificacién del aire. Fuente:(Cengel y Boles,
2012)
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Figura 2.8: Carta psicrométrica para proceso de enfriamiento y deshumidificacién. Fuente:
(Cengel y Boles, 2012)

= Calentamiento Sensible: Dado que dentro de los cuartos limpios se deben manejar
condiciones muy especificas de humedad, se debe realizar el proceso de enfriamiento
a una temperatura suficiente para que el aire alcance su punto de saturacién y elimi-
ne todo el exceso de humedad posible, por esto, luego del proceso de enfriamiento y
deshumidificacién, el aire se encuentra a una temperatura muy baja para ser sumi-
nistrado al recinto. Por este motivo es necesario realizar un proceso de calentamiento
simple, en el cual se hace pasar el flujo de aire por un serpentin de calentamiento
donde aumenta su temperatura, pero su humedad especifica (w) permanece constan-
te, ya que no se agrega vapor de agua ni se pierde masa de aire durante el proceso. Es
importante recordar que la humedad relativa cambia debido a este proceso, aunque
la humedad especifica se mantenga constante, ya que al aumentar la temperatura
también aumenta la capacidad maxima de humedad del aire.

Serpentines de
+ -.'a]-.'nlami-.'nlc:#

Aire Ty
—_— T a——_
T| L@y, ‘l,l: ity =- iy

Calor qﬁ! = If"I

Figura 2.9: Proceso de calentamiento del aire. Fuente: (Cengel y Boles, 2012)

2.3. Sistemas de Aire Acondicionado

Un sistema de aire acondicionado es el encargado de suministrar aire a una serie de
condiciones especificas, es decir, es el encargado del proceso de tratamiento de dicho fluido
con la finalidad de controlar propiedades como lo son la temperatura, la humedad y la
presion. Durante dicho proceso, se da la transferencia de calor desde el interior del recinto
hacia el exterior mediante dos etapas; primeramente, la evaporacién de un fluido refri-
gerante al absorber calor del aire dentro del recinto, produciendo una disminucién de la
temperatura en el ambiente. Seguidamente, la condensacién de ese mismo fluido al ceder
calor al ambiente exterior, aumentando la temperatura de los alrededores. Estos fenéme-
nos de transferencias de calor ocurren por medio de una serie de equipos y dispositivos
térmicos.
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Existen diferentes tipos de sistemas de aire acondicionado, los cuales se pueden clasifi-
car de varias maneras: segun el equipo que utilizan, segiin el fluido refrigerante, si cuentan
0 no con sistema centralizado. En términos generales, cominmente estos sistemas se cla-
sifican en dos grandes familias segin el equipo utilizado, diferenciados basicamente por el
tipo de proceso utilizado para realizar el acondicionamiento: sistemas de expansion directa
de refrigerante y sistemas de agua helada.

2.3.1. Sistemas de agua helada

Este tipo de sistema, como su nombre lo indica, utilizan agua a muy baja temperatura
(o caliente para el caso de un proceso que lo requiera) como fluido para el proceso de
acondicionamiento del aire. Estos sistemas cuentan con equipos de enfriamiento mecéni-
co, intercambiadores de calor o enfriadores de agua conocidos como chillers, los cuales
funcionan a partir de un ciclo de refrigeracién y son los encargados de llevar el agua a la
temperatura necesaria para el proceso de acondicionamiento. La gran diferencia de este
tipo de sistemas es que el ciclo de refrigeracion mencionado no es el encargado de realizar
la transferencia de calor de forma directa con el recinto por acondicionar, si no que esta
transferencia se da por medio del agua del proceso, absorbiendo calor de dicho fluido mien-
tras este absorbe calor del ambiente a acondicionar, reduciendo la temperatura dentro del
mismo.

Un sistema de agua helada estd conformado por diferentes equipos y dispositivos, los
cuales son necesarios para poder llevar a cabo el proceso de acondicionamiento del aire;
en este apartado se describen los principales equipos de estos sistemas.

2.3.2. Enfriadores de agua (chillers)

Como se apunté anteriormente, estos equipos son los encargados de llevar el agua a la
temperatura requerida, funcionando a partir de un ciclo de refrigeracion por el cual circula
el refrigerante encargado de absorber el calor que transporta el agua desde el recinto.

El ciclo de refrigeracion es el principio béasico sobre el cual funcionan los sistemas
de refrigeracién y aire acondicionado. En términos generales, dicho ciclo consiste en un
proceso que alterna entre la evaporacion y la condensaciéon de un fluido refrigerante para
extraer calor de un recinto o espacio (Cascante Gémez, 2018). En la figura 2.10 se mues-
tran los componentes tipicos de este ciclo, por los cuales el fluido refrigerante realiza un
recorrido, presentando cambios de estado que permiten la transferencia de calor desde el
recinto acondicionado hacia el exterior. En primer lugar, el refrigerante ingresa al evapo-
rador a una temperatura menor a la del fluido que se desea enfriar, en su recorrido por
el serpentin el refrigerante absorbe calor del fluido provocando su paso en fase de gas.
Luego, dicho refrigerante en estado gaseoso es conducido al compresor, donde se eleva su
presion y, por ende, su temperatura a condiciones de gas sobrecalentado para el proceso de
condensaciéon. Como tercer paso, el refrigerante pasa por el condensador, donde vuelve a
su estado liquido perdiendo calor en el serpentin y transfiriéndolo al exterior. Por tltimo,
el fluido refrigerante pasa a la valvula de expansion donde pierde presion y temperatura,
entrando a un estado de mezcla que es el que finalmente vuelve a ingresar al evaporador
para absorber el calor que se desea rechazar.
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Figura 2.10: Esquema de un ciclo de refrigeracién por compresién de vapor. Fuente:(Cengel
y Boles, 2012)

Existen dos configuraciones para el proceso de condensacién en un chiller instalado en
estos sistemas de agua helada para aire acondicionado, cuando se realiza dicha condensa-
cién por medio de caudales de aire que pasan a través de los serpentines del equipo, se
dice que son chillers enfriados por aire. Por su parte, la otra configuracién se da con la
instalacién de torres de enfriamiento, en este caso el fluido refrigerante dentro del chiller
es agua, dicho fluido es transportado a la torre donde es enfriado bajo el principio de
enfriamiento evaporativo; tales equipo se atomiza el agua y se deja caer sobre superficies
de transferencia de calor por donde pasa un flujo de aire forzado, provocando que el agua
disminuya su temperatura. Cuando se tiene esta configuracion, se dice que se tiene un
chiller enfriado por agua.

[ oy | I 1
| Sarp.anh’n de | Bomba | CHlLLER Succion  Descarga
| enfriamiento | . |
|

Evaporador

Compresor

Condensador

| Serpentin de |
| enfriomiento [

elemento
expansor

Linea de liquido

Filtro Valvula
deshidratador de clerre

Figura 2.11: Diagrama de circuito de agua helada con chiller enfriado por aire. Fuente:
(Ingenieria-Gestion, 2020)
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Figura 2.12: Diagrama de circuito de agua helada con chiller enfriado por agua. Fuen-
te:(Gutierres, 2014)

2.3.3. Circuito de agua

Un sistema de agua helada se clasifica como un sistema centralizado ya que cuenta con
un circuito de equipos donde se da todo el proceso de enfriamiento del agua, para poste-
riormente ser distribuida a los equipos ubicados en los diferentes recintos que se quieren
acondicionar (Delgado Quirés, 2019). En la figuras 2.11 y 2.12 se muestran los diagramas
para los circuitos de agua helada, en ellos, ademas del equipo de refrigeracién de agua y la
torre de enfriamiento, se pueden observar los demas equipos que conforman dicho circuito.

Uno de los equipos en cuestion es el tanque de expansion, el cual tiene como principal
tarea evitar las variaciones de volumen que pueda presentar el fluido a través del sistema
de tuberias, sin este dispositivo las tuberias tendrian que soportar toda la presion, por
lo que podrian sufrir dafios considerables. Este tanque de expansién debe contar con un
separador de aire o desaireador, el cual separa el aire disuelto que se encuentra dentro
de las tuberias de agua helada, mientras conecta la red de suministro de agua con el
tanque y el resto del circuito. Por ultimo, todo este circuito debe contar con un sistema
de bombeo que ayude al flujo de agua entre todos los equipos, estas bombas pueden ser de
desplazamiento positivo o centrifugas.

2.3.4. Sistemas de bombeo

Como se acoté en la seccion anterior, el circuito de agua helada cuenta con un sistema
de bombeo que se se encarga de la recirculacién y presurizacién del fluido. Estos sistemas
deben ser capaces de recircular el agua a lo largo de todos los equipos conectados dentro
del circuito, por lo que debe contar con la potencia necesaria para esta labor; es por ello
que el consumo energético de dichos sistemas es considerable. Uno de los equipos que
contribuye en gran medida al consumo que generan estos sistemas es la bomba; el gasto
energético de esta turbomaquina viene dado por el motor, comtunmente eléctrico, del cual
se alimenta para obtener la energia mecanica externa necesaria para impulsar el fluido, es
decir, dicha energia es la potencia al freno que entrega el motor a la bomba; esta potencia
al freno no es mas que la razén de la potencia mecanica 1til que se le debe entregar al
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agua para lograr su movimiento entre la eficiencia del sistema:

. W, I cq-V-H
potencia util pP-4g
”potencia al freno = = (226)
T Bomba— M otor TIBomba— M otor

Donde:
W: Potencia.
p: Densidad del fluido.
g: Aceleraciéon de la gravedad.
V: Flujo volumétrico.
H: Carga Hidrostatica Neta.
n: Eficiencia del sistema.

Todos los sistemas de bombeo deben vencer pérdidas irreversibles de energia, producto
de la friccién, a lo largo de la tuberia y sus accesorios, separacion del flujo en la superficie
de los 4labes de la bomba, disipaciéon turbulenta, entre otras; por esta razoén, la energia que
se le debe suministrar a la bomba debe ser mayor a la potencia mecanica 1til a entregar
al fluido. Esta pérdida de energia se refleja en la eficiencia del sistema o acoplamiento
bomba-motor (nBomba—Motor), Y& que, como su nombre lo indica, toma en cuenta la efi-
ciencia de la bomba y la eficiencia del motor; comunmente, dicha eficiencia varia entre un

50% y un 85 % (Cengel y Cimbala, 2012).

Ahora bien, como se puede observar en la ecuacién 2.26, la potencia mecdnica 1itil
contempla la presion de operacién o carga hidrostatica neta H que debe vencer la bomba,
la cual se define a partir de la ecuacién de Bernoulli entre dos puntos a la entrada y la
descarga de la bomba (Cengel y Cimbala, 2012):

2 2
o= (pf.; + ;)79 + Z)sal - (pf.; + ;)79 + Z)ent (227)
Donde:
P: Presion del fluido.
p: Densidad del fluido.
g: Aceleracién de la gravedad.
v: Velocidad promedio del fluido.
z: Altura con respecto al punto o eje de referencia.

Siguiendo lo anteriormente expuesto, el movimiento del fluido a través de la tuberia
genera pérdidas de energia, las cuales la bomba debe tener la capacidad de manejar. Por
estd razén, junto a la carga hidrostatica neta también se debe contemplar las pérdidas de
carga a lo largo de la tuberia y las pérdidas de carga menores por los accesorios de la misma.

Estas pérdidas de presién o pérdidas de carga representan la altura adicional que una
bomba debe elevar un fluido con la finalidad de superar todas las pérdidas por friccién en
la tuberia (Cengel y Cimbala, 2012); por tal razén, estds pérdidas de presion en la practica
comunmente se expresan en términos de altura de columna de fluido y se definen de la
siguiente manera:

L-v?
hy = f-D'ip;g’” (2.28)
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Donde:
f: Factor de friccion.
L: Longitud de la tuberia.
D: Diametro de la tuberia.
Uprom: Velocidad promedio del fluido.
g: Aceleracién de la gravedad.

El factor de friccion f de un flujo dentro de una tuberia depende de la rugosidad del
material que compone la tuberia y del nimero de Reynolds; este factor se puede calcular
analiticamente a partir de la ecuacién de Colebrook:

¢/D 2,51

1
NG = —2,Olog(3—77 + Rev/T

) (2.29)

Donde:
f: Factor de friccién.
e: Rugosidad del material de la tuberia.
D: Didmetro de la tuberia.
Re: Numero de Reynolds.

Por tdltimo, las pérdidas menores son aquellas pérdidas de carga generadas por el paso
del fluido a través de accesorios como uniones, valvulas, codos y ramificaciones presentes
en un sistema de tuberias; las mismas se calculan de la siguiente manera:

02
hp, =K - — 2.30
L L9 (2.30)
Donde:
K7 Coeficiente de pérdida.
v: Velocidad del fluido.

g: Aceleracién de la gravedad.

Estos coeficientes de pérdida K, son dados por los fabricantes de estos accesorios, ya
que dependen del disefio y el proceso de fabricacién de cada uno de ellos.

2.3.5. Unidades manejadoras de aire

Este equipo es el encargado de los procesos de transferencia de calor entre el agua y el
aire del recinto que se quiere acondicionar. El equipo cuenta con ventiladores que mueven
un flujo forzado de aire a través del serpentin de agua helada o agua caliente, ocasionando
la transferencia de calor entre ambos fluidos. Debido a las condiciones tan especificas y
controladas que se requieren para un cuarto limpio, las unidades manejadoras de aire
que se instalan en dichos recintos deben cumplir con una serie de especificaciones que les
permitan cumplir con el proceso requerido. Por esta razén, cominmente estos equipos son
hechos a la medida para cada recinto, con una serie de accesorios que les permitan cumplir
con las condiciones especificadas para el espacio.
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2.4. Caida de presion en flujo de aire

La pérdida de presiéon en un flujo de aire es una medida de la resistencia que sufre
el fluido cuando se encuentra con un obstdculo, el cual por su configuraciéon geométrica
provoca la modificacién de la direccién y la velocidad del flujo (White, 2003). Como con-
secuencia de este cambio de energia, el aire confinado en un ducto puede sufrir cambios
en la presion, la cual tendra una correlacion de factores geométricos y flujo masico.

Los diferentes componentes que tienen los equipos de aire acondicionado representan
una pérdida de presién en el flujo de aire. Para este caso en especifico, los componentes que
agregan una mayor caida son los intercambiadores de calor y los filtros. Se pueden utilizar
correlaciones validadas experimentalmente para realizar un calculo aproximado de cuanto
puede variar la presién del aire al salir de algin serpentin o filtro tomando en cuenta el
flujo que pase a través de ellos.

2.4.1. Pérdida de presion en intercambiadores de tubos con aletas

Para este proyecto se utilizé6 como referencia el articulo realizado por Markovié et al.,
llamado Air side pressure drop in plate finned tube heat exchangers, que consiste en el
estudio de los parametros basicos de las correlaciones para la pérdida de presién de un
intercambiador de tubos con aletas. En la investigacién se realiza un experimento donde se
coloca el serpentin en un tunel de viento, con el objetivo de variar la velocidad del aire. En
el tinel se mide la presién estéatica a la entrada y salida del serpentin, pudiendo asi conocer
el diferencial de presiéon AP. El diagrama del experimento se ejemplifica en la figura 2.13
donde en el cuadro 3.1 se enumera los diferentes componentes utilizados en el experimento.

1 B

—

@ o 1
Entrada de agua
—®

=
&=

Figura 2.13: Experimento realizado para verificacién de correlaciones. Fuente: (Markovié
et al., 2019)

Cuadro 2.1: Diagrama de experimento. Fuente: (Markovi¢ et al., 2019)

Niumero Descripcion
1 Ventilador centrifugo.
Conector para mediciones de presién estatica y diferencial

Serpentin de tubos con aletas

Entrada de aire

Descarga de aire
Tubo flexible

O U | W[ N
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El experimento busca dar con los valores de las constantes de la correlaciéon del factor
de friccién de Darcy-Weisbach.

Sup\*
§=(a+b- Re) < > (2.31)
Suf
Donde:
&: Factor de friccion.
Re: Numero de Reynolds.
SHE: Area de cara del intercambiador.
Suf: Area sin aletas.

Las constantes a, b, ¢ y d son determinadas por los datos del experimento realizado
por el autor. El calculo de estas constantes fue realizado en 872 regimenes de trabajo
distintos, los cuales cubren un rango de 60 - 11 100 para el niimero de Reynolds (Markovié
et al., 2019). Para esa cantidad de regimenes se expone la siguiente expresién para la nueva
correlacion:

—0,61
SHE ) (2.32)

Suf

Segun la investigacién realizada, la ecuacion 2.32 de la nueva correlaciéon no excede el
17 % del error relativo de las mediciones hechas en el experimento (Markovié et al., 2019).
Para calcular la pérdida de presion en el aire que fluye a través del intercambiador se
puede usar la ecuacién utilizada por Otovié et al. en el 2018.

¢ = (1,20 + 2692 - Re™1*") (

2

L p-v
APHE:é'DjL' 25

(2.33)

Donde:
L: Longitud del serpentin.
Dy,: Diametro hidraulico.
p: Densidad de la aire.
ve: Velocidad reducida por la seccién transversal porosa.

L se define como la longitud total del serpentin, la cual se puede expresar como la
multiplicacién de la cantidad de filas por el paso longitudinal del tubo.

L=N; s (2.34)

Donde:
Ni: Cantidad de filas del serpentin.
s;: Paso longitudinal del tubo.

Se define vg, como la reduccién de la velocidad del flujo de aire debido a la zona
transversal porosa. En la figura 2.14 se puede observar la zona a la cual se hace referencia
es la seccién A-A, donde el aire entra perpendicular a esta. Se le llama porosa por el
patrén de tubos que estrangula el flujo, provocando mayor resistencia al pasar por la
secci6n transversal (Otovié et al., 2018).
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Entrada de flujo de aire

Vo

St

Sy 5

AT@““@.____.QFA ': A xL | Ay

& W

7 v h 4
(@) © 0O = < A

A-A

Figura 2.14: Vista superior y seccién transversal del serpentin. Fuente: (Otovié¢ et al., 2018)
Por lo tanto se define v¢ como,

ve =L (2.35)

Donde:
vy: Velocidad del aire.
e: Porosidad volumétrica.

La porosidad volumétrica para este caso se puede calcular con la siguiente ecuacion:

el (sp—0)+ st 0
St -S| Sf

e=1-

(2.36)

Donde:
d.: Diametro del del tubo.
sy: Distancia entre aleta.
6: Espesor de aleta.
s¢: Paso transversal entre los tubos.
s;: Paso longitudinal del tubo.

Para el calculo del didmetro hidraulico se necesita conocer la superficie especifica del
intercambiador que se estd analizando. Se define como superficie especifica Sy, la cual es
la relacion del area de transferencia de calor Si g, que se define con la siguiente expresién:

- d?
SHEZTF'dC-(Sf—5)+2' S¢ -8 — 1 (2.37)
por lo que obtiene:
SHE
S —
V' Vug

Donde:
Vi g: Volumen ocupado por el serpentin en el ducto donde se coloca.

5 2-(st-sl—daw>+d0-7r-(sf—5) .35
v = T (2.38)

Conociendo Sy y € se puede calcular el didmetro hidraulico que es parte de las variables
que se necesitan para calcular la pérdida de presion.
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€
Dyp=4.-— 2.39
H S, (2.39)

Se debe estimar el nimero de Reynolds para determinar los regimenes del flujo de
aire que pasa por el intercambiador y realizar el calculo del factor de friccién de Darcy-
Weisbach. Luego, se debe calcular la velocidad de cara en el intercambiador, que se define
como:

m Vv

= = 2.4
YT HW T H-W (240)
‘ Donde:
V': Flujo volumétrico.
H: Altura del ducto.
W: Ancho del ducto.
Por 1ultimo, se calcula el drea sin aletas:
Suf =m-de-(sp —0) (2.41)

Donde:
Suf: Area sin aletas.
d.: Didmetro del tubo.
sy: Paso entre aleta.
0: Espesor de aleta.

Las ecuaciones anteriormente descritas fueron utilizadas en los estudios de los autores
Markovié¢ et al. y Otovi¢ et al. en el 2018, obteniendo resultados aceptables con respecto
a las constantes de la correlacién del factor de fricciéon de Darcy-Weisbach. Para ambos
articulos, los pardametros geométricos del serpentin son conocidos, asimismo el valor de
las constantes fueron muy similares. En el estudio elaborado por Otovié¢ et al. se obtuvo
indicadores estadisticos aceptables, sin embargo, se menciona que se necesita mas retro-
alimentacién de datos para mejorar la aproximacion de la correlacién. La continuacién del
estudio se lleva acabo por Markovi¢ et al., quien obtiene un error relativo que no supera
el 17 % del valor real. Como conclusién de ambos andlisis, se obtiene que dicha correlacién
es factible y utilizable en préacticas de ingenieria para rangos de nimeros de Reynolds de
60 a 11 100.

2.4.2. Pérdida de presiéon en filtros

Para el presente caso de estudio, la filtracion del flujo de aire se realiza de manera
mecéanica. En estos casos, los filtros pueden contar con diferentes técnicas para evitar el
paso de particulas de cierto tamano y diferentes tipos de movimiento que estas describan
durante su trayectoria. Se pueden describir cuatro métodos:

Incrustamiento.

Interceptacion.

Difusién.

Atascamiento.
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El incrustamiento se da cuando la particula no puede desplazarse alrededor de la fibra
del filtro, esto debido a su tamano, masa y velocidad. Por otro lado, si la particula continua
por alrededor de la fibra siguiendo la trayectoria del aire, se le llamara interceptacion, ya
que dicha cuerpo esta siendo interceptado lograndose retener durante su paso. La difu-
sién es cuando se captura una particula que describe una trayectoria cadtica, la cual se
queda fija en la fibra; esto se debe a que la particula puede estar bombardeada por otros
moléculas presentes en el aire. Por ultimo, el atascamiento se genera cuando la particula
no puede pasar a través de la fibra debido a que la distancia entre fibras es mas pequena
con respecto al tamafno de dicha particula (NAFA, 2014).

Por lo anterior, existen diferentes tipos de filtros que pueden combinar distintas técni-
cas para filtrar cierta cantidad de particulas, lo que se refleja en la eficiencia del filtro.
Dependiendo de la configuracién que se utilice, la pérdida sera mayor o menor. No obs-
tante, al aumentar o disminuir el flujo de aire por los filtros, la presién fluctiia de acuerdo
al comportamiento del flujo, por lo que se vuelve necesario tener un método de prediccién
de dichos cambios en la presion.

En el articulo publicado, Air Filter Performance Under Variable Air Volumen Condi-
tions, por Rivers y Murphy, se estudia el rango de la eficiencia de 31 filtros con diferentes
medios que se utilizan en condiciones generales de ventilacién, los cuales fueron probados a
flujo constante y variable. Por otra parte, se realizan mediciones de la resistencia del medio
de filtracién, donde emplearon 15 medios distintos para 30 filtros de aire. Esta medicién
de la resistencia del medio se llevo acabo con un flujo constante y un flujo variable. De
los datos obtenidos, se adquirié una funcién que depende de la velocidad del aire por el
medio y la resistencia segun el tipo de filtro.

Ap = a, Uy + by - UZ (2.42)

Donde:
Ap: Pérdida de presion.
a,: Coeficiente de resistencia del medio.
b,: Coeficiente de resistencia del medio.
U,.: Velocidad del aire en el medio.

Las constantes a, y b, son coeficientes de resistencia del medio que fueron determi-
nadas mediante las mediciones que se realizaron en el estudio. Estas constantes fueron
establecidas para 15 diferentes medios, los cuales fueron tabulados.

La velocidad U, se define como caudal que pasa por los filtros entre el drea del medio
que filtra el aire.

Up = — (2.43)

) Donde:
V: Flujo volumétrico.
A,,: El drea del medio.

De esta manera, con las ecuaciones 2.42 y 2.43 se puede observar que hay una relacién
en la caida de presién con respecto a la variacion en el flujo de aire que pasa por los
filtros. Por lo tanto se obtiene una relacién del cambio de presién para una configuracién
de especifica.
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Cuadro 2.2: Coeficientes de resistencia del medio. Fuente: (Rivers y Murphy, 2000)

Media Resistance Coeflickents
Code Media Type a, b,
| 1 Spun glassfiber pad 4958 3242
16 |Air-laid glassfiber, backed 13.185 93.741

19 | Air-laid glassfiber, backed 497781 | 245868
20 | Air-luid glassfiber, backed 204796 | 241.565

22 Spun polyester, & mm thick 8218 -2917

24 Air-laid glassfiber, backed 49.063 143.052

25 Spun polyester/cotton blend, 3556 -23.368
3 mm thick

31 Dual-density spun polyester, 16.787 6.468
25 mm thick

33 Spun polvester, 13 mm thick 2.039 2316
35 Melt-blown polypropylene 60.124 0.151
36 Melt-blown polypropylens 39.675 0.180

k¥ Melt-blown polypropylene 7.967 0005

k] Wet-laid glassfiber §92935 | -922390

39 Wet-laid glassfiber 638.E26 | -243.008

40 |Wet-laid glassfiber 227339 | =227.428
Resistance function is Ap, = a U, + b,L',':' L with Ap,_ in Pa,
U in mis,

2.5. Leyes de ventiladores

Segin la norma UNE 100-230-95, se puede utilizar una serie de ecuaciones cuando un
ventilador ha sido ensayado bajo unas condiciones y se desea hacerlo funcionar en otro
punto operativo (Casals, sf).

Segun la ficha técnica, existen diferentes ecuaciones para varios casos de estudio. Los
cuales son:

= Para tamano y densidad de ventilador constantes.

» Para velocidad y densidad del ventilador constantes.

= Para tamano, velocidad y volumen constante.

Para este proyecto se utilizaron las ecuaciones del primer caso-para un tamano y densi-
dad del ventilador constantes- esto debido a que las condiciones geométricas del ventilador
no cambian y la densidad del aire se mantiene constante. Estas ecuaciones permiten tener
una relacién con la variacién de la velocidad rotacional del ventilador. Estas relaciones se
pueden ver en las siguiente ecuaciones:

= Relacién de cambio con respecto al cambio en el flujo volumétrico:
Vo N
22 (2.44)
Vl N 1

= Relacién de cambio de velocidad con respecto al cambio en la presién:

Py Ny \ 2
Y B 2.4
= (N) (2.45)

= Relacién de cambio de velocidad con respecto a la potencia:

. N
WWZ = <Nj> (2.46)
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Donde:
Q: Caudal de aire.
P: Presién estatica del ventilador.
W: Potencia del ventilador.
N: Velocidad de rotacion del ventilador.

Los subindices 1 y 2 indican los puntos de operacién del ventilador, donde 1 representa
la condicion inicial y 2 las nuevas condiciones a las que el ventilador va operar. Para el
calculo de la potencia tedrica se puede utilizar la ecuacién 2.46 o bien, la ecuacion de la
potencia de un bomba centrifuga, dado que un ventilador también se puede caracterizar
como una bomba, puesto que desplaza masa de fluido. Esta ecuacién se describe como:

Wr =~VAP (2.47)

Donde:
Wr: Es la potencia teérica del ventilador.
~: Es el peso especifico del aire seco.
V: Flujo volumétrico.
AP: Diferencial de presién que agrega la bomba.

La potencia real consumida por el ventilador dependera de la eficiencia general del
sistema. Por lo general, cuando se habla de un ventilador se hace referencia a todo el
ensamble; sin embargo, estd compuesto por diferentes componentes, como el impulsor, el
sistema de transmisién, motor eléctrico y, a veces, un variador de frecuencia. Cada uno de
estos componentes tienen una pérdida de energia, por lo tanto, no toda la energia eléctrica
consumida por el equipo se ve reflejada en el impulsor, sino que hay una cierta eficiencia
global del equipo (Trane, 2017).

Potencia electrica vs Potencia del aire

e Motor Potencia al freno
eléctica
3
Entrada d i
potencia Conversion
eléctrica . de potencia
(kW)
Pérdida en el Perdida por transmision de potencia

I
/ Impulsor
Perdida por poi0r

Pérdida mecanica
variador

Potencia del
aire

Pérdida aerodinamica

Figura 2.15: Eficiencia general de un ventilador. Fuente: (Trane, 2017)

La potencia eléctrica consumida por el equipo se puede definir como:

, W
Wg=—L (2.48)
n
' Donde:
Wg: Es la potencia eléctrica consumida por el ventilador.

n: Es la eficiencia general del ventilador.
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n=MnA-nNr MMMV (2.49)
Donde:
n4: Es la eficiencia del impulsor del ventilador.
nr: Es la eficiencia del sistema de transmisién de potencia.
n4: Es la eficiencia del motor eléctrico.
na: Es la eficiencia del variador de frecuencia.

2.6. Evaluacién de proyectos

Un proyecto es la bisqueda de una solucién inteligente al planteamiento de un problema
que tiende a resolver, entre tantos, una necesidad humana (Chain et al., 2014); cualquiera
que sea la solucion a implementar conlleva la determinaciéon de una serie de propuestas
como respuesta a dicha necesidad. Para tomar una decisién sobre la implementacién, o
no, de un proyecto es necesario someterlo a un proceso de evaluacion multidisciplinaria;
sin embargo, uno de los analisis que mas peso ejerce sobre la decisién final, es el andlisis
financiero. La solucién que se propone debe evaluarse en términos de utilidad financiera,
ya que en la mayoria de procesos se expresa una relacién a un beneficio — costo monetario,
siendo que los cambios implementados afectaran de una u otra manera los flujos de dinero
futuros. Por esta razoén, la evaluacion de proyectos es de suma importancia, ya que con ella
serd posible medir y reducir la incertidumbre inicial respecto a la conveniencia de llevar a
cabo el proyecto y, sobre todo, con el fin de comprobar que se va a resolver el problema
de una manera segura, eficiente y rentable.

Puntualmente, la evaluacion de proyectos pretende medir objetivamente ciertas varia-
bles resultantes del estudio del proyecto, las cuales permiten obtener diferentes indicadores
que finalmente sirven para evaluar la conveniencia financiera de implementarlo (Chain et
al., 2014). Dicha evaluacién, consiste en una serie de estimaciones de lo que se espera a
futuro sobre los beneficios y costos asociados a un proyecto, contemplando en un periodo
de tiempo especifico variantes en los costos debido al comportamiento de precios, disponi-
bilidad de insumos, avances tecnolégicos, cambios en las politicas econémicas, entre otros.

Es fundamental para lograr plantear estimaciones, supuestos o premisas concretas y
validas, las cuales deben apegarse lo mas posible a la realidad del proyecto y puedan ser
sometidas a procesos de validacién por medio de distintos mecanismos. La correcta valo-
racién de estos supuestos, asi como de los beneficios esperados en el proyecto, permiten
definir los criterios de evaluacién méas adecuados.

2.6.1. Valor del dinero a través del tiempo

Dependiendo del tipo de proyecto y los criterios de evaluaciéon utilizados, en algunas
ocasiones el método de analisis empleado debe considerar el cambio del valor del dinero a
través del tiempo; lo cual puede contemplarse a partir del uso de ciertos conceptos de la
matematica financiera dentro del estudio a realizar.

Para lograr considerar este cambio en el valor de los flujos de dinero a través del

tiempo, se requiere determinar una tasa porcentual del cambio, la cual permita representar
la equivalencia del dinero en dos periodos de tiempo distintos. Suponiendo que se tiene
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una cantidad de dinero actual (valor presente) invertido al iniciar un periodo de andlisis
en el tiempo 0, dicha cantidad después de cierto tiempo debe generar una ganancia igual
a una tasa o porcentaje de su valor inicial, denominada tasa de incremento. A partir de
esta tasa y un nimero de periodos establecidos, se puede determinar la forma en la que
creceria el dinero invertido a lo largo de del periodo en cuestion, como un valor futuro o
valor capitalizado (Baca Urbina, 2013):

F, = Vp(1+i)" (2.50)

Donde:
F,,: Valor futuro.
Vp: Valor presente.
1: Tasa de incremento.
n: Periodos de capitalizacion.

Ahora bien, en el caso inverso en el que se tiene una cantidad o flujo de dinero capita-
lizado en cierto periodo de tiempo, a partir de una tasa de descuento se puede obtener el
valor actualizado o descontado a un tiempo definido:

Fn

KR

(2.51)
Donde:

F,,: Valor futuro.

P: Valor presente.

1: Tasa de incremento.

n: Periodos de capitalizacion.

El significado de este valor presente puede explicarse analizando que,

“un dolar recibido ahora es mds valioso que un dolar recibido dentro de cinco anos
en virtud de las posibilidades de inversion disponibles para el délar de hoy. Al invertir o
prestar el dolar recibido hoy, puedo tener considerablemente mds de mi dolar dentro de
cinco anos. Si el dolar recibido se emplea ahora para el consumo, estaré dando mds que el
valor de un délar de consumo en el ano cinco. Por esta razon, los ingresos futuros deben
descontarse siempre.” (Chain et al., 2014)

Desde el punto de vista de la evaluacién financiera de un proyecto, el objetivo de des-
contar el dinero proyectado o capitalizado es definir cudl de las soluciones propuestas y
bajo estudio, que implican una inversién inicial, rinde mayores beneficios; esto mediante
la comparacién del monto o flujo de dinero en un mismo instante, contemplando el cambio
de su valor a través del tiempo.

Por ultimo, otro de los conceptos relacionados a la evaluacion financiera de un proyecto
se ubica el flujo de caja o flujo neto de efectivo. Este cual permite sistematizar, en términos
monetarios, la informacién recopilada con respecto a los flujos de dinero relacionados a los
ingresos y costos de un proyecto, a su vez contemplando el cambio del valor del dinero a
través del tiempo. Cuando se calcula la rentabilidad del proyecto por medio de un criterio
de evaluacion, se realiza a través de un flujo de caja y las premisas o supuestos cuidadosa-
mente definidos para el escenario a analizar, por lo que esta representacién monetaria de
la informacién servird de base para la evaluacién del proyecto.
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Situacion con proyecto Afo 0 Ado 1 Adio 2 Afo 3 AR 4
Ingresas B00 ] Bod 500
Costo de produccidn f128) {128 {128 {128
Costos fijos (200) (200 {200 {2004
Inversiones =00

Flujo neto (5009 472 472 472 472

Figura 2.16: Flujo Neto de Efectivo. Fuente: (Chain et al., 2014)

2.6.2. Criterios de evaluacion
2.6.2.1 Valor Actual Neto (VAN)

En términos generales, el criterio del Valor Actual Neto (VAN) plantea que un proyec-
to debe aceptarse si su VAN es igual o superior a cero, donde dicho valor se determina a
partir de la diferencia entre todos los ingresos y todos los costos expresados en un valor
monetario; esto sumando todos los flujos netos de efectivo descontados al valor presente
y restando la inversién inicial realizada. Por esta razén, se dice que el VAN representa
una medida del valor de riqueza, es decir, determina cudntas ganancias o cuantas pérdidas
genera un proyecto en el caso de ser aceptado.

Asimismo, a partir de lo indicado anteriormente, este criterio de evaluacion pertenece
a un enfoque costo-beneficio donde el objetivo de la evaluacién es determinar si los be-
neficios que se obtienen son mayores que los costos involucrados, por lo que es necesario
identificar, medir y valorar los costos y beneficios del proyecto (MIDEPLAN - Gobierno
de Chile, S.F.).

n

BN,
VAN =Y T~ Iy (2.52)
t=1

Donde:
BN;: Beneficio Neto.
1: Tasa de descuento.
t: Periodos.
Ip: Inversion inicial.

Como se puede observar en la ecuacién 2.52, el valor actual neto varia en funcién
de la tasa de descuento definida para el caso de estudio; dicha variacién es inversamente
proporcional, por lo que en caso que se utilice una tasa de descuento muy alta el VAN se
vuelve negativo, dando como resultado el rechazo del proyecto. Por ultimo, los criterios de
decisién para el Valor Actual Neto son los siguientes:

= Si VAN mayor a cero: Conveniente ejecutar el proyecto.
= Si VAN es igual a cero: Indiferente ejecutar el proyecto.

= Si VAN es menor a cero: No es conveniente ejecutar el proyecto.
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2.6.2.1 Valor Actual de Costos

Este criterio de evaluacion se aplica cuando existe dificultad para cuantificar los bene-
ficios del proyecto, de modo que tales beneficios no se contemplan, si no inicamente los
costos involucrados. Es una herramienta que se encuentra dentro de un enfoque costo —
eficiencia, donde el objetivo del anélisis es identificar propiamente aquella solucién que pre-
sente el minimo costo para los mismos beneficios. En estos casos, se dice que los beneficios
son deseados sin importar su magnitud, por lo tanto, como se mencioné anteriormente, el
criterio de decision a aplicar serd el del minimo costo (MIDEPLAN - Gobierno de Chile,
S.F.).

n Ct
VAC:IO—F;(I_H,)t

(2.53)

Donde:
Cy: Costos Totales.
1: Tasa de descuento.
t: Periodos.
Ip: Inversion inicial.

Analizando la ecuacion anterior, mientas se comparan con la ecuacién 2.52 para el
calculo del Valor Actual Neto, se puede denotar que la tunica diferencia es que en este
caso la inversion se sumaria al VAN calculado, ya que se debe sumar al flujo de costos del
proyecto.
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Capitulo 3

Metodologia

3.1. Funcionamiento actual

En la presente seccién se desarrolla el modelo fisico que se utilizé para realizar la esti-
macion de calor en las diferentes etapas del proceso de acondicionamiento del aire; dicho
modelo empleado se basa en volimenes de control establecidos dentro de los médulos que
componen el equipo. Para realizar el estudio de este proceso de acondicionamiento, se
determinaron seis puntos de analisis, donde el aire tendria diferentes condiciones segin el
proceso psicrométrico que ocurra. En la figura 3.1 se muestra un diagrama simplificado de
la configuracién actual del equipo, donde la simbologia encerrada en circulos representa el

punto de andlisis correspondiente.

o™
e o]|(»

—Ds e|]m |3

Figura 3.1: Diagrama de proceso, vista lateral. Fuente: (Elaboracién propia)

Cuadro 3.1: Descripcién de médulos del equipo. Fuente: (Elaboracién propia).

Punto de anélisis Descripcion
OA Caja de Mezcla
Filtros
Serpentin Pre-enfriamiento
Serpentin Enfriamiento
Serpentin Calentamiento
Ventilador

Y | W N —

38



3.1. FUNCIONAMIENTO ACTUAL CAPITULO 3. METODOLOGIA

El primer punto (OA) representa la seccién de ingreso del aire al equipo, donde el
estado del fluido es determinado por las condiciones ambientales. Dichas condiciones son
conocidas gracias al sistema de control con el que cuenta la empresa, el cual permite
monitorear en tiempo real los valores de temperatura de punto de rocio, temperatura de
bulbo seco y humedad relativa. La empresa reportd los valores promedios de estos tres
parametros para cada mes del ano 2020, con esta informacién se realizé el cdlculo del
estado psicrometrico del aire a la entrada del equipo para este lapso de tiempo.

El punto 1 representa la seccién de filtros, es acd donde se atrapan todas las particulas
que pueden comprometer la calidad del aire. El punto 2 es el médulo de pre-enfriamiento,
acd se encuentra un serpentin, este se encarga de disminuir la temperatura del fluido antes
de llegar a la siguiente etapa del proceso. El punto & es el médulo de enfriamiento, donde
se desarrolla proceso de deshumidificacién del aire para llevarlo a la condicién de punto de
rocio que se necesita por especificacién. El punto 4 representa el serpentin de calentamien-
to, en este médulo se lleva el aire a las condiciones de temperatura y humedad relativa
que se debe suministrar. Finalmente, el punto 5 corresponde al médulo del ventilador, alli
se encuentra dicho equipo junto al motor eléctrico que impulsa su movimiento.

Cabe mencionar que, al igual que en el punto OA, en el punto 4 el estado del aire se
encuentra definido; esto porque en este punto las condiciones de dicho fluido son las de
suministro, es decir, a las que se deben entregar a la salida del serpentin de calentamiento
(antes del ventilador), las cuales también son monitoreadas por el sistema de control
instalado. La empresa suministrd, para el presente caso de estudio, el valor promedio
mensual de temperatura de punto de rocio, temperatura de bulbo seco y humedad relativa
para todos los meses del ano 2020; de este modo, se conoce el estado completo del aire en
dicho punto de suministro.

3.1.1. Descripcion general del proceso psicrométrico

Tal y como se muestra en la figura 3.1, el aire tiene diferentes etapas de acondiciona-
miento donde adquiere distintas propiedades fisicas a través de cada uno de los médulos del
equipo. El proceso por analizar inicia desde el punto OA al punto 4, a lo largo de los cuales
el fluido sufre cambios en temperatura y humedad. El modelo fisico contempla dos procesos
psicrométricos debido al paso del aire por los intercambiadores de calor. Estos dos proce-
sos son denominados como: enfriamiento o calentamiento sensible, los cuales ocurren en
los médulos 2 y 4, asi como el proceso de enfriamiento con deshumidificacion en el punto 3.

En los médulos 2 y 4, el aire solo sufre cambios de temperatura, lo que quiere decir
que solamente se da un flujo de calor sensible, por lo tanto se considera que la humedad
especifica se mantiene constante durante el proceso de enfriamiento o calentamiento. Por
otra parte, en el caso del punto 3, se tiene el proceso de enfriamiento con deshumidifica-
cion, en €l el aire estd sufriendo un cambio de temperatura, asi como un cambio de estado,
debido a la condensacién del vapor de agua presente en el aire, lo que se evidencia con un
cambio en la humedad especifica.

En la figura 3.2 se representa el proceso de acondicionamiento del aire en la carta psi-
crométrica. Las flechas marcan el flujo de dicho proceso, comenzando desde el punto OA
terminando en el punto 4. Es importante recordar que las condiciones del fluido en OA-1
son equivalentes a las condiciones ambientales del aire. Por otra parte, el punto 4 son las
condiciones de suministro, es decir, a las que se entrega el aire a la salida del serpentin
de calentamiento. En las flechas punteadas de color azul se muestra el complemento del
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modelo ideal del proceso, donde en el punto 2’ el aire alcanza su estado de saturacion; en
él la temperatura de bulbo seco, bulbo hiimedo y punto de rocio tienen el mismo valor
para una determinada humedad especifica w1.

Humedad especifica

£

=
P

Temperatura de bulbo seco T3 Tz T2 T4 Toa=T4
Figura 3.2: Descripcién del proceso de acondicionamiento del aire en la carta psicrométrica.
Fuente: (Elaboracién propia).

En el modelo fisico ideal se considera que cuando se deshumidifica el aire, se desciende
su temperatura hasta alcanzar el punto de rocio, donde comienza a darse la condensacion
del vapor de agua presente; este proceso se observa en la figura 3.2, de OA a 2’, al cual se
le domina enfriamiento sensible, dado a que es la energia requerida para llevar el aire al
punto de saturacion. Del punto 2’ al punto 3 ocurre un proceso de extracciéon de masa de
agua donde se puede observar que hay un cambio en la humedad especifica. En este pro-
ceso ideal, se considera que primeramente ocurre la disminucién de temperatura del aire
hasta alcanzar su punto de rocio, cuando comienza la condensaciéon del vapor, continua
la disminucién de temperatura y, a su vez, de la humedad especifica. De esta manera, en
la carta psicrométrica se tiene que el proceso de deshumidificacién se da en la curva de
saturacién para una determinada presion atmosférica.

3.1.2. Modelo de calculo de calor sin tecnologia de recuperacién

Para el analisis termodindamico se analizé cada proceso psicrométrico con sus respec-
tivas variables. Como ya se ha mencionado anteriormente, el orden de estudio comienza
desde el punto OA hasta el punto 4, donde ocurren diferentes cambios en las propiedades
del aire.

El primer volumen de control que se analizé es el compuesto por los médulos 2 y 3,
donde ocurre el enfriamiento y deshumidificacion del aire. Para este caso, el estado del
fluido a la entrada de este volumen de control es conocido, dado que sus condiciones son
las condiciones ambientales reportadas. En el punto 3, se conoce la temperatura de punto
de rocio y se toma la consideraciéon de que el aire sale en su estado de saturacién, a un
100 % de humedad relativa. Cabe destacar que se contemplan los médulos 2 y 3 como
uno solo, dado que no se conocen las condiciones de salida del aire en el serpentin de
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pre-enfriamiento.

Volumen de control

Figura 3.3: Volumen de control para proceso de enfriamiento y deshumidificacion. Fuente:
(Elaboracién propia).

En la figura 3.3 se tiene el volumen de control indicado anteriormente, en el cual no hay
pérdida de masa de aire, solamente extraccién de masa de agua. En este caso, la entalpia
de la mezcla del aire se puede calcular con la ecuacién 3.1, donde se expresa que la entalpia
total es la suma de la entalpia del aire seco y la entalpia de evaporacion del agua.

hl = hla + Wlhw (31)

Donde:
h1: Entalpia de la mezcla de aire.
h1s: Entalpia del aire seco a condiciones ambientales.
w1: Humedad especifica del aire a condiciones ambientales.
h.: Entalpia de evaporacién del agua.

hs = h3q + wshy (3.2)

Donde:
hs: Entalpia de la mezcla de aire.
hsq: Entalpia de aire seco en punto de saturacién.
ws: Humedad especifica para aire saturado.
h.: Entalpia de evaporacién del agua.

Con las ecuaciones 3.1 y 3.2 se puede realizar una diferencia de entalpias Ahi_3 =
hs — h1, la cual representa el cambio de estado termodindamico del aire. Para la estimacion
del calor transferido por el equipo en su funcionamiento actual, se toma la consideracién
mencionada anteriormente, tomar los puntos 2 y 3 como un conjunto, ya que no se conoce
ningin parametro psicrométrico entre dichos médulos.

El calor requerido para este proceso se puede expresar como el producto del flujo
maésico por la diferencia de entalpia Ah;_3, con lo que se obtiene:

. Vv 14
Qe = —Ahi_3 = — [(h3a + w3hy) — (h1a + wihy)]

v v
Simplificando la ecuacién anterior se obtiene,
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.V

Q. = ; [Ahga_la + AwS—lhw] (33)
Donde:

Ahs,_14: Diferencia de entalpia de aire seco.

Awg_lz Diferencia de humedad especifica generada por la extraccién de masa de agua.

V: Flujo volumétrico de aire.

v: Volumen especifico promedio.

Para el calculo de la cantidad de masa de aire seco que pasa por el médulo, se define
un promedio de los volimenes especificos en las condiciones entrada y salida del volumen
de control.

Por su parte, en el médulo 4 se tiene el calentamiento del aire que, tal y como se
menciond anteriormente, es un proceso de calentamiento sensible, es decir, solo se da un
cambio en la temperatura del aire y no en la cantidad de vapor de agua presente en la
mezcla.

Volumen de control

Figura 3.4: Volumen de control para proceso de calentamiento. Fuente: (Elaboracién pro-
pia).

Para este caso, se puede utilizar la ecuacion 3.3. No obstante, se debe considerar que no
hay diferencia en la humedad especifica; por lo tanto, el valor de Aws_4 = 0. Con esto, se
dice que solo se tiene el componente sensible del flujo de calor, que se debe a la diferencia
de entalpias de aire seco.

Q'c:;AhS_4 (3.4)

1
v=(voa+u)

Donde:
Q.: Calor requerido en proceso de calentamiento sensible.
Ahs_4: Diferencia de entalpia de aire seco para los puntos 3 y 4.
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De igual manera, se utilizé el volumen especifico promedio para determinar el flujo
masico, de la misma forma que se realizé anteriormente.

3.1.3. Modelo de consumo de energia eléctrica para acondicionamiento
de aire

Las estimaciones de calor descritas anteriormente, permiten hacer una aproximaciéon
de la cantidad de energia eléctrica que se necesita, tanto para el proceso de enfriamiento
como para el proceso de calentamiento del aire. En este caso, la empresa proporcioné un
factor de rendimiento de toneladas de refrigeracién a potencia consumida por el equipo
encargado del proceso. Para el enfriamiento, la planta cuenta con un enfriador de agua
(chiller), el cual se encarga de entregar el agua helada a los procesos de enfriamiento de
aire. Asimismo, se tiene otro enfriador de agua como sistema de recuperacién de calor,
de modo que, a partir del agua caliente proveniente de las torres de enfriamiento, toma
energia para el proceso de calentamiento del aire.

Para ambos equipos se tiene un factor de rendimiento especifico, los cuales se definen
como p. y pt, para el enfriador de agua (chiller) y el enfriador que se utiliza como sistema
de recuperacién de energia (Templifier), respectivamente. Estos factores se utilizan para
calcular la potencia consumida por cada equipo durante el proceso de acondicionamiento;
para el caso del calor de enfriamiento se multiplica por p. y para el caso del calentamiento
se multiplica por p;, por lo tanto se obtiene:

Wc = Pc- |Qe| (35)

Donde:
W,: Potencia consumida por el chiller.
pe: Factor de rendimiento del chiller .
Qe: Calor requerido en el proceso de enfriamiento y deshumidificacion.

Wt =Pt Qc (3'6)

Donde:
W,: Potencia consumida por el Templifier.
p:: Factor de rendimiento del Templifier.
Q@:: Calor requerido en el proceso de calentamiento.

En las ecuaciones 3.5 y 3.6 se obtienen las potencias consumidas de manera instantanea,
bajo las condiciones termodindmicas y de flujo del aire reportadas. Sin embargo, para con-
vertir esta potencia consumida por los equipos a un valor de dinero, se necesita calcular
la cantidad de energia consumida por mes operativo en kWh. Como se conoce, junto a la
potencia consumida por los equipos, solo faltaria estimar las horas operativas, las cuales
las determina el tiempo de operacién de la manejadora de aire. Esta ultima opera de ma-
nera continua durante todo el afio, con dos paros anuales para mantenimiento preventivo
que se ejecutan durante la semana de paro de la planta. Es oportuno mencionar que estas
horas de mantenimiento no son significativas en cuanto a variacién de la potencia consu-
mida mensualmente; por lo tanto, no se consideran estos tiempos muertos para los calculos.

Para obtener este tiempo de operacién, se toma la cantidad de dias que tiene el mes y

se multiplica por la cantidad de horas que tiene el dia, de esta manera se puede determinar
el tiempo operativo:
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t=top * Nmes (3.7)

Donde:
t: Tiempo operativo mensual del equipo.
top: Tiempo operativo diario del equipo.
nmes: Cantidad de dias por mes.

Por dltimo, para calcular los kWh mensuales solo se debe multiplicar la potencia
consumida por el equipo por el tiempo operativo mensual:

Wines = W - t (3.8)

Donde:
Wines: Potencia mensual consumida por el equipo.

W: Potencia consumida por el equipo.
t: Tiempo operativo mensual del equipo.

Es atinado destacar que, en el caso de los sistemas de recuperacion de calor, se utiliza
este mismo modelo. Sin embargo, se debe hacer la aclaracion que en tales casos se obtiene
el ahorro energético logrado. En el proceso de enfriamiento, el ahorro en consumo sera la
potencia calculada para el calor recuperado entre los puntos 1 y 2, lo que significa que es la
energia que ya no deberia entregar el enfriador de agua para el proceso de enfriamiento y
deshumidificacién. En el proceso de calentamiento se utiliza la misma premisa, el flujo de
calor recuperado y utilizado para dicho proceso representa la potencia que ya no deberia
entregar el Templifier para calentar el agua.

3.1.4. Modelo de calculo de potencia del ventilador sin sistema recupe-
racién

El equipo encargado de mover la masa de aire a través de la unidad manejadora es
el ventilador, del cual también dependen los serpentines para aumentar y disminuir la
temperatura de dicho fluido; este equipo se representa en el médulo 5 de la figura 3.1.
Un ventilador es capaz de realizar el control del flujo que entrega, esto por medio de un
variador de frecuencia que permite cambiar la velocidad de rotaciéon en el motor en fun-
cién de algin parametro especifico. Dado esto, la cantidad de flujo que maneje el equipo
depende del punto de operacion requerido, es decir, del flujo volumétrico y las condicio-
nes psicrométricas a las que se requiera suministrar el aire. Por lo cual, para el presente
analisis se utilizo el caudal promedio mensual, mismo que fue suministrado por la empresa.

Basado en estos datos de caudal, se realizé un modelo de célculo de la potencia tedrica
consumida por el ventilador. Para esto, fue necesario utilizar las leyes de ventiladores para
determinar ciertas variables de importancia. Para definir dicha potencia tedrica se puede
utilizar la ecuacién 2.47, donde se requiere la presién estatica que maneja el ventilador,
caudal y peso especifico del aire. Mientras que para calcular la presién estdtica se utilizéd
la relacién entre caudal y revoluciones por minuto a las que trabaja el ventilador, como
también la relacién entre esta tltima variable y la presion estética.
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Se conocen las condiciones de funcionamiento del ventilador a la altura a la que se
encuentra instalado, con estos valores y los datos reportados de caudal de aire fue posible
estimar las revoluciones de trabajo para un caudal especifico. Luego, utilizando la caida
de presiéon nominal que maneja el ventilador y la revoluciones a dicha presién, se calculd
la caida de presion a las revoluciones de trabajo para el caudal especifico mensual.

Vo Ng

Vo Mo
Donde:

V,: Caudal de trabajo.

Vo: Caudal nominal.

N,: Revoluciones actuales.

Np: Revoluciones nominales.

Despejando N, se obtiene la siguiente expresién,

N,y = NOE
Vo

De esta manera, se conocen las revoluciones por minuto teéricas del ventilador bajo
las condiciones descritas anteriormente. Conociendo las revoluciones al caudal de trabajo
y la pérdida de presiéon nominal, se procedié a realizar el célculo de la caida de presién
actual usando la ecuacion 2.45.

Donde:
P,: Presién estatica actual.
Ppy: Presion estatica nominal.
N,: Revoluciones actuales.
Np: Revoluciones nominales.

Despejando P, se obtiene,

A
P,=DB =2
0<N0>

Tras esto, se identificé la caida de presion estatica que se maneja para el caudal actual
Qq; este calculo de presion estatica se realizé para los datos reportados de caudal mensual,
a partir de la siguiente ecuacién de potencia tedrica del ventilador:

Wr=~-Q4 P, (3.9)
Donde:

W Potencia tedrica.
~: Peso especifico del aire seco.
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3.1.5. Calculo de potencia eléctrica del ventilador

Como se sefial6 en la teoria sobre ventiladores (seccién 2.5), estos equipos suelen estar
compuestos por diferentes componentes mecanicos y eléctricos, los cuales tienen una disi-
pacién de energia asociada. Para esto se utiliza la ecuaciéon 3.10 que describe la potencia
eléctrica de entrada del sistema global ventilador - motor.

Wi = Wr (3.10)
n
Donde:
WE: Potencia eléctrica consumida.
n: Es la eficiencia general del sistema ventilador - motor.

El valor n dependerd de los valores de eficiencia del impulsor del ventilador, de la
transmisiéon de potencia mecanica del motor, de la conexién eléctrica y el variador de
frecuencia. Para este caso de estudio, 1 se estima con la siguiente expresion:

n=mnANT MM NV (3.11)

Donde:
na: Eficiencia del impulsor.
nr: Eficiencia del sistema de transmisiéon de potencia.
na: Eficiencia del motor eléctrico.
na: Eficiencia del variador de frecuencia.

3.1.6. Modelo de consumo de energia eléctrica por el ventilador

Como se describe en la seccién anterior, la potencia W calculada es el consumo
de energia que tiene el ventilador para un determinado flujo. Cabe recordar que estos
calculos de potencia son hechos a partir del caudal promedio mensual reportado. Por otra
parte, este equipo trabaja de manera continua, por lo que se asume que trabaja 24 horas
al dia todo los dias del ano. Para calcular el tiempo de operacién se puede utilizar la
ecuacion 3.7. Al igual que el modelo de estimacion de consumo de energia eléctrica para
el acondicionamiento de aire, la potencia mensual consumida se puede expresar como:

ernt = WE -1 (312)

Donde:
Woyent: Energia mensual consumida por el ventilador.
WE: Potencia consumida.
t: Tiempo operativo mensual del equipo.

3.1.7. Calculo de costo de energia

El costo de la energia total utilizada se basa en el consumo total operativo de los
equipos que participan en el proceso de acondicionamiento de aire analizado. Se pueden
dividir en cuatro contribuciones:
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= Potencia consumida por el chiller P..

= Potencia consumida por el Templifier P;.

= Potencia consumida por el ventilador P,.

» Potencia consumida por el bomba de agua P, ( Sistema Run -Around).

Cada una de estas potencias genera un aporte al consumo total de energia eléctrica,
por lo que la suma total de ellas representa el costo operativo para dicho proceso de
acondicionamiento. El cobro que se realiza por parte de la compania de suministro eléctrico
es por medio de un factor de conversién, transformando de un valor de kWh a ddlares;
este factor es reportado como parte de la informacion suministrada por la empresa. En el
presente estudio, este factor se denomina k, el cual tiene unidades k\;vih’ por lo que el costo
de la energia consumida por un equipo es igual al producto de la potencia consumida por
el factor de conversion indicado.

G=P-c (3.13)

Donde:
G: Costo de la energia eléctrica.
P: Potencia consumida por el equipo.
c: Factor de conversion de energia a dolares.

3.2. Dimensionamiento tubos de calor

En el proceso de seleccion y dimensionamiento de los tubos de calor, se utilizé el soft-
ware COILPRO del fabricante Colmac Coil Manufacturing Inc. Durante dicho proceso fue
necesario iterar en diversas ocasiones, ya que con el dimensionamiento se busca que la ca-
pacidad de cada intercambiador seleccionado pueda pre-enfriar o calentar el aire, segun sea
el caso, lo suficiente para llevarlo a las condiciones requeridas. Asi mismo, para esta selec-
cién y dimensionamiento se utilizé la ficha técnica Installation, Operation, Maintenance,
and Design Guide, para serpentines de tubos de calor, publicado por Colmac Coil (2015b).

La configuracién seleccionada para esta tecnologia de recuperacion de calor se le deno-
mina Wrap Around. Se le llama de esta manera debido a que los tubos de calor envuelven
el serpentin de enfriamiento que queda en medio del sistema. En este caso, se le debe pres-
tar atencién a la configuracion geométrica que posee el equipo actualmente. En la figura
3.5 se muestra cémo los tubos de calor se conectan desde el serpentin de pre-enfriamiento
hasta el serpentin de calentamiento; el espacio entre ellos lo definira las dimensiones del
serpentin actual.

El primer paso a seguir, fue definir el espacio disponible para la instalacion, esto lo
determiné el tamano de los serpentines con los que cuenta la manejadora actualmente.
Este es el primer paso dado que permite definir el area aletada que puede tener el inter-
cambiador. Otro factor geométrico importante, es el espacio que hay entre cada serpentin,
tal y como se puede ver en la figura 3.5, esto lo define el ancho de médulo en donde se
encuentra el serpentin de enfriamiento en la manejadora.

Seguidamente, se definieron las condiciones psicrométricas a las que ingresa el aire,

tanto al serpentin de enfriamiento como al intercambiador de calentamiento. Estas condi-
ciones se conocen debido a que, como se ha indicado, la empresa las monitorea a partir de
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su sistema de control, también se considera el flujo de aire que mueve la manejadora.

Serpentin de enfriamiento
{No mostrado)

Serpentin de calentamiento

Serpentin de pre-
enfriamiento

Suministro de
aire

Figura 3.5: Vista isométrica sistema Wrap Around para tubos de calor. Fuente: (Colmac
Coil Manufacturing Inc., 2015b).

Conociendo las condiciones anteriormente descritas, se procedié a realizar el dimensio-
namiento de ambos serpentines, donde se puede variar los siguientes parametros fisicos:

Cantidad de filas.

Densidad de aletas.

Tipo de aletas.

Espesor de aleta.

Tipo de refrigerante.

Area aletada.

Estos parametros fueron iterados para encontrar la solucidon que mas se adecuaba a las
necesidades del proceso de acondicionamiento. Acd es importante mencionar que también
se iteraron los valores de condiciones piscrométricas para cada mes del ano, los cuales son
determinados como el promedio de cada condicién medida por la empresa.

3.2.1. Modelo de estimacion de calor para tubos de calor

En la presente seccién se detalla el modelo que se utilizd para la estimacién del calor
recuperado por la tecnologia de tubos de calor. En la figura 3.6 se muestra un diagrama
ilustrativo de las diferentes etapas que caracterizan dicha configuracién. En la tabla 3.2
se indica cada seccién que compone el equipo. Se puede observar que los moédulos 2 y 4
son los que cambian con respecto a la configuracién original de la maquina (ver figura 3.1).

Los procesos psicrométricos son los mismos que se analizaron para la configuracién

inicial de la manejadora, descritos en la seccién 3.1.1. En el moédulo 2, se ubica la zona
de evaporacién de los tubos de calor, en este se enfria el aire antes de entrar al serpentin
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de enfriamiento; la cantidad de energia recuperada dependerd de la capacidad sensible del
intercambiador seleccionado. En el médulo 3, se sitiia el serpentin de enfriamiento de la
maquina actual, este es el encargado de llevar el aire a las condiciones requeridas, basadas
en la temperatura de punto rocio. Finalmente, En el médulo 4 se ubica la zona de con-
densacién, donde los tubos de calor entregaran la energia recuperada anteriormente en el
modulo 2.

Entrada de aire

Figura 3.6: Vista en planta configuracién: tubos de calor. Fuente: (Elaboracién propia).

Cuadro 3.2: Descripcion de etapas del equipo. Fuente: (Elaboracién Propia).

Punto de analisis Descripcién
OA Caja de Mezcla
Filtros
Moédulo de Pre-enfriamiento / Zona de evaporador
Médulo de enfriamiento
Moédulo de calentamiento / Zona de condensador
Ventilador

QU | W DN -

Se puede tomar como referencia la figura 3.2 para observar el flujo de los procesos
termodindmicos que suceden bajo esta configuracién. Partiendo del punto OA, las con-
diciones son las mismas que en 1; es decir, las condiciones ambientales. Por lo tanto, la
diferencia de entalpias Ahy_s representa el pre-enfriamiento del aire. A través del punto 1
y 2 se da un enfriamiento sensible, intentando llevar el aire hasta su estado de saturacion,
el cual estaria representado por el punto 2’. La diferencia de entalpia Ah;_o depende de
la capacidad de enfriamiento del intercambiador en la zona de evaporacion. Basado en las
temperaturas y humedad relativa del aire, se puede determinar los valores de entalpia en
1 y 2. Por consiguiente, se puede expresar el calor recuperado en el evaporador Qg como:

|4 |4

Qp = ;Ah1—2 = —(hg — h1) (3.14)

v
Donde:

h1: Entalpia del aire para el punto 1.

ho: Entalpia del aire para el punto 2.

V: Flujo volumétrico de aire.

v: Volumen especifico promedio.
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En el médulo 3 se tiene el proceso de deshumidificacién del aire, donde se disminuye su
temperatura y se condensa vapor de agua. En este caso, en la carta psicrométrica mostrada
en la figura 3.1, se puede ver que este proceso se lleva a cabo desde el punto 2 al punto
3, es acd donde se tienen dos componentes, uno sensible y uno latente; para estimar este
calor se puede utilizar la ecuacion 3.3. Para este caso se tomé como referencia el punto 2,
es decir, que la entalpia de la mezcla es definida como:

ha = hog +wihy

Donde se obtiene la siguiente expresion para poder realizar el calculo del calor a extraer
al aire para llevarlo a la temperatura de punto rocio requerida:

Qe = [AhSa—Qa + AWS—Qhw]

<

Por ltimo, en el médulo 4 se tiene el serpentin de calentamiento del sistema de recu-
peracién de calor, es acd donde se entrega el calor recuperado en el punto 2. Solo se lleva
acabo un calentamiento sensible, haciendo que el calor proporcionado suba la temperatura
del aire sin ocasionar un cambio en la humedad especifica. Esto se puede expresar como
el calor entregado en el condensador ()¢, el cual es el calor que suministra el sistema de
recuperacion:

V

v
Qc = ;Ah4_3 = —(ha — h2)

v

Las condiciones del aire a la salida de los intercambiadores dimensionados son cono-
cidas; estos datos se obtuvieron mediante el resultado del proceso de seleccién como tal,
en el cual se realiz la simulacion del funcionamiento para cada mes, introduciendo en el
programa la informacion suministrada por la empresa. Las entradas de informacién para
la seleccion son las condiciones ambientales (temperatura de bulbo seco y humedad re-
lativa), flujo volumétrico del aire y condiciones a la salida del serpentin de enfriamiento
(temperatura de bulbo seco y humedad relativa).Utilizando el flujo de aire, se obtuvieron
de los resultados del programa, las condiciones a la salida de los serpentines.

3.2.2. Modelo de calculo de potencia del ventilador con sistema de re-
cuperacién

Para este caso se realizé un andlisis mas exhaustivo, debido al remplazo de los inter-
cambiadores actuales por los serpentines del sistema de recuperacion. Es necesario conocer
la caida de presion estatica de cada uno de los médulos del equipo. En la figura 3.7 se
puede identificar que hay seis médulos que tienen un caida de presién especifica, la cual
dependerd del caudal que maneje el ventilador. No obstante, para los puntos OA y 5 se
conserva el valor nominal reportado en la ficha técnica, esto debido a que los valores son
muy bajos, por lo que no aportan una pérdida sustancial de presién en el flujo de aire.
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Por otra parte, los nuevos intercambiadores agregan una nueva caida de presién debido
a sus caracteristicas geométricas. Estos valores son reportados por el dimensionamiento de
los serpentines de los sistemas de recuperacién de calor, donde se tiene la caida de presion
para cada mes con su respectivo caudal promedio mensual. De esta manera, se conocen
los diferenciales de presién en dichos mddulos.

o

A J

i(—>i4—>54—)i4—>54—b54
APoa AP1 APz AP3; AP4 APs

Figura 3.7: Diferenciales de presién por médulo, vista lateral. Fuente: (Elaboracién propia).

En el caso de los médulos 1 y 3, las caidas de presién fueron calculadas con las ecuacio-
nes expuestas en la seccién 2.5. Para los filtros de aire, se utilizé la ecuacién 2.33, la cual
se detallé en la seccién 2.4.2. Para determinar la disminucién de la presién, fue necesario
tomar datos de la ficha técnica del equipo, como el drea del medio A,, y el flujo nominal
para los que estan disenados los filtros; el objetivo fue estimar la variaciones de la pérdida
de presién para cada mes del ano.

Para el serpentin de enfriamiento, se utilizaron las ecuaciones descritas en la seccién
2.4.1, donde se especifican todos los aspectos geométricos y de flujo requeridos para el uso
del modelo. En la ficha técnica se proporcionan datos geométricos de este intercambiador;
sin embargo, para aproximar estos datos geométricos no conocidos, se tomé el flujo y caida
de presién nominal para realizar iteraciones con el objetivo de aproximar lo mejor posible
el valor de AP al valor nominal.

Como todas las caidas de presion son conocidas, se puede decir que la suma de ellas
representa la caida total. Esta es la presién estatica que debe vencer el ventilador para el
caudal actual. Es importante mencionar que para los puntos OA, 4 se tomd la caida de
presién estatica constante, donde se tiene un valor 0,11 y 0,03 pulgadas de agua, respec-
tivamente. Esto se consideré de esta manera debido a que su contribucién es pequena a
comparacién con los intercambiadores de calor, por ende, el cdlculo de la presion estatica
con un sistema de recuperacién estaria un poco mas arriba del valor real, debido a que los
valores presentados también cambian con el flujo; por ende, este cdlculo fue necesario para
estimar un orden de magnitud para el cdlculo de potencia consumida por el ventilador.
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ZAP = APpa+ AP, + APy + APy + APy + AP;

Usando la ecuacion de potencia tedrica se obtuvo la siguiente expresion, con la cual se
pudo determinar la potencia que requiere el ventilador:

WT = ’VQ@L ZAP

3.3. Dimensionamiento Run Around

En términos generales, el proceso de seleccion y dimensionamiento de un sistema Run-
Around es bastante complejo; un procedimiento de prueba y error que debe apoyarse con
el uso de softwares especializados, cominmente de fabricantes en la industria del aire
acondicionado o refrigeracion, que permitan simular el funcionamiento de dicho sistema
bajo condiciones especificas. Como se mencioné anteriormente, para la seleccién del ser-
pentin de pre-enfriamiento y serpentin de calentamiento a sustituir en la manejadora bajo
analisis, se acudié al software COILPRO del fabricante Colmac Coil Manufacturing Inc.;
yva que dentro de este documento no se pueden mostrar los pasos de seleccién realizados
dentro del software, en la presente seccién se va describir la metodologia general seguida
para la seleccién de los serpentines junto a la descripcion de los distintos pardametros a
considerar durante el proceso de dimensionamiento.

La metodologia de seleccién utilizada se basé en el boletin técnico titulado Run-Around
Coil Loop Heat Recovery (Carstens, 2016) publicado por Colmac Coil, dicho boletin des-
cribe las condiciones de diseno, las variables de funcionamiento a considerar, asi como el
proceso a seguir dentro del software para la seleccion de los serpentines.

Adaptando dicho proceso de seleccién al presente caso de estudio, para el dimensiona-
miento de los serpentines primeramente se debieron definir las siguientes condiciones de
diseno:

= Flujo de aire a través de cada serpentin.
= Condiciones del aire a la entrada del serpentin de pre-enfriamiento.
= Condiciones del aire a la entrada y salida del serpentin de calentamiento.

= Espacio disponible para la instalacién de cada uno de los serpentines.

En el caso del flujo de aire, a partir del andlisis de los datos suministrados por la
empresa se obtuvo el flujo volumétrico promedio mensual que suministra la manejadora
(punto 5 figura 3.8), por lo que este seria el flujo que pasa a través de ambos serpentines
a seleccionar; cabe destacar que en este caso el software ya realiza la correccién de las
propiedades del aire por efecto del cambio en la presioén, al especificarle la altura, asi como
del cambio de temperatura a lo largo del proceso, al especificar la posiciéon del ventilador
dentro del equipo.

Con respecto a las condiciones psicrométricas a la entrada y salida de cada serpentin,
para el intercambiador de pre-enfriamiento los parametros de entrada son las condiciones
ambientales a las que el aire entra al equipo (punto 1 figura 3.3). Mientras que para el
serpentin de calentamiento, los parametros psicrométricos corresponden al estado 3 y al
estado 4 (figura 3.4) definidos en el modelo de cdlculo de calor descrito anteriormente. En
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el caso del estado del aire a la salida del serpentin de pre-enfriamiento, dichas condiciones
se conocen a partir del flujo de calor obtenido en la simulacién del funcionamiento de este
intercambiador dentro de las condiciones en las que opera el sistema, asi como del modelo
de estimacién de calor para el sistema previamente definido.

En el caso de este proyecto, el espacio disponible para la instalacion lo determiné el
tamano de los serpentines con los que contaba el equipo a mejorar, que se describen a
detalle en el submittal suministrado por la empresa propietaria del mismo.

Una vez definidos estos parametros de disenio, se calcul6 el flujo aproximado que se
debe manejar en el circuito de agua helada con el fin de transferir el flujo de calor requerido
en el proceso de calentamiento, para asi poder sustituir el serpentin instalado y sacar de
funcionamiento el equipo encargado de suministrar el agua caliente. Para este cédlculo, el
fabricante propone la siguiente formula (Carstens, 2016):

Q=C-V-AT (3.15)

Donde:
Q: Flujo de calor.
C': Constante = 500 para cuando el fluido es agua.
V: Flujo volumétrico.
AT Diferencial de temperatura a la entrada y salida del serpentin.

En este escenario, el flujo de calor representa la energia que se le debe transferir al
aire durante el proceso de calentamiento sensible (punto 4 figura 3.8); el diferencial de
temperatura del agua al pasar a través de los serpentines comunmente se define entre los
5°Cy 15 °C (Carstens, 2016). Como se puede observar en la ecuacién 3.15, esta diferencia
de temperatura es directamente proporcional al flujo volumétrico dentro del circuito, por
lo que un diferencial muy bajo en la temperatura del agua implica un mayor volumen de
liquido a través de los serpentines para poder transferir el mismo flujo de calor.

Ahora bien, conociendo estos pardmetros o condiciones de disefio descritas anterior-
mente, se pudo comenzar el proceso de seleccion, durante el cual se debieron tomar en
cuenta otras variables de funcionamiento:

s Cantidad de filas.
= Densidad de Aletas.

= Circuito de agua.

Este proceso de dimensionamiento y seleccién de los serpentines se basa en el balance
de energia entre ambos intercambiadores, lo cual se logra tomando una suposiciéon ini-
cial para la temperatura del agua e iterando, mediante la simulacién a las condiciones
requeridas, hasta que la temperatura de entrada del agua en uno de los serpentines sea la
temperatura de salida en el otro intercambiador y viceversa. Durante estas iteraciones se
cambian y definen las variables de funcionamiento mencionadas anteriormente; la cantidad
de filas y la densidad de aletas con las que cuente cada uno de los serpentines, determina
directamente el flujo de calor que se transfiere al aire en cada proceso. Una mayor cantidad
de filas aumenta la transferencia de energia; sin embargo, también aumenta el tamano y
el costo del serpentin. Por su parte, una mayor densidad de aletas en la superficie del
intercambiador igualmente es beneficioso para un mayor flujo de calor; pese a esto, un
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serpentin muy denso aumentaria considerablemente la caida de presién que debe mane-
jar el ventilador, lo que implica un mayor consumo eléctrico del equipo. En el caso del
circuito de agua, se busca que la velocidad del fluido y la caida de presién generada por
los serpentines sea la idénea para la maxima transferencia de calor y para no requerir un
sistema de bombeo de gran potencia para la recirculacién del agua, respectivamente; esto
ultimo podria incidir en la instalacion de un sistema que requiera un consumo de energia
considerable.

Cabe senalar que existen otras variables de seleccién, entre las que se destacan los
materiales de construccién del intercambiador y propiedades fisicas como el didmetro y
el espesor de pared de los tubos, asi como el espesor de las aletas, que ya dependen
estrictamente de la aplicacién para la cual se da el acondicionamiento del aire y del criterio
del disenador.

3.3.1. Modelo de estimacién de calor para sistema Run Around

En esta seccién se detalla el modelo utilizado para la estimacién de calor recuperado
por el sistema Run-Around. Para estd investigacién se remplazaron los intercambiadores
de pre-enfrimiento y calentamiento por los serpentines del sistema de recuperacién de ca-
lor. En la figura 3.8 se tiene la distribucién de los diferentes médulos con el sistema de
recuperacién propuesto. En la tabla 3.3 se observa la descripcién de cada punto de anélisis.

El modelo empleado es igual al utilizado en los tubos de calor, con la diferencia que
este dimensionamiento si logré tomar en cuenta las condiciones de altura para la determi-
nacién del flujo mésico a partir de un volumen especifico definido. Mediante los resultados
obtenidos, se logré determinar el calor que puede entregar cada intercambiador del siste-
ma. Partiendo de lo reportado en el proceso de seleccién, se procedié a realizar el cédlculo
de entalpia del aire, para determinar la temperatura a la que sale este fluido del serpentin.
Es decir, para este caso los flujos de calor en los puntos 2 y 4 son conocidos, al igual que
las condiciones del aire a la entrada de cada intercambiador. De esta manera, se pudo
despejar la entalpia del aire en cada punto de analisis.
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Entrada de aire

Vista en planta

Figura 3.8: Vista en planta configuracién run-around. Fuente: (Elaboracién propia).
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Cuadro 3.3: Descripcién de etapas del equipo. Fuente: (Elaboracién propia).

Punto de andlisis Descripciéon
OA Caja de Mezcla
Seccién de Filtros
Modulo de pre-enfriamiento/ Serpentin del round around
Modulo de enfriamiento
Moédulo de calentamiento / Serpentin del round around
Ventilador

Y| W N =

Al igual que en los casos anteriores, en los médulos 2 y 4 solamente se tiene cambio de
temperatura en el aire, al no haber una cambio de fase se considera que solo hay extraccién
o adicién de calor sensible; por lo que solo se asume que existe un cambio en la entalpia
del aire.

A
Q=—=—(hy—hy)

v v
Si despeja la entalpfa final Ay, se obtiene la siguiente expresién,

hf:@—l-hi
14

Por lo tanto, la ecuacién anterior permitié conocer la entalpia del aire al pasar por
un proceso de calentamiento o enfriamiento. Conociendo la humedad especifica para cada
punto de analisis, se pudo definir la temperatura en la carta psicrométrica, definiendo asi
el estado del aire.

3.3.2. Modelo de consumo de energia eléctrica por bombeo

Al igual que en los otros modelos propuestos a lo largo de este capitulo, el calculo del
consumo energético del sistema de bombeo necesario a instalar en el Run-Around, se basa
en la estimacién de la potencia consumida por el equipo durante el tiempo de operacién
mensual a partir de la ecuacién 3.8. En el caso de la bomba, el procedimiento de célculo
a seguir es el descrito en la teoria de los sistemas de bombeo (seccién 2.2.4), en donde se
calcula la potencia al freno que se le debe entregar a la bomba a partir de la potencia util
que se requiere para mover el fluido a las condiciones de trabajo y la eficiencia del sistema
bomba — motor.

4 . Wpotencia it P g V-H
Wpotencia al freno — =
T\ Bomba— Motor T Bomba— M otor

Donde:
W: Potencia.
p: Densidad del fluido.
g: Aceleracién de la gravedad.
V: Flujo volumétrico.
H: Carga Hidrostatica Neta.
7n: Eficiencia del sistema.

En la figura 3.9 se muestra un diagrama de flujo bésico de un sistema Run-Around,

en el cual se presentan los principales equipos que interactian en estos sistemas; este dia-
grama general es tomado como referencia para el procedimiento de calculo de la potencia
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requerida.

Entrando mas en detalle sobre este procedimiento, lo que se debié calcular es la poten-
cia mecénica util requerida para recircular el agua a través del circuito, esto a partir de
la ecuacién 2.26. Como se puede ver en la figura 3.9, el agua es impulsada por la bomba
hacia la manejadora para, primeramente, ingresar al serpentin de pre-enfriamiento de aire,
donde el agua sufre un proceso de calentamiento para, posteriormente, pasar al serpentin
de calentamiento y bajar su temperatura. Por el principio de balance de energia que se
busca en el dimensionamiento de un sistema Run-Around, la temperatura con la que el
agua entra y sale de la unidad manejadora de aire debe ser teéricamente la misma, por lo
que se puede decir que el fluido recorre todo el circuito de bombeo a la misma temperatura
0, al menos, con variaciones poco significativas. Por dicha razon, en este procedimiento de
célculo la densidad del agua solamente varia a partir de las condiciones promedio mensua-
les analizadas y se calcula su valor a partir de la temperatura reportada en la simulacion
del funcionamiento de los intercambiadores para la entrada y salida del agua, en el ser-
pentin de pre-enfriamiento y calentamiento respectivamente.
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Figura 3.9: Diagrama de flujo sistema Run-Around. Fuente: (Elaboracién propia).

Con respecto al flujo volumétrico que debe entregar el sistema, este también varia
mensualmente con respecto a la demanda de flujo de calor requerido por la manejadora,
especificamente en el proceso de calentamiento, por lo que es el flujo de agua calculado a
partir de la ecuacién 3.15 para cada mes.

Por tdltimo, para el calculo de cabeza hidrostatica neta, cominmente en los circuitos de
bombeo que se instalan con los sistemas de recuperacién Run-Around, la principal caida de
presién que debe manejar la bomba es la generada por cada uno de los intercambiadores
conectados dentro de dicho circuito; lo anterior en términos de la presente investigacién se
conoce como resultado de la simulacion del funcionamiento de los serpentines, para cada
valor de caudal definido mensualmente.
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En la préactica generalmente se estima que las pérdidas de carga por friccion a lo largo
de la tuberia, asi como las pérdidas menores generadas por los accesorios instalados en
todo el circuito, representan una fraccién o porcentaje de la pérdida de presion provocada
por los serpentines, comtinmente entre el 15% y 30 %. Dado que en este estudio no se
determiné la configuracién para la instalacién de este sistema de bombeo, ya que no se
conoce el espacio disponible para la instalacion de los equipo y la distancia con respecto
a la manejadora, se consideré que las pérdidas de carga representan un 30 % de la caida
generada por los intercambiadores.

3.4. Analisis financiero

Dentro de los objetivos de este proyecto, se encuentra la evaluacién financiera de la im-
plementacion de cada uno de los sistemas de recuperacion propuestos, esto con la finalidad
de cuantificar el impacto en los costos energéticos asociados al proceso de acondicionamien-
to del aire, asi como definir cual escenario o propuesta presenta mayor viabilidad desde
un punto de vista financiero. Dicho andlisis parte de la evaluacion de los tres escenarios
descritos en este caso de estudio:

= Funcionamiento Actual.
= Implementacion Tubos de calor.

= Implementacién Run-Around.

El andlisis de estos escenarios se realizé a partir de la teoria descrita en la seccién
2.7, basada en el criterio del Valor Actual de Costos (VAC). Se utiliza tal criterio de eva-
luacién debido a la naturaleza del proyecto, siendo posible analizarlo dentro del enfoque
costo-eficiencia, ya que se busca implementar una solucién que reduzca los costos de un
proceso en especifico, donde el beneficio global es la misma reduccién de costos en cual-
quier magnitud.

Como primer paso, se definieron y estimaron los costos asociados a cada uno de los
escenarios, esto para el calculo de los flujos netos de efectivo correspondientes proyectados
a un periodo de evaluacion previamente establecido. Los costos considerados son el costo
operativo, mantenimiento e inversion inicial, que en el céalculo del VAC se deben contem-
plar dentro del flujo de costos del proyecto.

Cuadro 3.4: Costos contemplados en Flujo Neto de Efectivo. Fuente: (Elaboracién propia).

Flujo Neto Efectivo
Ano 0 1 2 3 4 5
Costo Operativo | $-[$-|$-|$-|8-|9-
Mantenimiento $-1%-1%-19%-[%-]68-
FNE $-18-|%-|8-]%-]8%-

En el caso de la inversion inicial, corresponde a una cotizacién realizada por una em-
presa dedicada al disefio y construccién de proyectos en aire acondicionado, dentro de la
cual se contempla la compra e instalacién de cada uno de los dispositivos de recuperacion
de calor, asi como de los demés equipos y materiales necesarios para el correcto funciona-
miento de cada sistema. Por su parte, los costos operativos, corresponden al costo definido
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en la seccion 3.1.7, es decir, el costo total de la energia requerida para el proceso de acon-
dicionamiento del aire en cada uno de los escenarios propuestos. Cabe aclarar que dichos
costos operativos se analizan de forma anual, por lo que su valor se calcula a partir de la
suma de los costos energéticos mensuales estimados a partir de las ecuaciones 3.8, 3.12 y
3.13, correspondientes igualmente a cada uno de los escenarios o propuestas a analizar.
Por tdltimo, el costo de mantenimiento se refiere a la cotizaciéon por parte de la empresa
actualmente encargada de dicho servicio, la cual es contratada por la compania duena del
equipo con quien no posee relacién alguna.

Junto con esto, es pertinente definir las premisas sobre las cuales se fundament6 cada
andlisis, ya que dichas premisas justifican la consideracién o no de distintas variables dentro
de la evaluacion, asi como el respaldo de los resultados obtenidos. Cabe aclarar que las
premisas consideradas son las mismas en los tres escenarios, a excepcién de la relacionada
a la inversién inicial, la cual solo aplica a los escenarios donde se realizé esta inversién para
la implementacion de alguno de los dispositivos de recuperacién de calor. A continuacién,
se describen y justifican las premisas consideradas para el presente proyecto:

1. Imversion Inicial contempla la compra e instalacion (realizada por terce-
ro) del dispositivo de recuperacion de calor.

2. Costo Operativo contempla unicamente el costo energético por el funcio-
namiento del equipo. Como se ha mencionado, el alcance de este estudio es la
disminucién del consumo energético requerido en un proceso, mostrandose los re-
sultados unicamente relacionados al costo de la energia, por lo que no se considera
algiin otro costo directo o indirecto asociado al funcionamiento del equipo.

3. Costo Operativo contempla un incremento anual del 7.29 % por concepto
del aumento en el costo de la energia. Esta tasa de incremento para la ca-
pitalizacion de los costos operativos anuales, se basa en el porcentaje de variacién
tarifaria para el afio 2022 del sistema de distribucién del Instituto Costarricense de
Electricidad (ICE), especificamente la tarifa de media tensiéon (T-MTb) determina-
da por la Autoridad Reguladora de los Servicios Piblicos (ARESEP) (Camara de
Industrias de Costa Rica, 2022).

4. En Mantenimiento se contempla un incremento anual del 6.5 % por con-
cepto del aumento en el costo del servicio. Dicha tasa de incremento fue
establecida por la empresa duena del equipo.

5. No se consideran cambios en las condiciones de operacion del equipo
dentro de los proximos 5 anos. Los datos suministrados sobre las condiciones de
operacion (flujo de aire, humedad relativa, temperatura) en varios puntos del equipo
fueron tnicamente los del ano 2020; por lo que se considera que tales condiciones
no varian considerablemente con respecto a los afos siguientes o, al menos, no lo
suficiente para ocasionar un cambio en los costos operativos.

6. No se consideran tasas tributarias, la empresa puede encontrarse en régi-
men de zona franca. En Costa Rica la gran mayoria de las empresas dedicas a
la produccion de dispositivos médicos se encuentran en zonas francas, dentro de las
cuales el porcentaje de los diferentes impuestos que se deben cancelar dependen de
variables como la ubicacién de la empresa en el pais, categoria, anos de funciona-
miento, entre otros (PROCOMER, 2022). En este sentido, dado que se desconoce la
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condicién tributaria actual de la empresa, en tanto esta es considerada como infor-
macion sensible, en el presente analisis no se toma en cuenta el pago de impuestos
de ningun tipo.

7. Se considera el equipo existente ya depreciado. Segin el Reglamento a Ley
del Impuesto sobre la Renta (Procuradoria General de la Reptiblica, 2021) para un
equipo de aire acondicionado los anos de vida sobre los cuales se toma el porcentaje
anual de depreciacién corresponde a 10 anos; a partir de la informacién suministrada
por parte de la empresa duena del equipo, este fue instalado en el ano 2009. Por lo
que ya el periodo de anos vida sobrepasa los 10 anos estipulados, de modo que se
considera el equipo como ya depreciado.

8. Andlisis financiero con proyeccion a 5 anos. Sumado a la premisa anterior,
la unidad manejadora de aire cuenta con 13 afios bajo funcionamiento. Segin un
estudio publicado por ASHRAE, se estima que en términos generales los equipos de
aire acondicionado cuentan con una vida ttil de entre 15 y 20 afios (Hiller, 2000).
Por lo tanto, este analisis se realiza con proyeccién a 5 anos, contemplando que al
final del periodo de evaluacién ya el equipo habra superado el valor medio dentro
del rango estimado, por lo que estaria acercandose al final de su vida util.

Por dltimo, a partir de los flujos netos de efectivo se realiz6 el calculo del VAC para
cada uno de los escenarios. Es valioso mencionar que para el calculo de este criterio de
evaluacion se considerd una tasa de descuento del 2.44 %, la cual corresponde con la tasa
de inflacién promedio anual de los dltimos cinco anos en los Estados Unidos (Grupo Banco
Mundial, 2022). Se toma este valor por el hecho de que tanto el factor de consumo energéti-
co reportado por la empresa, asi como el analisis realizado, son en ddlares americanos, por
lo que se debe tomar la inflacién del pais norteamericano para que la evaluacién no se vea
afectada por la tasa de cambio de esta moneda.

El criterio de decisién se basé en la comparacion del valor actual de costos obtenido para
cada una de las soluciones propuestas, Run-Around y tubos de calor, con respecto al VAC
del funcionamiento actual del equipo, siendo este el escenario base y punto de partida del
estudio. La propuesta que presente una mayor diferencia con respecto al funcionamiento
actual, es decir, la que exprese un menor valor actual de costos es la solucién que presenta
una mayor viabilidad financiera.
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Capitulo 4

Resultados y discusion

4.1. Descripcion de equipo

En primer lugar, fue necesario realizar la caracterizacion del sistema de aire acondicio-
nado con el que actualmente cuenta la empresa, especificamente de la unidad manejadora
que se quiere adecuar con los sistemas de recuperacién de calor propuestos; esto para
identificar las variables a considerar para el dimensionamiento de dichos dispositivos. Las
Make-up Air Units (MUA), por sus siglas en inglés, son equipos disenados para tratar o
acondicionar aire tomado del exterior del edificio, el cual es suministrado como aire fresco
a recintos donde no se puede dar la recirculacién y la buena calidad o pureza del fluido. En
el caso especifico de la MUA que se analiza para este proyecto, es el equipo encargado del
proceso de pre-acondicionamiento de aire fresco para suministro a una seccion del edificio;
la manejadora toma el aire y lo acondiciona mediante un proceso de enfriamiento y des-
humidificacién, més adelante realiza un calentamiento sensible para llevar este fluido a la
temperatura y humedad relativa requerida, para después distribuirlo mediante un sistema
de ductos a otras manejadoras de aire que se encargan de acondicionarlo a las condiciones
determinadas para un recinto en especifico.

La MUA es un equipo modular, es decir, estd conformada por diferentes secciones donde
se ubican los distintos accesorios, como serpentines, filtros y ventilador. En la figura 4.1 se
muestra un esquema de la MUA, donde se pueden observar los médulos que la conforman,
los cuales se describen a continuacién, conforme a la ficha técnica del equipo suministrada
por la empresa.

[ .

A '
. FUPPLT A LW A

Figura 4.1: Make-up Air Unit (MUA) analizado. Fuente: (Sistema BMS de la empresa).
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4.1.1. Caja de mezcla

Primer moédulo o seccién del equipo, consiste en un plénum donde se encuentra la
boca de succién por donde ingresa el aire desde el exterior; también cuenta con cortinas
de hojas paralelas con su respectivo actuador electrénico, encargado de regular el flujo
de aire que entra a la maquina. Para este modulo se tiene una caida de presién estatica
de 0,11 pulgadas de agua, la cual se considera constate para los calculos de potencia del
ventilador.

4.1.2. Moébdulo de filtros

Debido a las condiciones de proceso que se deben mantener dentro de los diferentes
cuartos limpios, el equipo debe contar con un sistema de filtracion que evite que particulas
contaminantes ingresen al cuarto. En este caso, la MUA cuenta con un banco de filtros
tipo cartucho y bolsa, conformado por un pre filtro MERV 8 y un filtro MERV 14 con
una efectividad del 95%. Por lo general, estos filtros poseen alta estdtica dado que se
restringe el flujo por el paso de las fibras; estos filtros cominmente estdn conformados
por un medio fibroso, ya sea de fibra de vidrio o algin polimero, que tiene como objetivo
atrapar particulas de un determinado tamano.

4.1.3. Serpentin de pre-enfriamiento

En esta seccién, como su nombre lo indica, se encuentra el serpentin encargado de
pre-enfriar el aire antes del proceso de enfriamiento y deshumidificacién. Se cuenta con
un modulo de dos serpentines instalados en paralelo, es decir, uno colocado sobre el otro.
Como se ha mencionado, la solucién que se propone es sustituir este modulo de serpentines
por un dispositivo de recuperacion de calor, el cual permita tomar el flujo de energia que
pierde el aire en este proceso y reutilizarlo en la etapa de calentamiento que ocurre més
adelante dentro de este mismo equipo. Por esta razon, es de suma importancia caracterizar
lo méas posible estos intercambiadores; en la tabla 4.1 se encuentran los parametros mas
valiosos.

Cuadro 4.1: Datos del serpentin de pre-enfriamiento. Fuente: (Elaboracién propia).

Medium-large Coil
Bandeja de condensados en acero inoxidable

Conexion a mano derecha

Refrigerante: Agua Helada
Modelo Serpentin: 5W
2 Filas
10 fpi !
Aletas de Aluminio

Tubos de cobre estandar; espesor = 5 mm
Didmetro: 15,875 mm
Carcasa de Hierro Galvanizado
Area Total: 11,05 m?
Velocidad de cara: 2,60 m/s
Caida de Presion del aire: 47,28 Pa
Velocidad del agua: 1,48 m/s
Caida de Presion del agua: 34,64 kPa
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Otras caracteristicas a considerar son las dimensiones completas de este médulo de
serpentines, las cuales determinan el espacio disponible para la instalacién del nuevo in-
tercambiador, asi como las dimensiones de area aletada, que es el area de transferencia de
calor entre el aire y este intercambiador. En la seccién de anexos (figura 5.3) y cuadro 4.2
se muestra dicha informacidn, la cual se obtuvo a partir del submittal del equipo.

Cuadro 4.2: Dimensiones &drea aletada serpentin pre-enfriamiento. Fuente: (Elaboracién

Propia).
Dimensiones Serpentin de Pre-enfriamiento (Cantidad = 2)
Longitud Aletada 4,27 m
Altura Aletada 1,30 m
Area Aletada 5,53 m?

4.1.4. Serpentin de enfriamiento

En este médulo se ubican dos serpentines de mayor capacidad que en la seccién anterior,
siendo estos los encargados de disminuir aun mas la temperatura del aire, llevandolo a un
estado de saturaciéon donde se da la condensacién del vapor de agua presente en la mezcla,
completando el proceso de enfriamiento y deshumidificacion. En el cuadro 4.3 se muestran
los datos mas relevantes de estos intercambiadores.

Cuadro 4.3: Datos del serpentin de enfriamiento. Fuente: (Elaboracién propia).

Medium-large Coil

Bandeja de condensados en acero inoxidable
Conexién a mano derecha
Refrigerante: Agua Helada

Modelo Serpentin: 5D
10 Filas
14 fpi !
Aletas de Aluminio
Tubos de cobre estandar; espesor = 5 mm
Didmetro: 38,1 mm

Carcasa de Hierro Galvanizado
Area Total: 11,05 m?
Velocidad de cara: 2,60 m/s
Caida de Presién del aire: 33,84 kPa
Velocidad del agua: 1,41 m/s
Caida de Presién del agua: 54,88 kPa

4.1.5. Serpentin de calentamiento

Dada la baja temperatura a la que se debe llevar el aire durante el proceso de des-
humidificacién, este debe pasar posteriormente a través de un proceso de calentamiento
sensible con el fin de elevar su temperatura y humedad relativa a un valor éptimo para ser
suministrado a las demds manejadoras. La MUA cuenta con un médulo conformado por
tres serpentines de calentamiento, los cuales se encuentran instalados en paralelo. Al igual

Lfins per inch: Se refiere a la cantidad de aletas contenidas en una pulgada.

62



4.1. DESCRIPCION DE EQUIPO CAPITULO 4. RESULTADOS Y DISCUSION

que en el caso del serpentin de pre-enfriamiento, estos intercambiadores de calentamiento
se sustituyen por el dispositivo del sistema de recuperacién, por lo que se deben conside-
rar todas sus caracteristicas; los planos con las dimensiones se muestran en la seccion de
anexos en la figura 5.5.

Cuadro 4.4: Datos del serpentin de calentamiento. Fuente: (Elaboracién propia).

Medium-large Coil
Bandeja de condensados en acero inoxidable
Conexién a mano derecha
Refrigerante: Agua Caliente
Modelo Serpentin: WA
1 Fila
8 fpi !
Aletas de Aluminio
Tubos de cobre estandar; espesor = 5 mm
Didmetro: 15,875 mm
Carcasa de Hierro Galvanizado
Area: 10,68 m?
Velocidad de cara: 2,68 m/s
Caida de Presién del aire: 14,93 Pa.
Velocidad del agua: 1,08 m/s
Caida de Presién del agua: 7,86 kPa

Cuadro 4.5: Dimensiones drea aletada serpentin calentamiento. Fuente: (Elaboracién Pro-
pia).

Dimensiones Serpentin Calentamiento (Cantidad = 3)
Longitud Aletada 4,27 m

Altura Aletada 0,838 m

Area Aletada 3,58 m?

4.1.6. Ventilador

Por 1ltimo, se encuentra el modulo del ventilador, el cual se encarga de entregar el
flujo de aire requerido, venciendo la caida de presién generada por los diferentes accesorios
instalados a lo largo de la manejadora. En el cuadro 4.6 se muestran las caracteristicas del
ventilador instalado.
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Cuadro 4.6: Datos del ventilador. Fuente: (Elaboracién propia).

Modelo Z120-60” AF Direct Drive
Tipo Plenum

Caudal de Disefio: 1 722 m?3/s

Caida de Presion Externa: 870 Pa.

Caida de presion total: 1 700 Pa
Motor TEFC NEMA
Potencia del Motor: 73,55 kW / 100 HP
Alimentacién Eléctrica 460V /3 Fases /60 Hz
826 RPM

Variador de Frecuencia TR2

4.2. Operacion del equipo

Como se ha anotado, dentro de la informacién facilitada por la empresa propietaria
del equipo se encuentran las condiciones de suministro del aire. Se reportan los valores
promedio mensuales de temperatura de bulbo seco, humedad relativa y temperatura de
punto de rocio a la salida del serpentin de calentamiento; en el cuadro 4.7 se muestran estos
pardametros. Cabe destacar que, dado las necesidades que debe cubrir el equipo, debido
a su funcién de suministrar aire a otras manejadoras, es de esperarse que su punto de
operacion sufra algunas variaciones.

Cuadro 4.7: Promedios mensuales de temperatura de suministro. Fuente: (Elaboracién
propia).

Mes Suministro [°C] | Punto de rocio [°C] | Humedad relativa [ %]
Enero 18,87 9,71 55,16
Febrero 20,27 18,96 62,84
Marzo 20.20 12,88 62,65
Abril 18,80 9,92 56,44
Mayo 18,86 9,83 55,51
Junio 18,89 9,73 55,10
Julio 18,86 9,85 55,53
Agosto 18,87 9,88 55,75
Septiembre 18,88 9,70 55,24
Octubre 18,87 9,73 55,24
Noviembre 18,87 12,22 65,10
Diciembre 18,94 13,15 68,98

4.3. Consumo actual

4.3.1. Consumo y costo de energia por acondicionamiento de aire

Los datos reportados por la empresa fueron las condiciones ambientales, flujo y con-
diciones de suministro del aire; la informacién proporcionada consté de los promedios
mensuales para cada uno de los parametros medidos por la empresa. Los datos ambienta-
les se graficaron para observar el comportamiento de la humedad relativa y la temperatura
de bulbo seco para el aire exterior.
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En la figura 4.2 se puede observar que en los primeros tres meses del ano hay un
aumento de la temperatura y una disminuciéon considerable en la humedad relativa; en
marzo se obtiene el valor mas bajo de humedad relativa durante el ano operativo. De
mayo a julio se puede ver que hay un valor semejante entre ellos, es decir, que el valor
de temperatura es similar al porcentaje de humedad relativa. A partir de agosto, la tem-
peratura disminuye y comienza a subir la humedad relativa, hasta el mes de diciembre,
donde la humedad relativa se reduce abruptamente debido al cambio de estacién en el pais.

Condiciones ambientales anuales
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Figura 4.2: Condiciones ambientales mensuales para el 2020. Fuente: (Elaboracién propia).

Basado en las condiciones psicrométricas de temperatura y bulbo seco se realizd el
calculo de los pardmetros de humedad especifica y entalpia del aire seco. Los valores ob-
tenidos se puede observar en la tabla 5.1 del apéndice y los valores obtenidos se muestran

en la figura 4.3.
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Figura 4.3: Carta psicrométrica de condiciones ambientales mensuales para el 2020. Fuente:

(Elaboracién propia).
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El flujo reportado por la empresa es el flujo promedio que mueve el ventilador men-
sualmente, estos datos se reportaron durante todos los meses del ano, estos resultados se
puede ver en la figura 4.4. En esta misma grafica, se tiene la presion estatica del ventilador
para dichas condiciones de flujo. Los resultados de estos calculos se puede observar en la
tabla 5.7.
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Figura 4.4: Flujo de aire y presion estética actual. Fuente: (Elaboracién propia).

En la seccién anterior se obtuvieron los datos de temperatura de punto de rocio para
salida del aire después del intercambiador del médulo 3. Estas condiciones operativas no
son constantes durante el ano operativo del equipo. En la figura 4.5 se puede observar que
hay tres condiciones operativas para los meses de enero, abril, mayo, junio, julio, agosto,
septiembre y octubre se tiene que la temperatura de punto de rocio es poco superior de
9,44 °C. En cambio, para febrero, marzo y diciembre se tiene un aumento a los 12,78 °C.
Por tdltimo, en el mes de noviembre se obtuvo un valor de 12,22 °C.

Con la informacién proporcionada para las condiciones ambientales y condiciones de
punto de rocio se pudo realizar el calculo de calor con los pardmetros de humedad especifi-
ca y entalpia del aire seco. Estos pardmetros se pueden ver en la tabla 5.1.

Para estimar el calor retirado del aire en este proceso, se puede utilizar la ecuacién
3.3, la cual requiere como entrada las diferencias de entalpia del aire, la humedad relativa,
caudal y volumen especifico promedio. En las tablas 5.2 y 5.3 se presentan los valores de
calor y consumo de energia para este proceso.

Para determinar el consumo eléctrico en kW la empresa cuenta con un factor de con-
version que permite pasar de un valor de toneladas de enfriamiento a kW consumidos por
el enfriador de agua. Segin los datos de la empresa, este equipo presenta un rendimiento

kW < , ’ . $
0,55 &, - Ademas, la empresa reporta un costo de energia eléctrica de 0,09 iz -

Por dltimo, este equipo trabaja de manera continua, dado que es el encargado de

entregar el aire a las condiciones necesarias a otras unidades manejadoras, las cuales pro-
porcionan el suministro a los cuartos limpios y oficinas.
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Figura 4.5: Carta psicrométrica de condiciones mensuales de punto de rocio para el 2020.
Fuente: (Elaboracién propia).

Cuadro 4.8: Tabla de factores operativos para el enfriador de agua. Fuente: (Elaboracién
propia).

Rendimiento 0,55 W

ton

Costo de energfa | 0,09 k\}vih
Operacién diaria 24 h
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Figura 4.6: Consumo y costo energético para el proceso de enfriamiento y deshumidifica-
cién. Fuente: (Elaboracién propia).

En la figura 4.6 se observa la distribucion de consumo eléctrico y costo operativo men-
sual para el enfriador de agua o chiller. El mes con mayor consumo es el mes de octubre,
con 131 002 kWh; no obstante, se vislumbra que los dos meses anteriores siguen la misma
tendencia, dado que no presentan diferencias significativas. En la figura 4.3 se evidencia

67



4.3. CONSUMO ACTUAL CAPITULO 4. RESULTADOS Y DISCUSION

que estos son los meses con mayor humedad relativa y menor temperatura del ano 2020;
por lo tanto, la carga latente en el aire serd mayor ya que contiene maés vapor de agua.
En contraste, los meses con menor humedad relativa tienen un menor consumo de energia
por enfriamiento y deshumidificacién.

El proceso de calentamiento de los puntos de andlisis 3 - 4 es conocido debido a las
condiciones de suministro reportadas por la empresa. Estas condiciones del aire son mo-
nitoreadas a tiempo real y son controladas por medio del sistema de control. Los valores
monitoreados son la temperatura de rocio y humedad relativa, las cuales son medidas
a la salida del serpentin de calentamiento del equipo. Estas condiciones se pueden ver
graficamente en la figuras 4.7 y 4.8. Se observa que hay un aumento de la temperatura
de suministro en los tres primeros meses del ano; sin embargo, para los demés meses (a
excepcion de diciembre y noviembre) se presentan condiciones muy estables. En los meses
que hay cambios mayores en la temperatura y humedad relativa, se debe al cambio de
temperatura de punto de rocio del aire; en la figura 4.5 son los puntos que se encuentran
por arriba de los 12 °C.
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Figura 4.7: Carta psicrométrica de condiciones mensuales de suministro para el 2020.
Fuente: (Elaboracién propia).

Con los datos de las condiciones de punto de rocio y suministro se pudo realizar el
céalculo de calor requerido para el calentamiento de aire para ese proceso. Para esto, fue
necesario utilizar la ecuacién 3.4, la cual se describe como un calentamiento sensible del
aire. En las tablas 5.4, 5.5 y 5.6 se muestran los valores de consumo mensual del Templi-
fier y su costo operativo, este mismo tiene un rendimiento mas bajo en comparacién al
enfriador de agua; para este equipo se reporté un factor de 1,8 W

ton
de manera continua, es decir, 24 horas diarias durante todo el afio.

. Ademas, este opera

A partir de estos datos, se puede divisar en la figura 4.9 la distribucién del consumo y
costo de energia eléctrica para el proceso de calentamiento del aire. Para el mes de enero se
tiene el mayor consumo de energia; mientras que para los meses de noviembre y diciembre
se tiene el menor consumo. En este caso, la tendencia del calentamiento estd en funcién
de la temperatura de rocio, esto se debe a que en la entrada del serpentin de calefaccién
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Condiciones de suministro
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Figura 4.8: Distribucién de condiciones mensuales de suministro para el 2020. Fuente:
(Elaboracién propia).

Cuadro 4.9: Tabla de factores operativos para el enfriador de agua. Fuente: (Elaboracién
propia).

Rendimiento 1,80 B
Costo de energia | 0,09 k\;vih
Operacién diaria 24 h

7 000

70 000

g

g

40 DOO

Costo operativo [$]

30 000

Potencia del templifier [kWh]

20 Doo

10 oo

ene 20 feb-20 mar-20 abr-20 may-20 jun-20 jul-20 age-20 sep-20 oct-20 now20 dic-20
E==IPotencia del templifier  —s— Calentzmiento

Figura 4.9: Consumo y costo energético para el proceso de calentamiento. Fuente: (Elabo-
racién propia).

el aire entra con estd temperatura, por ende, si esta aumenta, el calor por calefaccién serd
menor, reduciendo el consumo de energia.
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4.3.2. Consumo de energia por el ventilador

En esta seccién se presentan los resultados de potencia, consumo y costo de la energia
para el ventilador. El cédlculo de la potencia mensual para el ventilador se hizo utilizando
las ecuaciones descritas por las leyes de ventiladores. Fue necesario conocer las condiciones
nominales a las que fue dimensionado el ventilador; en la siguiente tabla se indican las
condiciones nominales de flujo, presién estatica y revoluciones del motor.

Cuadro 4.10: Condiciones nominales del ventilador. Fuente: (Elaboracién Propia).

Flujo de aire - Qg 17225 n‘?—;
Presion estatica total - Py 1 692,1 Pa
Velocidad rotacional del motor - Ny | 826 RPM

Conociendo estas variables operativas, se utilizaron las ecuaciones 2.44 y 2.45 para
estimar la nueva velocidad rotacional del motor y la presion estédtica del ventilador en
las condiciones actuales. Estos valores se encuentran tabulados en la tabla 5.7, en donde
se muestran las condiciones nominales y actuales para cada mes del afio, las cuales son
requeridas para la estimacién de la potencia tedrica del aire, utilizando la ecuacién 2.47.

Por otro lado, fue pertinente definir la eficiencia de los diferentes componentes del ven-
tilador, dado a que esto es requerido para estimar la cantidad de energia eléctrica en las
condiciones actuales de operacién. Los valores de eficiencia fueron tomados de un boletin
técnico hecho por TRANE, donde se exponen las eficiencias cominmente encontradas en
este tipo de equipos. Para este caso, se debi6é tomar en cuenta la regulacién de la velocidad
del ventilador(Trane, 2017).

Cuadro 4.11: Eficiencia global del ventilador para la configuracién actual. Fuente: (Trane,
2017).

Eficiencia por componente
Abénico 1%
Motor 95 %
Alimentacién del motor | 91 %
variador de frecuencia 96 %
Eficiencia general 59 %

En las tablas 5.7 y 5.8 se colocan los resultados de la aplicacion de la ecuacion 3.2.2, la
cual proporciona un valor en unidades de caballo de potencia o HP que luego son conver-
tidos a kW, este valor de energia divido entre la eficiencia global del ventilador da como
resultado la energia eléctrica requerida para la operaciéon del motor eléctrico.

En la figura 4.10, se muestra el grafico obtenido de los resultados para el consumo de
energia en kWh y el costo de energia en ddlares. En esta tendencia, se puede observar que
los meses de mayor consumo por el ventilador son febrero, marzo y diciembre, los cuales
presentan temperaturas de bulbo seco méas altas y humedades relativas mas bajas. La
fluctuacién de potencia del abanico se debe a que en los meses de baja humedad relativa,
la mayor parte del calor es sensible, ocasionando un aumento en el flujo del ventilador para
compensar esa carga por diferencia de temperatura. Por otra parte, el enfriador de agua
debe consumir un poco més de energia para los meses con menor temperatura, pero con
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mayor humedad relativa; esto se debe a que el equipo tiene que condensar mas cantidad
de vapor en el aire. La tendencia se puede observar en la figura 4.6.
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Figura 4.10: Consumo y costo energético para la operacién del ventilador en el 2020 .
Fuente: (Elaboracién propia).

4.4. Consumo y costo energia

En esta seccién se sintetizan los consumos y costos anuales para cada equipo involu-
crado en el acondicionamiento del aire para la configuracion actual. Para ello, se tomaron
como resultados los consumos y costos anuales de energia presentados en el apéndice A.1.

Con los datos obtenidos, se elaboré un grafico de distribuciéon de consumo de electri-
cidad para cada mes operativo del afno, el cual se puede ver en la figura adjunta 4.12. En
promedio, se report6é un consumo de 176 526 kWh por ano para la operacién global actual
del equipo, siendo mayo el mes de mayor consumo, mientras que para febrero tuvo lugar
el menor consumo. Esto muestra de nuevo que los meses de con menor humedad relativa
tienen la tendencia a usar menos cantidad de energia en el proceso. Si se observa la figura
4.3, en la carta psicrométrica los meses de febrero y marzo son los meses que requieren
menos calor latente por el cambio de la humedad especifica, en estos meses especificamente
el retiro de masa de agua es menor, por lo que el enfriador de agua debe entregar me-
nos energia para acondicionar el aire. Por otro lado, la alta temperatura de esos meses se
regula con el flujo del ventilador, ocasionado que durante este periodo dicho flujo aumente.

Basado en los datos mensuales de consumo y costo de energia, se obtuvieron los da-
tos anuales. Estos datos se calcularon para cada equipo analizado, chiller, Templifier y el
ventilador. En las tablas 4.13 y 4.12 se muestran los valores correspondiente de consumo
y costo operativo anual para el proceso de acondicionamiento actual en la MUA-02.
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Figura 4.11: Distribucién de consumo anual de energia para configuracién actual. Fuente:
(Elaboracién propia).

Cuadro 4.12: Consumo anual de energia. Fuente: (Elaboracién propia).

Consumo anual de energia

Equipo [kWh] Contribucién
Enfriador de agua | 1 250 799 59,0 %
Templifier 701 368 33,1%
ventilador 166 153 7.8%
Total | 2 118 320 100 %

Cuadro 4.13: Costo operativo anual actual. Fuente: (Elaboracién propia).

Costo operativo anual

Equipo [$] Contribucion
Enfriador de agua | 112 572 59,0 %
Templifier 63 123 33,1%
ventilador 14 954 7.8%
Total | 190 649 100 %

En las tablas 4.13 y 4.12 se tiene el valor correspondiente para cada uno de los equipos
involucrados en el acondicionamiento del aire. La contribucién es el porcentaje que aporta
cada equipo del total de costo y consumo de energia. Es importante notar que, para el caso
de la calefaccién del aire, la cantidad de calor necesario es significativamente menor que la
cantidad de calor necesario de extraer para el enfriamiento (ver tablas 5.37 y 5.16), lo cual
demuestra que el equipo de calefaccién realmente tiene una baja eficiencia, dado que su
consumo de energia y costo operativo es similar al del enfriador de agua. En la tabla 4.14 se
puede observar que el enfriamiento representa un 85,3 % del total; por otra parte, el calen-
tamiento representa un 14,7 %, lo que evidencia una diferencia significativa entre cada uno.
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Cuadro 4.14: Cantidad de calor usado en el proceso de acondicionamiento del aire. Fuente:
(Elaboracién propia).

Consumo total

Proceso kW] | Contribucién
Enfriamiento | 11 004 85,3 %
Calentamiento 1888 14,7 %
Total | 12 892 100,0 %

= Enfriamiento = Calentamiento

Figura 4.12: Calor anual requerido para cada proceso de acondicionamiento del aire. Fuen-
te: (Elaboracién propia).

En las figuras 4.36a y 4.36b se puede observar graficamente el aporte de cada equipo
en el costo y consumo de energia. Para ambos casos se vislumbra que el mayor aporte lo
hace el enfriamiento y el menor lo hace el ventilador. Estos resultados permiten afirmar
que realmente un proceso de recuperaciéon de energia puede impactar significativamente
el costo operativo. Ademads, se identifica que contar con un enfriamiento posterior del aire
permite reducir la cantidad de energia consumida por el enfriador de agua; sin embargo,
la aplicacion de tecnologias también permite aprovechar este calor en la calefaccién, per-
mitiendo, a su vez, aumentar el ahorro en el acondicionamiento del aire.

= Enfriamiento = Calentamiento = Abanico

Figura 4.13: Consumo y costo de energia para operacién actual del 2020. Fuente: (Elabo-
racién propia).
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4.5. Pérdida de presion

En este apartado se muestran los resultados de la estimacion de pérdida de presién
para el serpentin de enfriamiento y filtros de aire para el equipo actual. La descripcion
del método de calculo y las ecuaciones utilizadas fueron descritas en las secciones 2.4.2 y
3.2.2, del marco tedrico y metodologia, respectivamente.

4.5.1. Pérdida de presion en el serpentin de enfriamiento

Para este caso, solo se calculd la caida de presién del serpentin de enfriamiento, el cual
se encuentra en el mdédulo 3. Dentro de la documentacién suministrada por la empresa, se
tiene el detalle de cada médulo de la manejadora, donde se describen ciertos pardmetros
geométricos de los intercambiadores que utiliza. En la figura 5.1 del anexo A.1, se detalla
que dicho médulo se compone de dos intercambiadores, los cuales poseen caracteristicas
iguales. En este mismo anexo, se encuentra la figura 5.4 que muestra las dimensiones prin-
cipales del serpentin de enfriamiento.

Los resultados obtenidos provienen de la aplicaciéon de las ecuaciones descritas en la
secciéon del marco tedrico 2.4.1, donde se describen cada uno de los pardmetros que se
requieren en el modelo para realizar el calculo de pérdida de presion. Dentro de los da-
tos geométricos requeridos estan: las distancia entre aletas, espesor de aleta, didmetro del
tubo, altura del intercambiador, longitud entre tubos, longitud transversal entre tubos y
cantidad de filas. Estos datos fueron compilados en la tabla 4.15.

Cuadro 4.15: Datos geométricos del serpentin de enfriamiento. Fuente: (Elaboracién pro-
pia).

Datos del intercambiador
Pardmetro Valor | Unidades
. 12 fpi
Cantidad de aletas 0.0833 o
. . 0,0833 in
Distancia entre aleta - Sf 5.11667 p—
0,002 in
Espesor de aleta - ¢ 0.0508 o
Diametro el tubo - D, 11/2 m
38,1 mm
Altura 1300 min
Longitud entre tubos - s; 64 mm
Longitud transversal - s; 105 mm
Cantidad de filas - N 10 —

En la ficha técnica reportada por la empresa, se indica que este médulo tiene una pre-
sién estatica de 33,84 Pa, la cual representa una parte considerable de la presién estatica
total de diseno del equipo; esto se puede deducir de la densidad de aletas y la longitud
transversal. Analizando estos datos, se deduce que el intercambiador opone gran resisten-
cia al aire. Por otra parte, este médulo tiene la mayor capacidad de enfriamiento, lo que
se debe mucho a su configuracién geométrica, al contener una considerable cantidad de

2inch per fins: Se refiere a la distancia que existe entre cada aleta, es el valor inverso de la cantidad de
aletas por pulgada.

74



4.5. PERDIDA DE PRESION CAPITULO 4. RESULTADOS Y DISCUSION

aletas y filas de tubos hace que el area de contacto con el aire sea mayor, dando una mejor
tasa de transferencia de calor, pero afectando directamente la estatica del médulo.

Basados en los datos de la tabla 4.15, se obtuvieron valores constantes para la estima-
cién de la pérdida de presién. Estos valores se pueden ver en la tabla 4.16, de modo tal
que se mantienen constantes cuando el flujo de aire cambia; los valores que cambian con
el flujo de aire son la velocidad maxima, niimero de Reynolds y el factor de friccién. Para
validar el cédlculo se determina la presion estatica del serpentin con el valor nominal, es
decir, con un flujo nominal de 1 722 m?®/min con una densidad y viscosidad cinemética
del aire a 20 °C (p = 1,204 % y v = 1,825x107° %) Es importante mencionar que
estos valores aplican para cada intercambiador, debido a que el médulo se compone de dos
intercambiadores, el resultado de la pérdida de presién se multiplica por dos.

Cuadro 4.16: Resultado de calculos de parametros para estimacion de pérdida de presién.
Fuente: (Elaboracién propia).

Valores calculados
Parametro Valor | Unidades
Longitud caracteristica - L | 0,6400 m
Superficie total - Sgg 0,0114 m?

Superficie sin aletas - Syr | 0,0002 m?
Porosidad volumétrica - ¢ | 0,8104 m>
Superficie especifica - Sy, | 801,96 | m?/m3
Diametro hidraulico - Dy | 0,0040 m

Cuadro 4.17: Caida de presiéon para flujo nominal del serpentin. Fuente: (Elaboracién
Propia).

Resultados con flujo nominal
Parametro Valor | Unidades
Velocidad max - V, 3,28 m/s
Ntmero de Reynolds - Re | 874,58 —
Factor de fricciéon - & 0,164 —
pérdida de presién - Ap 11’?),1’98 irf)ng

Se puede observar que la simulacién con el flujo nominal da un resultado bastante
aproximado con un 0,809 % de error; sin embargo, es crucial reiterar que utilizando este
modelo existe aproximadamente 14 % de desviacién con respecto a los datos del experi-
mento. Por lo tanto, se debe considerar que los resultados también tendrdan un sesgo; no
obstante, el modelo permite determinar con mayor exactitud el orden de magnitud del
cambio de los valores de presién estatica para diferentes flujos.

Con los datos de flujos mensuales se procedio a realizar el cdlculo de la presion estética

para cada mes del ano. Los resultados de este cdlculo se pueden observar en la tabla 4.18,
donde se obtienen las presiones estaticas para cada mes del ano.
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Cuadro 4.18: Simulacién de presion estatica para el serpentin de enfriamiento. Fuente:
(Elaboracién Propia).

Simulaciéon de pérdida

Mes | Flujo [m®/min] | Viuae [m/s] | Re 13 Ap [Pa]
ene.-20 1054 2,02 537.9 | 0,204 | 793
feb.-20 1282 245 | 6542 | 0,185 | 106,1
mar-20 1262 2,42 644.1 | 0,186 | 103,6
abr.-20 1010 1,93 515,5 | 0,209 74,6
may.-20 991 1,90 506,0 | 0,212 72,6
jun.-20 788 1,51 402,2 | 0,244 52,9
jul.-20 946 1,81 483,0 | 0,217 68,0
ago.-20 987 1,89 503,7 | 0,212 72,1
sep—20 1001 1,02 510,7 | 0,210 | 73,6
oct.-20 959 1,83 489,3 | 0,216 69,2
nov.-20 886 1,70 4524 | 0,226 62,0
dic.-20 1270 2,43 648,3 | 0,186 104,6

4.5.2. Pérdida de presion en los filtros de aire

Para el moédulo de los filtros se corre la simulacién de la caida de presién usando la
teoria de la seccién 2.4.2. Para dicho mdédulo, el area del medio filtrante corresponde a
13,8 m2. Debido a la configuracién de los filtros mencionados anteriormente, se tomé de
la tabla 2.2 el tipo de medio filtrante niimero 16, el cual representa una configuraciéon
cercana al tipo de filtro que posee la manejadora de aire. Estos filtros, por lo general, son
construidos por diferentes capas de fibra de vidrio soportadas por estructuras de aluminio.
Por lo tanto, se obtuvo como coeficiente de resistencia a, = 13,185 y b, = 93, 741. Basado
en el flujo volumétrico nominal de la maquina se procedié a realizar el calculo de la pérdida
de presién por los filtros para un flujo nominal.

Cuadro 4.19: Resultado de presién estédtica para flujo nominal. Fuente: (Elaboracién Pro-
pia).

Resultado con flujo nominal

Parametro Valor | Unidades
. . 1722 | m?/min
Flujo de aire 9871 s
Area de medio filtrante - A,, | 13,80 m?
Velocidad de cara - Uy, 2,08 m/s
433,20 Pa

Pérdida de presién - Ap

1,74 inwg

Con los resultados de la tabla 4.19, se pudieron realizar las iteraciones de la pérdida
de presién para cada mes con su respectivo flujo de aire. Por otra parte, la simulaciéon
realizada posee una desviacion del valor original reportado por la ficha técnica del equipo;
para este caso, la pérdida de presion reportada es de 393,2 Pa. Con este dato se pudo
ver que existe un porcentaje de error entre el valor calculado y el valor real, el cual es de
10,13 %. El error reportado es significativamente grande en comparacién con el porcentaje
obtenido en la seccién anterior; no obstante, el modelo permitié calcular un valor cercano
en orden de magnitud que, a su vez, da la posibilidad de tener un modelo de cémo cambia
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la pérdida de presién con el caudal.

Cuadro 4.20: Simulacién de pérdida de presién para los filtros de aire. Fuente: (Elaboracién
Propia).

Simulacion de pérdida
Mes | Flujo de aire [m?/s] | velocidad de cara [m/s] | Ap [kPa]
ene.-20 17,656 1,279 170,32
feb.-20 21,474 1,556 247,50
mar.-20 21,142 1,532 240,22
abr.-20 16,022 1,226 157,12
may.-20 16,611 1,204 151,69
fun.—20 13,201 0,957 98,40
ul-20 15,855 1,149 138,89
2g0.-20 16,536 1,198 150,39
sep-20 16,764 1,215 154,35
oct.-20 16,063 1,164 142,35
nov.-20 14,850 1,076 122,73
dic.-20 21,280 1,542 243,23

4.6. Revision de tecnologias

En este segmento se profundiza en la bibliografia para las diferentes tecnologias de
recuperacién de calor. Para esto, fue necesario estudiar el equipo con el objetivo de com-
prender su funcionamiento y sus diferentes médulos. Esta informacion permitié enfocarse
en sistemas especificos que se podrian implementar en la manejadora.

Los sistemas de recuperacion de energia permiten desplazar el calor de un punto a
otro, en funcién de la necesidad de la operacién. En el caso de la manejadora que se esta
analizando, el calor recuperado se debe utilizar en el mismo sentido del flujo de aire. Esta
condicion operativa limita la cantidad de tecnologias que aplican para la solucién; por lo
tanto, se buscaron soluciones basadas en donde el calor pueda ser desplazado desde la
entrada del aire hasta el suministro.

La implementacion de sistemas de recuperacién de calor en la ventilacién de los edifi-
cios puede utilizar dispositivos como ruedas entalpicas, intercambiadores de placas, tubos
de calor, sistemas de Run-around y bombas de calor. Cada equipo de recuperacion de calor
tiene sus propias aplicaciones, como también sus ventajas y desventajas. Sin embargo, las
facilidades del edificio y el equipo son los criterios que mas influyen en la seleccién del tipo
de recuperacién de calor que se requiera instalar; por este motivo, es importante conocer
cuales son las mayores implicaciones del caso de estudio. Se debe tener en cuenta que las
manejadoras de aire son los equipos que pueden significar el mayor aporte de ahorro de
energia tanto como fuente primaria, asi como una gran porcién del ahorro energético total
(Zender-Swiercz, 2021).

En general, se pueden clasificar estos sistemas como: recuperacion de calor sensible y
recuperacion de calor entdlpico. Los dispositivos que funcionan con recuperacién entdlpica
son capaces de poder realizar cambios en la humedad especifica del aire, mejorando la ca-
pacidad de recuperar mayor porcion de la energia térmica por la carga mojada del sistema
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de ventilacién, dado que realizan un cambio en la temperatura y humedad especifica del
aire. Por otro lado, los sistemas que pueden extraer calor sensible tienden a tener una me-
nor efectividad, siendo mas ineficientes en su operacion. La rueda entalpica, por ejemplo,
es un dispositivo entalpico que puede operar con una efectividad de 80 %, por lo contrario
de un sistema como el un run - around, que puede operar un rango de efectividad entre
50 % a 60 % (Mardiana-Idayu y Riffat, 2012).

En este caso de estudio, se pretende recuperar calor del aire exterior para usarlo en
el proceso de calentamiento. El objetivo consiste en pre-enfriar el aire antes del serpentin
principal de enfriamiento, lo cual se quiere realizar por medio de un intercambiador de
tubos con aletas y, en el caso del calentamiento, se remplaza el intercambiador actual
por otro serpentin de tubos con aletas, el cual entrega el calor recuperado en la fase de
pre-enfriamiento.

El tipo de construccion de estos equipos se hace de manera modular, es decir, el mon-
taje del equipo puede hacer mediante la conexiéon de cada mddulo. Al ser un sistema
modular permite que alguno de sus médulos pueda ser remplazado por uno nuevo, lo
que proporciona la facilidad de realizar mejoras al equipo para aumentar su eficiencia. Al
tener este oportunidad de modificacién, permite tener una guia de la investigacion a sis-
temas de recuperacién de calor que puedan ser suplantados por algiin médulo en especifico.

La propuesta realizada es intercambiar los médulos 2 y 4, donde se coloquen los dispo-
sitivos de intercambio de calor. Para este estudio que se trata de una extracciéon de calor
sensible, los intercambiadores de calor de tubos con aletas son los dispositivos que mas
se adecuan a la configuracién actual del equipo. De la revisiéon bibliografica realizada, se
encontraron dos tecnologias que se pueden implementar como mejoras, estos sistemas son
los tubos de calor y run-around. De la investigacién realizada, se tomaron en cuenta ciertas
caracteristicas como: efectividad del sistema, velocidad promedio del aire, condiciones de
operacion, flujo de aire, entre otros aspectos técnicos. Esta informacién se documenta en
las siguientes secciones donde se exponen los diferentes aspectos para la tecnologias de
tubos de calor y Run-Around.

4.6.1. Tubos de calor

La implementacién de los tubos de calor en sistemas de recuperacién de calor es cada
vez es mas frecuente, debido a su sencillo diseno dimensional. Al ser un dispositivo que usa
un esquema, de fluido bifdsico para el transporte del calor de un punto a otro, permite que
el sistema no cuente con alguna bomba o parte movil para la transferencia de energia. Por
otra parte, al ser un dispositivo totalmente hermético permite que no haya contaminaciéon
cruzada entre los flujos de aire, asegurando que no haya un intercambio de particulas o
agentes que puedan contaminar el aire de suministro. Estos aparecen como una solucién
viable por su facilidad en la manufactura y su bajo costo en mantenimiento. Sin embargo,
se debe tener en cuenta que los tubos de calor logran su desempenio 6ptimo cuando el
aire fresco tiene un temperatura cercana a la temperatura de trabajo del fluido que esta
contenido dentro (Zender-Swiercz, 2021).

En una configuracién tipica de un serpentin de tubos de calor se puede alcanzar apro-
ximadamente una efectividad del 50 %, con pérdidas pequenas de presién. No obstante, la
efectividad de la transferencia de calor puede ser afectada cuando aumente o disminuya el
flujo de aire y, también, cuando el contacto entre las aletas y los tubos no es el adecuado
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(Mardiana-Idayu y Riffat, 2012).

Las configuraciones mas tradicionales son: tubos de calor oscilantes y por circuito cerra-
do. Los tubos de calor constan de un circuito cerrado en donde el movimiento es generado
por el cambio de fase, no requiere de una bomba para mover el fluido, sino que por su mis-
ma diferencia de densidades comienza a moverse hasta completar el ciclo (ZenderfSwierCZ,
2021). Por otra parte, los tubos de calor por circuitos cerrados se caracterizan por tener
un funcionamiento similar a un circuito de termosifén; no obstante, se puede trabajar en
contra de la gravedad, esto ya que el evaporador del sistema se encuentra por arriba del
condensador (Celsia, 2021).

Las configuraciones mas comunes para este tipo de manejadoras de aire son los sistemas
envolventes o Wrap Around, que se caracterizan por envolver el serpentin. Este sistema
se compone de varias filas de tubos de calor en forma de “U”, donde en cada extremo se
encontrard la zona del evaporador o la zona del condensador, dependiendo de la configura-
cion de operacion. Para este disenio se utilizan tubos de calor por circuito cerrado, es decir,
que el fluido se mueve de cada zona respectivamente, dependiendo de los diferenciales de
presion. En la figura 4.14 se puede observar un ejemplo de un sistema Wrap Around con
tubos de calor, en ellos los tubos envuelven al serpentin de interés; para el caso de este
proyecto, el serpentin de enfriamiento del equipo.

Figura 4.14: Tubo de calor por circuito. Fuente: (SPC, 2016).

4.6.2. Run-Around

La recuperacién de calor por este método se caracteriza por ser un sistema que fun-
ciona con un flujo que es constantemente bombeado. El Run-Around hace referencia a un
circuito de bombeo que consta de dos intercambiadores de calor, uno que extrae energia del
medio con mayor temperatura para luego transferirlo hacia el medio de menor temperatu-
ra. Este tipo de sistema puede alcanzar rangos de efectividad 45 % a 65 % (Mardiana-Idayu
y Riffat, 2012).

En la figura 4.15 se muestra un esquema de un sistema Run-Around. Para mante-
ner el sistema en funcionamiento se puede utilizar una bomba para mover el fluido de
trabajo, el cual es el encargado de mover el calor de un punto a otro, de modo que re-
quiere una potencia externa para mover el fluido. No obstante, la potencia requerida por
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bombeo posiblemente serda menor que la potencia requerida para la circulacién del aire
(Zender—Swiercz, 2021).

Intercambiador 1

salida de fluido
= =g Caliente

entrada de fluido
caliente == i

bomba

salida de fluido e =
frio

<= == gntrada de fluido
frio

Intercambiador 2

Figura 4.15: Descripcién de sistema Run-Around. Fuente: (Mardiana-Idayu y Riffat, 2012).

Para el Run-Around la recuperacién de energia proviene de una fuente de calor sen-
sible. Este depende de las condiciones ambientales en donde se desea aplicar, dado a que
su tasa de transferencia de calor depende de la temperatura ambiental del aire. Al colo-
car intercambiadores de calor se suma una resistencia del flujo de aire en el sistema de
ventilacién por lo que es necesario aumentar la presién estatica del aire para mantener la
cantidad de flujo de calor requerido (Mardiana-Idayu y Riffat, 2012).

4.6.3. Comparacién de tecnologias

Basado en el estudio realizado por los autores Mardiana-Idayu y Riffat (2012), y Zen-
der-Swiercz (2021) se confeccioné la tabla 4.21 comparativa con diferentes criterios a eva-
luar para las dos tecnologias anteriormente descritas. Para el afnio 2012, segin Mardiana-
Idayu y Riffat el porcentaje de estudios orientados a la recuperaciéon de calor con estos
sistemas tenia un alto porcentaje de publicaciones, siendo que del total de publicaciones
realizadas sobre estudios de recuperacién de calor, los tubos de calor tenian 36 %, Rueda
entdlpica 21 % y Run-Around de 3 %. Parte de estas investigaciones se basan en las tec-
nologias méas comuinmente utilizadas en la industria. Es necesario mencionar que muchas
de las tecnologias senaladas en estos articulos no son aplicables para el tipo de solucién
de este caso de estudio.

Para este caso, las tecnologias de Run-Around y Wrap Around con tubos de calor,
tienen las caracteristicas mas adaptables al equipo, debido a su configuracion y funciona-
miento. Sobre el Run- Around, es un sistema que permite mover el calor de un serpentin a
otro en distancias considerablemente més largas que los tubos de calor, siempre y cuando
la tuberia este aislada del ambiente. Por otro lado, los tubos de calor se ven limitados por
la distancia a la que se encuentra la fuente de calor y la disipacién del mismo, esto debido
a que conforme aumenta la distancia, aumentan las pérdidas de presién por friccion, por lo
que distancias muy extensas podrian comprometer el funcionamiento de los tubos de calor.

En cuanto a fluidos de trabajo, los tubos de calor poseen una gama mas amplia, dado

que pueden operar bajo condiciones de vacio, disminuyendo la presién de vapor que, por
consecuencia hace decaer la temperatura del punto de evaporacién del fluido, permitiendo
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que a temperatura ambiente el fluido de trabajo pueda cambiar de fase. Esto hace que
los tubos de calor puedan tener una variedad més amplia de fluidos de trabajo, inclusive
abre la posibilidad de poder utilizar refrigerantes por sus propiedades termodinamicas. En
cambio, el Run-Around solo puede trabajar con liquidos, esto se debe a que dicho sistema
utiliza una bomba hidraulica que se encarga de impulsar el fluido por la tuberia y los
intercambiadores de calor; por lo general, este tipo de sistemas utilizan agua o etilenglicol
dependiendo de la temperatura del medio de donde se recupere calor (ZenderfSwiercz,
2021).

La efectividad de ambos sistemas tiene rangos muy similares, donde, segin la investiga-
ci6n realizada por (Mardiana-Idayu y Riffat, 2012) estos rangos de efectividad no superan
el 65 %. Este valor dependerd del diseno de los intercambiadores (tipos de aletas, cantidad
de aletas, filas de tubos y fluido de trabajo); por ende, la efectividad es un pardmetro que
estd en funcién del diseno o dimensionamiento realizado del sistema.

Otros factores como la velocidad de cara y la pérdida de presién en intercambiadores
juegan un papel importante en tanto afectan el funcionamiento del ventilador; por ello, en
este tipo de sistemas de recuperacién se debe contemplar la caida de presion que agregan
los intercambiadores. La modificacién en la presién estatica estd directamente relaciona-
da con el consumo del ventilador, por ende, si se aumenta la estatica es probable ver un
aumento en el consumo eléctrico de este equipo.

Por otra parte, en el estudio realizado por Mardiana-Idayu y Riffat (2012) se puede
observar que los sistemas con menor eficiencia son los que se componen por los tubos
de calor. No obstante, la eficiencia de un equipo no determina su aplicacién en una cir-
cunstancia dada, esto porque se debe analizar los componentes de los equipos que puedan
tener un consumo significativo de energia. Por ejemplo, se puede identificar que en los dos
equipos estudiados se necesita un aumento en la presion del flujo de aire y una determi-
nada velocidad para que pueda funcionar de manera 6ptima. Este cambio en la velocidad
y presién significa también un cambio en el consumo de potencia del motor del sistema
de ventilacién, por lo que el consumo energético por ventilacién sufrird un cambio, con-
sumiendo m&ds o menos energia dependiendo de la configuracién. Esto muestra que los
aspectos técnicos de cada sistema juegan un papel crucial en la seleccién de los sistemas
que se desean utilizar. Un ejemplo claro son los tubos de calor; aunque su eficiencia sea
mas baja, segtin dicho estudio, el equipo debe tener una alta rentabilidad por su bajo cos-
to, al no necesitar de equipo extra y su poca necesidad de mantenimiento para funcionar.
Estas caracteristicas hacen que sea un equipo bastante atractivo, tanto para la reduccién
de consumo energético como para el ahorro econémico en las empresa por mantenimiento.

En contraste con el estudio realizado por Mardiana-Idayu y Riffat en el 2012, en un es-
tudio reciente hecho por Zender-Swiercz que se publicé el 22 de marzo del 2021, se expone
que la eficiencia de los tubos de calor se aproxima al 80 %. Esto demuestra la posibilidad
de crecimiento tecnoldgico en este tipo de sistemas de recuperacién de calor.

Comparando los valores de efectividad de las tabla 4.21, se evidencia que hay un
aumento en los recuperadores de calor basados en tubos de calor y el sistema Run-Around.
Esto ha llevado a empresas a realizar investigaciones sobre nuevas aplicaciones de los tubos
de calor y sistemas Run-Around como nuevas alternativas de ahorro de energfa en sistemas
de aire acondicionado.
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Cuadro 4.21: Tabla comparativa entre tecnologias. Fuente: (Mardiana-Idayu y Riffat, 2012)
y (Zender—Swiercz, 2021).

Tubos de calor

Run around

Arreglo de flujo principal de
aire

Contraflujo y flujo paralelo

Contraflujo y flujo paralelo

Efectividad 45% - 55 % 45 % - 65 %
Velocidad de cara [m/s] 2-4 1,5-3
Caida de presién [Pa] 25 - 370 100 - 500
Rango de temperaturas [°C] -40 a 35 -45 a 500

Tipo de recuperacién

Calor sensible

Calor sensible

Regulacién de rendimiento

térmico

Cambio de caudal de aire.

Cambio en el caudal de aire y
agua.

Contaminacién cruzada

No

No

Equipos secundarios

No requiere equipo adicional.

Requiere de un sistema de
bombeo, tanque de presuriza-
cién, tuberias de suministro,
filtros de agua y variador de
frecuencia.

Tipos de fluidos de trabajo

Agua, CO2 y refrigerantes usa-
dos en sistemas de expansion
directa.

Agua y etilenglicol.

Consta de un solo bloque.

Se constituye de varios compo-
nentes: dos serpentines, bom-
ba, tanque de expansién, fil-

Instalacién Pueden apilares verticalmente . .
. . tros, sistema de control varia-
en un mismo médulo. R .
dor de frecuencia y la tuberia
con sus respectivos accesorios.
No necesita equipos extra, .
Los ductos de aire pueden ser
compacto se puede colocar en
e . colocados separados, no conta-
. edificios naturalmente ventila- . vt
Ventajas . minacién cruzada, facilidad de
dos, totalmente reversibles, . .,
.. . instalacién, puede mover el ca-
mantenimiento sencillo, no . ]
Y lor distancias largas.
contaminacién cruzada.
El control del dispositivo es | El control del equipo es menos
més complejo y caro. complejo.
Desventajas La instalacién puede ser méas | Sus instalacién es maés sencilla

dado a que el equipo estd con-
formado por varios médulos.

compleja debido a que el siste-
ma no es modular.

4.7.

4.7.1.

Dimensionamiento

Tubos de calor

En la siguiente seccién se presentan los resultados del dimensionamiento del sistema de
tubos de calor para el equipo actual. Este proceso se llevé acabo mediante la metodologia
descrita en la seccion 3.2.

En primer lugar, se determinaron las dimensiones y el espacio disponible en la MUA
para la instalacién del sistema de recuperacion, esta informacién se obtuvo de los planos
reportados por la empresa, los cuales se muestran en las figuras 5.1 y 5.2. En estos planos
se detallan las dimensiones de ancho, alto y largo de cada mddulo. Para este caso de es-
tudio, los médulos de interés son los que contienen los serpentines, dado que representan
el espacio disponible para la instalacion; cada uno de dichos moédulos poseen las mismas
dimensiones.
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Con las dimensiones detalladas en la tabla 4.22, se realizé una seleccién del sistema
de recuperacion, tomando en cuenta que no exceda las dimensiones indicadas. Para esta
seleccidn, el fabricante cuenta con guia donde se muestran cuales son las dimensiones prin-
cipales de todo el sistema.

Cuadro 4.22: Dimensiones de los médulos de los serpentines. Fuente: (Elaboracién propia).

Dimenisién Valor
Altura 2,75 m
Largo 0,75 m
Ancho 441 m

Espesor de pared | 66,80 mm

- T .
-~ - T1 T2~ oD
[31_ 0P —
: - f :
; FH H : =|
¢ - . - 4 L : -
FL LSQ I-—-LD

OA

Figura 4.16: Diagrama de dimensiones para el sistema de tubos de calor. Fuente: (Colmac
Coil Manufacturing Inc., 2015b).

En la figura 4.16 se muestran las dimensiones mas criticas consideradas para el proceso
de seleccién, las cuales son OA, H, OP, FL y HL. La longitud OA representa la longitud
general del sistema, la cual contempla la dimensién FL, que es el largo del area aletada.
OP es el espacio disponible entre cada intercambiador, por ende, este debe ser dimen-
sionado en funcién del intercambiador actual que posee la manejadora; segin los datos
proporcionados por la ficha técnica este intercambiador, tiene una longitud de 45,72 cm.
Por otra parte, H representa la altura total del sistema, donde ya se contempla FH, que
es la altura del drea aleteada. Las demdas dimensiones mostradas en la figura 4.16 son
generadas por los anteriores parametros geométricos y variables de disenio de capacidad
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térmica, por ejemplo, el area aletada.

Basado en las dimensiones de espacio disponible se obtuvo la configuracién geométrica
del sistema de recuperacion. Como referencia, se puede utilizar la figura 4.14 como diagra-
ma del sistema a implementar. Los resultados de la configuracién geométrica del sistema
se exponen en la tabla 4.23.

Cuadro 4.23: Las dimensiones del sistema de Wrap around con tubos de calor. Fuente:
(Elaboracién propia).

Dimenisién Valor
H 2,67 m
FH 2,57 m
FL 4,06 m
OA 4,33 m
R1 15,24 cm
op 50,80 cm
OD 1,12 m
S1 50,80 mm
S2 50,80 mm
T1 88,90 mm
T2 88,90 mm
D 30,50 cm

Aunado a esto, se identifica que las dimensiones OA y H son ligeramente mas pequenas
en comparacién a las dimensiones de ancho y alto del médulo. Se realizé de esta forma
para asegurar un espacio de trabajo para la instalacién del sistema; en este caso, se buscé
tener un espacio minimo de 3 pulgadas para la instalacién del equipo. Ademds, por otra
parte, se pretende que el sistema quede totalmente dentro del gabinete de la manejadora
con el fin de proteger el mismo.

La definicién de las dimensiones del sistema se ejecutd en paralelo al disefio térmico, en
el cual entran parametros como el tipo de refrigerante, tipo de aletas, cantidad de aletas,
cantidad de filas de tubos y las dimensiones del area aletada; es importante mencionar que
la cantidad de filas de tubos y el area aletada se aplica para ambos intercambiadores. Las
iteraciones fueron realizadas para cada uno de los meses del afio con datos psicrométricos
de condiciones ambientales y de suministro, con estas iteraciones se obtuvo un rendimiento
térmico aceptable; como resultado, el sistema debe contar con cinco filas de tubos de calor
y un drea aletada con dimensiones de 160 x 101,25 [in].

Para el intercambiador de calor de la zona del evaporador, se tiene una densidad de
aletas de 8 fpi utilizando el patréon tipo ” Waffle”, que debido a sus ondulaciones, ayudan
a mejorar el rendimiento térmico del serpentin. Por otro lado, para el intercambiador de
calor en la zona del condensador, la densidad de aletas es de 7 fpi, utilizando el mismo
patrén que en el primer intercambiador; en este caso, se utilizé menor cantidad de aletas
para bajar la efectividad del sistema debido a que puede realizar un sobre calentamiento
que represente un costo operativo mas alto. Con las datos mencionados anteriormente, el
programa de selecciéon arrojé como resultado el flujo de calor, caidas de presién y condi-
ciones del aire a la salida de cada intercambiador. En las tablas 4.24 y 4.25 se exponen
los resultados del proceso de seleccion del sistema. Estos datos fueron utilizados para la
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estimacién de energia ahorrada por recuperacion y el consumo energético del ventilador,
basado en la caida de presion estatica del mismo.

Cuadro 4.24: Resultados de seleccion para el serpentin de la zona del evaporador. Fuente:
(Elaboracién propia).

Zona de evaporador
Mes Calor recuperado [BTU/h] | T3 [°C] | ¢3 [% HR] | Pérdida de presién [Pa]

Enero-20 184,16 19,17 0,982 38,82
Febrero-20 174,28 20,39 0,812 49,77
Marzo-20 177,50 20,50 0,769 48,52
Abril-20 185,57 19,89 0,983 36,33
Mayo-20 189,87 20,17 0,989 35,83
Junio-20 156,83 20,44 0,99 27,37
Julio-20 177,31 19,94 0,99 34,34
Agosto-20 182,34 19,89 0,989 36,33
Septiembre-20 188,63 19,89 0,99 36,33
Octubre-20 183,08 20,00 0,991 35,09
Noviembre-20 137,30 20,67 0,992 3,23
Diciembre-20 159,54 20,00 0,931 50,27

Cuadro 4.25: Resultados de seleccién para el serpentin de la zona del condensador. Fuente:
(Elaboracién propia).

Zona de condensador
Mes Calor recuperado [BTU/h] | T4 [°C] | ¢4 [% HR] | Pérdida de presién [iwg]

Enero-20 189,88 17,50 0,982 45,54
Febrero-20 169,23 19,44 0,812 57,48
Marzo-20 177,19 19,44 0,769 55,99
Abril-20 208,07 18,72 0,983 43,30
Mayo-20 246,11 19,89 0,989 44,04
Junio-20 213,98 19,89 0,99 32,85
Julio-20 231,94 19,56 0,99 42,05
Agosto-20 247,45 20,00 0,989 45,04
Septiembre-20 260,27 20,06 0,99 45,29
Octubre-20 252,24 20,11 0,991 43,80
Noviembre-20 191,08 20,61 0,992 39,81
Diciembre-20 156,10 19,17 0,931 58,23

Para el caso de los tubos de calor, el fabricante dié una sola opcién para el material de
las aletas, por lo que para este sistema las aletas son de una aleacién de aluminio 1100. Por
otra parte, en el caso de los refrigerantes se pueden seleccionar distintas opciones como
R134a, R124a, diéxido de carbono y agua. Realizando las iteraciones, se determiné que
el tipo de refrigerante no influye significativamente en la capacidad térmica del serpentin,
por ende, la seleccién del fluido de trabajo fue en funcién de la aplicaciéon que se esta ana-
lizando. Debido a que se trata de una industria de manufactura de dispositivos médicos,
se decidid utilizar como refrigerante el agua, esto para prevenir en caso de que se presente
alguna fuga, no se impacte la produccion en los cuartos limpios.
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4.7.1.1 Consumo de energia tubos de calor

Basado en los datos proporcionados en la secciéon de dimensionamiento, se realizé el
calculo del nuevo consumo de energia del equipo con la implementacion del sistema. Los
resultados de los cdlculos de flujo calor se pueden consultar en el apéndice A.2. Para el
analisis de los puntos de operacién, se confeccionaron dos cartas psicrométricas de los
puntos reportados en las tablas 4.24 y 4.25.
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Figura 4.17: Condiciones psicrométricas de salida del aire en el serpentin de la zona del
evaporador. Fuente: (Elaboracién propia).

En la figura 4.17 se detalla que en la mayoria de los meses el serpentin puede llevar al
aire cercano al punto de saturacion, es decir, que para estos meses el intercambiador del
modulo 3 debe solo encargase del proceso de extraccién de masa de agua en el aire. Para
los meses encerrados en los cuadros rojos, se observa que estan mas alejados de la linea de
saturacién, por lo que en el médulo 3 se debié ayudar con la disminucién de la capacidad
sensible del aire, y aparte, la extraccién de vapor de agua.

Por otra parte, en la figura 4.18 se tienen las condiciones a la salida del serpentin de
la zona del condensador de los tubos de calor, para este caso se tuvo una distribucién de
puntos operativos entre temperaturas de 66 °C a 69 °C y humedad relativa entre 50 %
a 68 %; esto genera una banda operativa que se encuentra delimitada por las lineas de
temperatura de bulbo seco y las lineas de humedad relativa, las cual se ven representadas
en color rojo.

Las temperaturas de salida del serpentin de la zona del condensador son mayores al
promedio reportado por la empresa durante el ciclo de operacion del ano 2020. Esto mues-
tra que si se mantienen dichas condiciones el sistema de aire acondicionado debe atender
ese sobre calentamiento, lo cual deviene en un costo futuro asociado al enfriamiento del
aire.

Basado en los resultados de la seleccién, se obtuvieron los ahorros por el sistema y los

consumos asociados al acondicionamiento del aire en el equipo. Los valores obtenidos de la
ejecuciéon de la metodologia fueron los valores mensuales de ahorros y de consumo, tanto
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para la energia como para el costo operativo.
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Figura 4.18: Condiciones psicrométricas de salida del aire en el serpentin de la zona del

condensador. Fuente:

(Elaboracién propia).

En las figuras 4.19 y 4.20 se muestran las proyecciones de ahorro por el pre-enfriamiento
y el consumo del equipo de enfriamiento de agua. En ambas figuras se puede observar que
los mayores ahorros y consumos se dan en los meses de mayor humedad relativa; esto se
aprecia en la grafica de condiciones ambientales 4.2.
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Figura 4.19: Ahorro mensual por pre-enfriamiento del aire con tubos de calor. Fuente:

(Elaboracién propia).
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Figura 4.20: Consumo y costo mensual operativo del enfriador agua con tubos de calor.
Fuente: (Elaboracién propia).

Por otra parte, en las figuras 4.21 y 4.22 se expone el resultado de la simulacién, donde
la figura 4.21 muestra la tendencia del ahorro de potencia y el costo ahorrado de la energia
utilizada para el calentamiento del aire; para este caso, la tendencia es un poco mas es-
table en comparacién al ahorro por enfriamiento. Como el aire sale de esta etapa a una
temperatura mayor a la establecida por especificacion, se asume que el serpentin es capaz
de manejar dicha carga térmica; no obstante, esa diferencia de temperatura con respecto
a las condiciones operativas originales se considera como un consumo de energia adicional
debido al enfriamiento requerido para llevar el aire a las condiciones de proceso (figura
4.22). Para el enfriamiento adicional, se nota que el mayor consumo de energia se dio en
los meses de mayor humedad relativa, lo cual pone en manifiesto que el aire podria estar
sobre calentado en todos los meses del ano, con una menor incidencia en los primeros tres
meses. Sin embargo, comparando el consumo por enfriamiento, este representa una magni-
tud significativamente menor, tanto el consumo en kWh como el costo operativo en délares.
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Figura 4.21: Ahorro mensual por calentamiento del aire con tubos de calor. Fuente: (Ela-
boracién propia).
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Para la estimacion de la potencia consumida por el ventilador, se utilizaron las nuevas
caidas de presion para el serpentin de enfriamiento y los filtros de aire; ademas, se tomaron
los valores de estatica reportados anteriormente para la tecnologia. Basado en estos valores
de presion, se realizé el cdlculo de la potencia consumida por el ventilador, esto se refleja
en las tablas 5.21 y 5.22. De estos valores se obtuvo el siguiente grafico de la tendencia del
gasto del ventilador mensualmente.
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Figura 4.22: Consumo y costo mensual operativo por enfriamiento adicional con tubos de
calor. Fuente: (Elaboracién propia).
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Figura 4.23: Consumo y costo mensual operativo para el ventilador. Fuente: (Elaboracién
propia).

Se observa que el consumo del ventilador aumenté para los meses con menor humedad
relativa y mayor temperatura de bulbo seco, esto permite deducir que el equipo aumenta
el caudal en los meses secos para aumentar la transferencia de calor; por otro lado, el
equipo puede disminuir la velocidad del flujo de aire y aumentar el caudal de agua helada
(para el caso del serpentin de enfriamiento) para atender la carga latente del aire debido
a la alta humedad relativa.
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Consumo de energia: Tubos de Calor
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Figura 4.24: Consumo mensual de potencia para la implementacién de tubos de calor.
Fuente: (Elaboracién propia).

En la figura 4.24 se evidencia que la mayor parte del consumo lo aporta el enfriador
de agua, teniendo picos de consumo en los meses de mayor de humedad relativa. Para este
caso, se tuvo un consumo promedio mensual de 93 017 kWh. La segunda contribucién
mayor es el consumo por el ventilador, que representa una seccién pequena del consumo
de energia.

Aunado a esto, en la figura 4.25 se presenta el resultado de la simulacién del modelo
de consumo de energia para esta implementacién. Se puede ver que el ahorro de consumo
de energia para el calentamiento es significativamente més grande que el del ahorro en
el pre-enfriamiento, esto se debe al indicador de rendimiento del equipo encargado del
calentamiento; sobre esto, las tablas 4.8 y 4.9 muestran que el consumo energético del
Templifier es tres veces mas grande que el consumo del enfriador de agua. En total, los
ahorros representan un 48,9 % de la energfa total que se requiere para el acondicionamiento
del aire y el consumo un 51,1 % de la energia total.

De manera andloga, se obtuvo el costo de consumo del equipo y el ahorro por la
energia recuperada del sistema. En la figura 3.13 y tabla 4.27 se expresa que la distribucién
porcentual es igual a la distribucién porcentual por consumo, esto debido a que al final el
valor de costo de la energia es un valor proporcional al consumo, donde el costo de energia
es igual para todos los equipos.
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Energia total: 2 183 556 kWh
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Figura 4.25: Consumo de energia para la implementacién de tubos de calor. Fuente: (Ela-

boracién propia).

Cuadro 4.26: Resumen de consumo de energia para la implementaciéon de tubos de calor.

Fuente: (Elaboracién propia).

Consumo por equipo Acblzﬂfcro[l[{gﬂiﬂ] ?331 igg 1116 348 kWh
. Pre-enfriamiento [kWh] | 289 015
Ahorro de energia Calentamicnto [KWh] | 778 193 1 067 208 kWh

Costo total de energial: § 196 520
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Figura 4.26: Costo de energia para la implementacién de tubos de calor. Fuente: (Elabo-

raciéon propia).

Cuadro 4.27: Resumen de costo de energia para la implementacion de tubos de calor.

Fuente: (Elaboracién propia).

. Chiller [$] 89 243

Consumo por equipo Abanico [§] 11 228 $ 100 471
. Pre-enfriamiento [$] | 26 011

Ahorro de energia Calentamiento [§] | 70 037 $ 96 049
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4.7.2. Run-Around

A lo largo de este apartado se exponen los resultados del proceso de dimensionamiento
del serpentin de pre-enfriamiento y serpentin de calentamiento, los cuales forman parte del
sistema Run-Around; dicho proceso, como se ha indicado, sigue la metodologia descrita
en la seccién 3.3.

Inicialmente, se definieron las condiciones de disenio, las cuales corresponden a las con-
diciones que se presentan con el funcionamiento actual de la MUA. El flujo de aire a través
de cada serpentin es el caudal promedio mensual que maneja el equipo, este fue reportado
por la empresa y se muestra en los cuadros 5.37 y 5.16. Las condiciones del aire a la
entrada del primer intercambiador corresponden al estado al que el fluido entra al equipo,
indicado como el punto de analisis 1 en el cuadro 5.27. Por su parte, para el serpentin
de calentamiento corresponden a los parametros indicados en el punto 3 y el punto 4 del
cuadro 5.33. Cabe recordar que estas condiciones de salida del segundo intercambiador
(punto 4) son estrictamente de referencia, ya que lo que se busca es que el serpentin se-
leccionado tenga la capacidad de transferir el flujo de calor requerido en dicho proceso de
calentamiento, indicado en el cuadro 5.16. Por ultimo, con respecto al espacio disponible
para instalar los nuevos intercambiadores, definido a partir del tamafio de los mismos, se
tomaron las dimensiones totales de los mdédulos de serpentines existentes a partir de la
informacién indicada en el submittal del equipo.

Tras la definicion de los parametros de diseno, se procedié a calcular el caudal de agua
que debe manejar el sistema para lograr transferir el flujo de calor requerido, esto a partir
de la ecuacién 3.15, el diferencial de temperatura del agua se definié en 10° F.

Q=C-V-AT
~ Donde:
Q: Flujo de calor.
C': Constante = 500 para cuando el fluido es agua.

V: Flujo volumétrico.
AT Diferencial de temperatura a la entrada y salida del serpentin.

Cuadro 4.28: Flujo de agua sistema Run-Around. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes | Flujo de calor | Flujo de agua helada
(kW] [m?/s]
ene-20 179,35 0,463
feb-20 174,80 0,444
mar-20 170,54 0,441
abr-20 165,62 0,428
may-20 166,66 0,431
jun-20 134,10 0,346
jul-20 157,08 0.411
ago-20 164,87 0,426
sep-20 170,30 0,440
oct-20 163,17 0,421
oct-20 109,26 0,282
dic-20 135,48 0,350
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Seguidamente, se realiz6 el dimensionamiento de los serpentines mediante un proceso
iterativo dentro del software de seleccién; a partir de las condiciones de disefio definidas
anteriormente, se varian parametros fisicos como la cantidad de filas y densidad de aletas,
asi como ajustes al circuito de agua para definir la velocidad del fluido y la caida de presién
a través de los intercambiadores. Luego de las iteraciones, se alcanzd un balance de energia
aproximado entre ambos serpentines; se obtuvieron los siguientes modelos:

= Serpentin Pre-enfriamiento: BWL-102x168.0-4R-6.0F-WR-R
= Serpentin Calentamiento: BWL-102x168.0-6R-10.0F-WR-R

En la seccién de anexos se adjunta la nomenclatura indicada por el fabricante (Col-
mac Coil) para estos modelos (figura 5.6), donde se describen a detalle sus caracteristicas.
En este caso, se seleccioné un tnico serpentin de pre-enfriamiento y un tnico serpentin
de calentamiento, los cuales cuentan con el drea aletada total que tienen los mdédulos de
dos y tres serpentines instalados respectivamente, esto porque, segun lo indicado por el
fabricante, la opcion de sustituir cada mdédulo existente mediante un solo serpentin es la
més econémica (Carstens, 2016).

Igualmente, se identifica que el intercambiador para el proceso de calentamiento es el
mds robusto, ya que cuenta con 6 filas y una densidad de aletas de 10 fpi. Lo anterior de-
bido a que este es el proceso critico para la seleccién, en tanto se requiere que el serpentin
entregue la cantidad de calor suficiente para sustituir el médulo instalado y desconectarlo
del Templifier. Sobre el patrén de aletas seleccionado, el tipo “Waflle” con borde ondulado
es el que presenta una mayor efectividad, debido a su geometria particular que aumenta
el area de transferencia de calor.

Ya con el dimensionamiento y selecciéon de ambos serpentines, se realizé la simulaciéon
del funcionamiento de estos dispositivos para cada punto de operacién mensual reportado.
A partir de estas simulaciones, se obtuvo el flujo de calor que maneja cada intercambiador
en tales condiciones de trabajo, asi como el estado del aire a la salida de cada uno, lo
que permitié calcular el consumo energético y costo operativo del proceso de acondicio-
namiento con esta solucién ya instalada. Asimismo, como resultado de las simulaciones,
se obtuvo la caida de presién generada por cada dispositivo en el circuito de agua y en el
ventilador, informacion necesaria para el calculo de la potencia requerida para el sistema
de bombeo y ventilaciéon. En el apéndice A.3 se muestran los cuadros con los resultados
de las simulaciones realizadas.

4.7.2.1 Consumo de energia del Sistema de Bombeo

A continuacién, se presenta los resultados del consumo de energia por parte del sistema
de bombeo a instalar en el run-around; dicho célculo se realizé de acuerdo a la metodo-
logia descrita en la seccién 3.3.2. En este caso, para la potencia 1til requerida la densidad
del fluido se determiné a partir de la temperatura a la que circula el agua a lo largo del
circuito de bombeo, temperatura con la que entra al serpentin de pre-enfriamiento y sale
del serpentin de calentamiento, las cuales son el mismo valor debido a la configuracién del
sistema. Este valor de temperatura se obtuvo a partir de los resultados de las simulaciones,
presentadas en la seccion de apéndices.

Por su parte, el flujo volumétrico corresponde al requerido con respecto a la demanda

de flujo de calor para el proceso de calentamiento, el cual se muestra en el cuadro 4.28.
Como se explico, dado que no se conoce ni se determina el espacio o la configuracién para
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la instalacién de este sistema de bombeo, la cabeza hidrostatica neta se define como las
pérdidas generadas por los dos intercambiadores, mas un 30 % adicional generado por la
tuberia y accesorios a instalar. Por tltimo, para la eficiencia del sistema bomba-motor se
consideré un valor de 65 %, el cual es valor medio del rango definido en la teoria (Cengel
y Cimbala, 2012).

Cuadro 4.29: Potencia de bombeo requerida para sistema Run-Around. Fuente: (Elabora-
cién propia).

Mes | Densidad | Caudal Presiéon | Potencia | Potencia
[kg/m?] [m3/s] [kPa] mecanica | al freno
[W] [W]

ene-20 999.16 0.007722 80,35 620.01 953.86
feb-20 998.92 0.007399 72,97 539.39 829.84
mar-20 998.92 0.007343 72,16 529.26 814.25
abr-20 999.10 0.007131 69,40 494.42 760.65
may-20 999.05 0.007176 7.0927 498.64 767.14 7
jun-20 999.05 0.005774 69,55 308.42 474.50
jul-20 999.07 0.006849 64,19 439.26 675.79
ago-20 999.06 0.007099 68,70 487.23 749.58
sep-20 999.05 0.007332 72,86 533.69 821.06
oct-20 999.05 0.007025 67,65 474.82 730.49
nov-20 999.01 0.004704 37,69 177.14 272.53
dec-20 999.02 0.005833 54,05 314.98 484.58

Cuadro 4.30: Consumo mensual del sistema de bombeo. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes | Potencia al | Dias | Consumo Costo [$]
freno [W] [kWh]
ene-20 953.86 31 709.675 $ 63.87
feb-20 829.84 28 557.650 $ 50.19
mar-20 814.25 31 605.799 $ 54.52
abr-20 760.65 30 547.668 $ 49.29
may-20 767.14 31 570.753 $ 51.37
jun-20 474.50 30 341.637 $ 30.75
jul-20 675.79 31 502.784 $ 45.25
ago-20 749.58 31 557.688 $ 50.19
sep-20 821.06 30 591.166 $ 53.20
oct-20 730.49 31 543.486 $ 48.91
nov-20 272.53 30 196.218 $ 17.66
dec-20 484.58 31 360.530 $ 32.45

Como se puede observar en los cuadros 4.29 y 4.30, para este caso de estudio la potencia
requerida y, por ende, el consumo de energia del sistema de bombeo es bastante bajo en
comparacién al consumo de los demas equipos participantes en el proceso de acondiciona-
miento. Esto se debe a que la caida de presién provocada por los serpentines seleccionados
no es alta, en promedio 7.5 ft HoO para el serpentin enfriamiento y 9.28 ft HoO para el
serpentin de calentamiento. Esto es inferior, al menos en un 50 %, a lo que se considera
comunmente en la seleccién de estos intercambiadores.
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Asimismo, es oportuno recalcar que en este caso se estd considerando una estimaciéon
porcentual para las pérdidas de carga generadas por el sistema de tuberias, basada en
las buenas préacticas cominmente contempladas para estos sistemas; sin embargo, esto
depende estrictamente de la instalacion que se deba realizar en sitio.

4.7.2.2 Consumo de energia Run-Around

De los resultados obtenidos de la seleccién del sistema, se realizaron los calculos de
calor recuperado y utilizado en el proceso de acondicionamiento. Para el serpentin de pre-
enfriamiento las condiciones del aire después de salir del médulo se pueden ver descritas
en la figura 4.27. En dicha figura se vislumbran tres puntos de operacién mensuales que
no llegan a la linea de saturacion; estos meses son febrero, marzo y diciembre.
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Figura 4.27: Carta psicrométrica de condiciones del aire a la salida del serpentin de pre-
enfriamiento. Fuente: (Elaboracién propia).

Basado en las condiciones del aire de la figura 4.27 se obtuvo el perfil de ahorro por
mes para el ano operativo. Este perfil, mostrado en la figura 4.28, representa el ahorro
de energia por el calor recuperado por el serpentin. Para este médulo se identifica que
la recuperacion de energia no disminuye a menos de los 15 000 kWh, que representan al
menos $ 1 200 en ahorros mensuales.

Este calor recuperado se refleja en el consumo del enfriador de agua, el comportamien-
to del consumo mensual se aprecia en la figura 4.29 donde se determina que los meses de
menor consumo son febrero y marzo, meses donde se tienen las temperaturas mas altas y
humedades relativas méas bajas del ano 2020.

En el caso del proceso de calentamiento, se tiene una tendencia més estable en los pri-
meros 10 meses del ano, siendo que los valores de ahorro mas bajos se dan en los 1ltimos
dos meses del ano. Como resultado de la adicién de calor, se desprenden las condiciones
ambientales mostradas en la carta psicrométrica de la figura 4.30, donde se muestra que
hay una banda operativa entre los 18,94 °C - 20,60 °C de temperatura de bulbo seco y
entre los 66,8 % - 50,6 % de humedad relativa.
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Figura 4.28: Ahorro mensual por pre-enfriamiento del aire con Run-Around. Fuente: (Ela-

boracién propia).
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Figura 4.30: Carta psicrométrica de condiciones del aire a la
tamiento. Fuente: (Elaboracién propia).
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4.7. DIMENSIONAMIENTO CAPITULO 4. RESULTADOS Y DISCUSION

Debido al dimensionamiento del sistema Run-Around se obtuvo un sobre calentamien-
to del aire, es decir, que supero el valor establecido por proceso, por lo que se calculd
también la cantidad de energia requerida por el enfriador de agua para enfriar el aire a
las condiciones establecidas. Estos resultados estan representados en la gréafica de la figura
4.31, en este caso se identifica que en los primeros tres meses del ano el consumo es signi-
ficativamente menor en comparacién a los demas meses.
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Figura 4.31: Consumo de energia por enfriamiento adicional del aire con Run-Around.
Fuente: (Elaboracién propia).
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Figura 4.32: Ahorro de energia por calentamiento del aire con Run-Around. Fuente: (Ela-
boracién propia).

Para el consumo de energia por el ventilador se utilizaron los resultados de caida de
presién presentados en la seccidén 4.5.1 y 4.5.2 de los resultados y, ademas, los datos de
presién estatica de los serpentines de pre-enfriamiento y calentamiento como parte de la
informacién obtenida del proceso de dimensionamiento; esta informacion puede ser consul-
tada en los cuadros 5.24 y 5.25 del apéndice A.3. Los resultados de los calculos de potencia
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4.7. DIMENSIONAMIENTO CAPITULO 4. RESULTADOS Y DISCUSION

se pueden verificar en la tabla 5.39, los cuales se utilizaron para determinar el perfil de
consumo del ventilador. En la figura 4.33 se muestra la misma tendencia que se obtuvo
para el costo por operacion del ventilador para los tubos de calor, donde igualmente se
tiene menor consumo en meses con humedad relativa alta.
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Figura 4.33: Consumo de energia por el ventilador del aire con Run-Around. Fuente:
(Elaboracién propia).

A partir de los resultados anteriores se confeccioné una grafica de consumo total para
la implementacion del sistema Run-Around (ver figura 4.34). Para este caso, se obtuvo que
el mayor consumo lo tiene el proceso de enfriamiento del aire y de segundo el ventilador;
el enfriamiento adicional no aporta significativamente al consumo total del acondiciona-
miento del aire.
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Figura 4.34: Consumo mensual de potencia para la implementacién de Run-Around. Fuen-
te: (Elaboracién propia).
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Para la implementacién de este sistema se proyecté que el Chiller o enfriador de agua
represente un 41,6 % del consumo total de energia en un ano para el acondicionamiento
del aire, mientras que el ahorro por calentamiento representa un 35,1 % de la energia total
requerida para el proceso; para el consumo por equipo se tiene un 51,1 % total para el
ventilador y el chiller. Por otra parte, se estima un ahorro del 48,9% de la energia total
recuperada por el sistema. De manera analoga, se establece el mismo resultado porcentual

para la distribucién de costo de energia.

Energia total: 2 053 078 kwh
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Figura 4.35: Consumo de energia para la implementacién de Run - Around. Fuente: (Ela-

boracién propia).

Cuadro 4.31: Resumen de consumo de energia para la implementacién de Run - Around.

Fuente: (Elaboracién propia).

. Chiller [kWh] 908 498

Consumo por equipo Abanico [KWH] 141 254 1 049 752 kWh
. Pre-enfriamiento [kWh] | 237 740

Ahorro de energia Calentamicnto [KWh] | 765 586 1 003 326 kWh

Costo tota de energial: $ 196 520
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Figura 4.36: Costo de energia para la implementacién de Run- Around. Fuente: (Elabora-

cién propia).
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Cuadro 4.32: Resumen de costo de energia para la implementacion de Run - Around.
Fuente: (Elaboracién propia).

. Chiller [$] 81 765

Consumo por equipo Abanico [9 15713 $ 94 478
. Pre-enfriamiento [$] | 21 397

Ahorro de energia Calentamiento [$] | 68 903 $ 90 299

4.8. Analisis Financiero

Finalmente, se muestran los resultados de la evaluacion financiera para las dos solucio-
nes propuestas. Dicho andlisis se realizé a partir de la metodologia descrita en la seccién
3.4, basado en el criterio de Valor Actual de Costos (VAC). En las secciones anteriores, se
calcularon los costos operativos, en términos tinicamente del costo de la energia consumida
en el proceso de acondicionamiento de aire, para los tres escenarios descritos en este caso
de estudio: el funcionamiento actual del equipo, la operacién con la implementacién de
tubos de calor y el funcionamiento con la instalacién de un sistema Run-Around.

Cabe recordar que en la seccién 3.4 se definieron las premisas sobre las cuales se fun-
damentan cada una de las evaluaciones realizadas, las cuales justifican las consideraciones
tomadas y los resultados obtenidos. Para efectos de los calculos a realizar, en dichas pre-
misas se definié una tasa de incremento del 7.29 % para los costos operativos y otra del
6.50 % para el costo de mantenimiento.

4.8.1. Funcionamiento actual

Para el caso del funcionamiento actual de la MUA, en el cuadro 4.33 se muestran los
costos operativos del proceso de acondicionamiento, donde el costo por enfriamiento se
debe al consumo por parte del Chiller, el del proceso de calentamiento por el consumo del
Templifier y el del ventilador que, como su nombre lo indica, estd relacionado al consumo
de dicho equipo. Por su parte, el costo anual de mantenimiento reportado es de $1 067.13.

Cuadro 4.33: Resumen costos operativos anuales para el funcionamiento actual de la MUA.
Fuente: (Elaboracién propia).

Costos Operativos Anuales
Enfriamiento | Calentamiento | Ventilador Total
$ 112 572 $ 63 123 $ 14 954 $ 190 649

Cuadro 4.34: Flujo neto de efectivo para funcionamiento actual. Fuente: (Elaboracién
propia).

Flujo Neto de Efectivo
Ano 0 1 2 3 4 5
Costos $- 1 -$204547 | -$219459 | - $235458 | - $252622 | -$ 271038
Operativos
Mantenimiento $ - -$1136 -$1210 -$1289 -$1373 -$ 1462
FNE S - | -$205684 | -$220669 | -$236 746 | - $ 253 995 | - $ 272 500
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4.8.2. Implementaciéon tubos de calor

En este escenario, se debe contemplar la inversién inicial a realizar para la implemen-
tacién de esta tecnologia en recuperacién de calor; en el cuadro 4.35 se muestra un valor
aproximado para dicha inversién, relacionado al costo por concepto de la compra e insta-
lacion de los tubos de calor.

Cuadro 4.35: Inversién inicial para implementacién de tubos de calor. Fuente: (Elaboracién

propia).

Rubro Costo
Equipos $ 145 472.60
Materiales $1453.40
Mano de Obra $13136.73

TOTAL $ 160 062.73

Como se ha mencionado, en los costos operativos no se debe contemplar el consumo del
Templifier; a su vez, se debe considerar el costo por el proceso de enfriamiento adicional,
el cual deben realizar los equipos a los que la MUA suministra el aire. Por su parte, para
este escenario el costo de mantenimiento considerado es $1 200.52.

Cuadro 4.36: Resumen costos operativos anuales con tubos de calor. Fuente: (Elaboracién

propia).

Costos Operativos Anuales
Enfriamiento | Enfriamiento Ad. | Ventilador Total
$ 87 130 $ 2100 $ 11 228 $ 100 471

Cuadro 4.37: Flujo neto de efectivo para implementacién de tubos de calor. Fuente: (Ela-

boracién Propia).

Flujo Neto Efectivo
Arno 0 1 2 3 4 5
Inversién Inicial -$ 160 063
Costos -$107 781 | -$115639 | -$124069 | - $ 133113 | - § 142 817
Operativos
Mantenimiento -$1279 -$1362 -$1450 -$1544 -$1645
FNE -$160063 | -$ 109060 | -$ 117000 | -$ 125519 | - $ 134 658 | - $ 144 462

4.8.3. Implementacion Run-Around

En el caso de la instalacién de un sistema Run-Around, se tiene que la inversion inicial
es menor con respecto a la que se debe realizar para el escenario de los tubos de calor.
Asimismo, se debe considerar el costo por el proceso de enfriamiento adicional mencionado
anteriormente. Por tltimo, esta tecnologia tiene un costo de mantenimiento de $ 1 333.
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Cuadro 4.38: Inversién inicial para instalacién de Run-Around. Fuente: (Elaboracién pro-

pia).

Rubro Costo
Equipos $ 115 465
Materiales $ 6 468
Mano de Obra $ 14 635

TOTAL $ 136 568

Cuadro 4.39: Resumen costos operativos anuales con sistema Run-Around. Fuente: (Ela-
boracién propia).

Costos Operativos Anuales
Enfriamiento Ad. | Ventilador
$ 1767 $ 12713

Total
$ 94 460

Enfriamiento

$ 79 980

Cuadro 4.40: Flujo neto de efectivo para implementacién de Run-Around. Fuente: (Ela-
boracién propia)

Flujo Neto Efectivo
Ano 0 1 2 3 4 5

Inversién Inicial -$ 136 568

Costos -$101346 | -$3108 734 | - $116 661 | -$ 125166 | - $ 134 290
Operativos

Mantenimiento -$1421 -$1513 -$1611 -$1716 -$1828
FNE -$136568 | -$102767 | -$110247 | -$118272 | - $126881 | - $136 118

4.8.4. Evaluacion de alternativas

A partir de los flujos netos de efectivos elaborados para cada escenario analizado, se
realizé el célculo del valor actual de costos (VAC) respectivo; cabe recalcar que para este
calculo se considerd una tasa de descuento del 2.44 %.

Cuadro 4.41: Valor Actual de Costos (VAC) de cada escenario analizado. Fuente: (Elabo-
racién propia).

Escenario VAC
Funcionamiento Actual | -$ 1 103 499
Tubos de Calor -$ 745 117
Run Around -$ 687 846

En el cuadro 4.41 se expone el VAC obtenido para cada uno de los escenarios. En el caso
del funcionamiento actual, el valor actual de costos representa el costo que tiene en valor
presente el proceso de acondicionamiento de aire para los préximos cinco anos, sin hacer
modificacion alguna en el equipo; dicho costo es el que se toma como punto de comparacion
para las dos soluciones propuestas. Analizando los resultados obtenidos, los dos escenarios
presentan un VAC menor al del funcionamiento actual, lo que quiere decir que con ambas
soluciones se logra el objetivo de disminuir el consumo energético requerido para el pro-
ceso de acondicionamiento. Sin embargo, la solucién que presenta mayor viabilidad desde
el punto de vista financiero es la instalaciéon de un sistema Run-Around, ya que el VAC
para este caso representa una diferencia sustancial ($ 415 653.48) con respecto al funcio-
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namiento actual, asi como con respecto al valor obtenido con la implementacién de tubos
de calor ($ 358 382.43). Este resultado significa que dentro del periodo definido para los
préximos cinco anos, al dia de hoy el costo del proceso de acondicionamiento seria menor
con la implementacién de un sistema Run-Around que con la instalacién de tubos de calor.

Sin duda, la inversién inicial que se debe realizar para cada tecnologia tiene un gran
peso en el resultado obtenido, esto debido a que actualmente para la implementacién de los
tubos de calor se deben invertir aproximadamente $ 23 000 mds que para la instalacién del
Run-Around. Asimismo, se puede denotar que para esta tecnologia se presenta un menor
costo operativo, lo que también aporta al resultado obtenido.

103



Capitulo 5

Conclusiones y recomendaciones

En esta seccién se presentan las conclusiones y recomendaciones que se obtuvieron
como parte del proceso de andlisis de resultados desarrollado en la seccién anterior.

5.1. Conclusiones

= Se dimensionaron dos tecnologias de recuperacion de calor mediante la aplicacién
de la metodologia planteada, la cudl surgié del proceso de andlisis y evaluacién de
los datos generados, como de la informacién obtenida a partir de la investigacién
bibliografica.

= La implementacién de alguno de los sistemas de recuperacion de calor dimensionados
logra la disminucién del consumo energético en el proceso de acondicionamiento del
aire. Segun los analisis realizados, para el sistema de tubos de calor se proyecta un
ahorros anual de mds de $ 96 000 anuales, mientras que el sistema Run-Around
proyecta méas de $90 000.

= Se identificé la temperatura y la humedad relativa del flujo de aire exterior como las
variables causantes de la variacién en el consumo energético del sistema de acondicio-
namiento. Los mayores consumos de potencia se dan en los meses donde la humedad
relativa supera el 70 %.

= Para los tres casos de estudio se obtuvo la misma tendencia con respecto al compor-
tamiento de las variables psicrometricas analizadas, con lo que se evidencia que el
mayor consumo energético esta ligado directamente al proceso de enfriamiento y des-
humidificacién del aire, mostrando que a mayor humedad relativa, mayor consumo
de energia.

= Se investigaron diferentes tecnologias en recuperacién de calor, concluyendo a partir
de la caracterizacion del funcionamiento actual del sistema de aire acondicionado
existente que, los dispositivos aplicables técnicamente, son los sistemas de recupera-
cién de energia mediante tubos de calor y los sistemas Run-Around.

= Se dimensionaron los sistemas de recuperacién de calor apropiados para la aplica-
cién estudiada en el presente proyecto. Ambos sistemas de recuperacién tienen la
capacidad térmica para satisfacer la carga manejada actualmente por el Templifier.

= El sistema actual de calentamiento de aire, con un rendimiento muy bajo, puede
ser sustituido por un sistema moderno de recuperaciéon de energia; esto conduciria
a un ahorro energético que va aumentando en el tiempo, debido al incremento en el
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costo de la energia. La implementaciéon de tubos de calor permite obtener un ahorro
energético anual del 48,8 %; por su parte, con el Run-Around un 46 %, ambos casos
con respecto al funcionamiento actual.

Desde el punto de vista financiero, ambas soluciones presentan un valor actual de
costos (VAC) menor al que se obtiene con el funcionamiento actual del equipo; sin
embargo, el caso que representa mayor viabilidad es la implementacion del sistema
Run-Around, debido a que dicha tecnologia representa una mayor diferencia con
respecto al valor de costos del funcionamiento actual, es decir, es el escenario que
va a representar un menor costo al final del periodo de 5 anos establecido para el
andlisis.

Recomendaciones

Es fundamental considerar las condiciones atmosféricas caracteristicas del sitio donde
se encuentre el equipo a optimizar, debido a que la temperatura, la humedad relativa
y la presion atmosférica limitan directamente el rendimiento del sistema de recupe-
racion. Esto se refiere a que, los dimensionamientos realizados aplican tinicamente
para este caso de estudio. En otras palabras, si se deseara realizar la instalacién
del dispositivo en otro sitio, se necesitara hacer nuevamente los cédlculos y andlisis
respectivos.

Se debe considerar la instalaciéon de un sistema de control adecuado para el éptimo
funcionamiento del dispositivo de recuperacién de calor. Este sistema debe acoplarse
al sistema de control de la unidad manejadora de aire, permitiendo medir todas las
variables o pardmetros en tiempo real, para asi controlar el dispositivo de recupera-
cién de calor y, a su vez, se continué controlando el proceso de acondicionamiento de
aire de forma precisa, como es requerido dentro de un cuarto limpio en la industria
meédica.

Antes de la implementacion de un sistema de recuperacion de energia, se debe evaluar
los equipos y la instalacién del sistema de aire acondicionado existente, con el fin
de determinar ciertas modificaciones que se deban realizar en dicha instalacién que
puedan afectar la viabilidad del proyecto.
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Apendice A.1. Resultados Simulaciones para Operacién Ac-
tual

Cuadro 5.1: Condiciones psicrometros del aire en el proceso de enfriamiento y deshumidi-
ficacién. Fuente: (Elaboracién propia.)

Punto de analisis: 1 Punto de anélisis: 3
Mes . Biu Tbas . [° ] . [ Btu -+ | as
1 en oy | [T9] | o [ |71 oD | ] | ]

ene-20 | 79,7 57,5% 34,28 0,0138 49,5 100,0 % 20,86 0,0083
feb-20 80,2 52,1% 33,18 0,0127 55,4 100,0 % 24,52 0,0103
mar-20 | 80,6 48,9 % 32,58 0,0121 55,2 100,0 % 24,39 0,0103
abr-20 | 80,7 61,8% 36,24 0,0154 49,9 100,0 % 21,09 0,0084
may-20 80,0 71,4 % 38,31 0,0174 49,7 100,0 % 20,98 0,0084
jun-20 | 79,0 75,4% 38,49 0,0178 49,5 100,0 % 20,86 0,0083
jul-20 79,1 72,2% 37,73 0,0171 49,7 100,0 % 20,98 0,0084
ago-20 | 78,7 75,8 % 38,32 0,0177 49,8 100,0 % 21,03 0,0084
sep-20 | 78,4 77,5% 38,50 0,0180 49,5 100,0 % 20,86 0,0083
oct-20 78,5 7,7 % 38,64 0,0181 49,5 100,0 % 20,86 0,0083
nov-20 | 77,8 80,3 % 38,67 0,0183 54,0 100,0 % 23,61 0,0098
dic-20 78,7 61,7% 34,63 0,0144 55,7 100,0 % 24,72 0,0105

Cuadro 5.2: Calor requerido por el proceso de enfriamiento y deshumidificacién. Fuente:
(Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ah [Bl—gu] Aw {%—aj} Vprom [%] [Btu}QE ol
ene-20 37411 -13,42 -0,0055 15,01 -2 89% 806 | -241
feb-20 45501 -8,66 -0,0024 15,11 -2 025 572 | -169
mar-20 44797 -8,20 -0,0018 15,10 -1 804 786 | -150
abr-20 35855 -15,15 -0,0070 15,05 -3 235 819 | -270
may-20 35197 -17,33 -0,0091 15,06 -3 798 071 | -317
jun-20 27972 -17,63 -0,0095 15,05 -3 109 435 | -259
jul-20 33595 -16,75 -0,0087 15,04 -3 504 757 | -292
ago-20 35037 -17,29 -0,0094 15,05 -3 820 379 | -318
sep-20 35521 -17,64 -0,0097 15,04 -3973 191 | -331
oct-20 34035 -17,78 -0,0098 15,04 -3 841 700 | -320
nov-20 31465 -15,06 -0,0084 15,12 -3014 729 | -251
dic-20 45089 -9,91 -0,0039 15,11 -2 526 729 | -211
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Cuadro 5.3: Consumo eléctrico y costo operativo para el proceso de enfriamiento y deshu-

midificacién. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del
chiller kW]

Dias operativos

Potencia mensual [kWh]

Costo operativo
mensual [$§]

feb-20 62 358 5 615
abr-20 106 752 9 610

jun-20 102 611 0 235
ag0-20 130 275 11 725
oct-20 131 002 11 790

dic-20 116 28 77 823 7 004
‘ dic-20 81 28 54 639 4 918
Total 1 250 799 112 572

Cuadro 5.4: Condiciones psicrémetros del aire en el proceso de calentamiento. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de anélisis: 3

Punto de anélisis: 4

Mes

T3 [°F]

#3 [ %HR]

Tx [°F]

¢4 [%HR] | hy % w4 llb—b?

im0 | 5 | w0% | wso | oo | oo | waw | auss | oo |

Ceo | s | w0% | o | oo | oo | s | e | oot |
Cocea0 | 05 | w0 | meo | oo | woo | smaw | auss | oo |

dic-20 55,7

100 % 24,72

0,0105

66,1 69,1 % 27,26 0,0105
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Cuadro 5.5: Calor requerido por el proceso de calentamiento. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | AR [BU] | Aw [%] Vprom [ Ea } Qc

[] ton

Rb20 | 45501 | 320 | 0 | 1491 | 586410 49
b0 | 3585 | 387 | 0 | 1475 | 565101 47
w20 | o | 402 | 0 | 1475 | 457571 38

ago20 | 35037 | 395 | 0 | 1475 | 562510 | 47
Coct20 | 34035 | 402 | 0 | 1475 | 556751 46

dic-20 45 089 2,54 0 14,89 462 275 | 39

Cuadro 5.6: Consumo eléctrico y costo operativo para el proceso de calentamiento. Fuente:
(Elaboracién propia).

Potencia del Cost b
Mes chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] mZZ;u;)lp[?]a e
feb-20 88 28 59 110 5 320

ago-20 62 753 5 650

46 597
Total 701 368 63 123
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Cuadro 5.7: Potencia mensual del aire para nuevas condiciones de operacién. Fuente:
(Elaboracién propia).

Pardametros nominales Pardmetros nuevos Potencia del | Potencia del

Mes Qo [cfm] | No [RMP] | APy [inwg] | Q1 [cfm] | N1 [RMP] | AP [inwg] | aire [HP] aire [kW]

dic-20 60 830 826 6,8 45 089 612 3,7 26,5 19,8

Cuadro 5.8: Costo operativo mensual para el ventilador. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes | Dias operativos | Potencia mensual [kWh] | Costo operativo [$]

feb-20 23 186 2 087
12 156 1094
5 772

11 721 1055
10 713

dic-20 28 22 562 2031

Total 166 153 14 954
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Apendice A.2. Resultados Simulaciones para Tubos de Calor.
labelApn:A.3

Cuadro 5.9: Condiciones psicrometros del aire en los puntos de andlisis 1 y 2. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de analisis: 1 Punto de anélisis: 2

Mes

dic-20 78,7 61,7% 34,63 0,0144 66,5 93,1% 31,62 0,0144

Cuadro 5.10: Calor recuperado por el proceso de los puntos de andlisis 1 y 2. Fuente:
(Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ah [%] Aw [%—f] Vprom [ﬁ] mQE

[ton]

dic-20 45 089 -3,01 0,0000 15,3 -532 576 -44
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Cuadro 5.11: Ahorro de energia eléctrica y costo del proceso en los puntos de andlisis 1 y
2. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] OS0 Operativo

mensual [$]

Mes

feb-20 17 753 1 600
23 125 2109
21 096 2 169

25 701 2 591
29 552 2 612

dic-20 24 28 16 403 1476
Total 289 015 26 011

Cuadro 5.12: Condiciones psicréometricas del aire en los puntos de analisis 2 y 3. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de anélisis: 2 Punto de anélisis: 3

Ty [F] | ¢2[%HR] | ha |BR| | wo|Pas| | T3 [F] | ¢3[%HR] | ha |B| | wy |l

Mes

dic-20 55,7 100 % 24,72 0,0105 66,1 69,1 % 27,26 0,0105
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Cuadro 5.13: Calor requerido por el proceso de los puntos de andlisis 2 y 3. Fuente:
(Elaboracién propia).

ton

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ak [B2] | Aw [llkl’,—a;] Vprom [%] @QC

dic-20 45 089 -6,90 -0,0039 14,94 -2 010 896 | -168

Cuadro 5.14: Consumo eléctrico y costo operativo para el proceso en los puntos de anélisis
2y 3. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] 05O Operativo

mensual [§]

fob-20 11918 1015

ag0-20 102 019 9152
oct-20 102 134 9192

61 936
Total 968 109 87 130
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Cuadro 5.15: Condiciones psicrémetricas del aire en los puntos de andlisis 3 y 4. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de analisis: 3 Punto de andlisis: 4
Ty ['F] | ¢3[%HR] | hy | B as | | Ty [F] | ¢a[%HR] | hy|B0 e

Mes

dic-20 55,7 100,0 % 24,72 0,0105 68,0 65 % 27,72 0,0105

Cuadro 5.16: Calor entregado por el proceso de los puntos de analisis 3 y 4. Fuente:
(Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ah [@] Aw [lbas] Vprom [lfbt?} @QC ton

Rb20 | 45501 | 825 | 0 | 1492 | 595216 50
b0 | 3585 | 436 | 0 | 1478 | 63405 | 53

w20 | 2702 | 4 | 0 | 147 | 533765 | 44
apo20 | 35037 | 439 | 0 | 1473 | 62309 52|
Coct20 | 3403 | 451 | 0 | 1477 | 623021 52

dic-20 45 089 3,01 0 14,91 545 730 | 45
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Cuadro 5.17: Ahorro de energia eléctrica y costo del proceso para los puntos de analisis 3
y 4. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] OS0 Operativo

mensual [$]

20| 8 | % | Goool 5 400

oct-20 69 529 6 258

82 55 010 4 951
Total 778 193 70 037

Cuadro 5.18: Condiciones psicrémetros del aire en para el enfriamiento adicional. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de analisis: 1 Punto de anélisis: condiciones de suministro

Ty [F] | ¢a[%HR] | ha [B2| | ws|Pas| | Ty [F] | ¢2[%HR] | hs | B2 ws | pas

Mes

S | oss | ww | mer | owm | wo | w% | asr | ows |
Cuon | o5 | s | s | o | wo | son | stor | ows |

dic-20 68,0 65 % 27,72 0,0104 66,1 69 % 27,25 0,0104
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Cuadro 5.19: Calor requerido por el enfriamiento adicional. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes Fllle de aire [cfm] Ah [m] Aw [lbﬁ] Vprom [%] [@]CQE

eb20 | 45501 | 005 | 0 | 1500 | 880 | -1 |
b0 | 3583 | 049 | 0 | 1501 | -69869| -6 |

w20 | orom | 068 | 0 | 1502|1625 6 |
g2 | 35037 | 044 | 0 | 1501 | -61436| 5 |
Toct20 | 34035 | 049 | 0 | 1501 | -66297| 6 |

dic-20 45 089 -0,46 0 15,06 -83 465 | -7

Cuadro 5.20: Consumo eléctrico y costo operativo para el enfriamiento adicional. Fuente:
(Elaboracién propia).

Potencia del

Costo operativo
chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] P v

mensual [$]
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Cuadro 5.21: Potencia mensual del aire para nuevas condiciones de operacién. Fuente:
(Elaboracién propia.)

Parametros nomiales Pardmetros nuevos Potencia del | Potencia del

Mes Qo [cfm] | No [RMP] | APy [inwg] | Q1 [cfm] | N1 [RMP] | AP [inwg] | aire [HP] aire [kW]

dic-20 60 830 826 6,8 45 089 483,4 2,3 18,0 13,4

Cuadro 5.22: Costo operativo mensual para el ventilador. Fuente: (Elaboracién propia).

Dias operativos | Potencia mensual kWh] | Costo operativo [$]

13 647 1 228

dic-20 28 15 353 1382

Total 124 759 11 228
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Apendice A.3. Resultados Simulaciones Run-Around

Cuadro 5.23: Propiedades del aire en el serpentin de pre-enfriamiento. Fuente: (Elaboracién
propia).

Mes Flujo de | EATBS EATBH | Vel. LATBS LATBH LRH Estatica
aire [cfm] [°F] [°F) [FPM] [°F] [°F] [ %] [inwg]

dic-20 45089 78.7 68.7 378.9 67.1 65.3 91.3% 0.18

Cuadro 5.24: Propiedades del agua en el serpentin de pre-enfriamiento. Fuente: (Elabora-
cién propia).

Mes | Caudal ETW [°F] | LTW [°F] | Vel. [ft/s] | Caida de Presién
[GPM] [ft H20)]

©b20 | 11728 | 606 | 7027
113,02 69.26

o1.51 70.58
112,51 7031
11135 70.61

dic-20 92.46 99.4 70.63 2.22 6.36
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Cuadro 5.25: Propiedades del aire en el serpentin de calentamiento. Fuente: (Elaboracién
Propia).

Propiedades del Aire - Serpentin Calentamiento

Mes Flujo EATBS | Vel LAT Estatica
de Aire | [°F] [FPM] [°F] [inwg]

dic-20 45089 55.7 378.9 67.3 0.39

Cuadro 5.26: Propiedades del agua en el serpentin de calentamiento. Fuente: (Elaboracién
Propia).

Propiedades Agua del agua - Serpentin Calentamiento
MES | Caudal ETW LTW [°F] | Vel. [ft/s] | Caida de Presi6on
[GPM] [°F] [ft H20]

feb-20 117.28 60.65 10.41
Abr-20 | 11302 58.35

oL51
112,51 3.1
11135 .05

dic-20 92.46 70.6 59.44 1.96 7.55
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Cuadro 5.27: Condiciones psicrémetros del aire en los puntos de andlisis 1 y 2. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de analisis: 1 Punto de andlisis: 2
Ty ['F] | ¢1 [%HR] | hy B2 as || Ty ['F] | ¢ [%HR] | ho | B e

Mes

Caoio | a7 | man | s | oo | w0 | wo0% | me | oo |
Cocen | 5 | i | wser | oo | oo | wo0% | me | oo |

dic-20 78,7 61,7% 34,63 0,0144 66,8 92,2% 31,69 0,0144

Cuadro 5.28: Calor recuperado por el proceso de los puntos de analisis 1 y 2. Fuente:
(Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ak [Bi] | Aw [lﬁ)‘f] Vprom [ fr? ] @QE

dic-20 45 089 -2,93 0,0000 15,3 512 327 | 43
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Cuadro 5.29: Ahorro de energia eléctrica y costo del proceso en los puntos de andlisis 1 y
2. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] OS50 Op Tative

mensual [$§]

18 375 1 G54
2 277 1825

17 87 1592

oct-20 21 816 1 966

23 28 15 780 1420
Total 237 740 21 397

Cuadro 5.30: Condiciones psicréometricas del aire en los puntos de analisis 2 y 3. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de anélisis: 2 Punto de anélisis: 3
T> [°F] @2 [ %HR] ho | Btu w2 Ibas T3 [°F] | ¢3[%HR] hs Btu w3 bas

Mes

Caon | w0 | woon | ma | oo | ws | won | a | owsi
Cocen | w0 | woow | mar | oo | w5 | wow | mss | owss

dic-20 66,8 92,2% 31,69 0,0144 55,7 100 % 24,72 0,0105
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Cuadro 5.31: Calor requerido por el proceso de los puntos de andlisis 2 y 3. Fuente:
(Elaboracién propia).

ton

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ak [B2] | Aw [llkl’,—a;] Vprom [%] @QC

dic-20 45 089 -6,98 -0,0039 14,94 -2 025 048 | -169

Cuadro 5.32: Consumo eléctrico y costo operativo para el proceso en los puntos de analisis
2 y 3. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] 0580 OPSTALIVe

mensual [$]

jun-20 69 749 6 217

62 371
Total 888 870 79 998
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Cuadro 5.33: Condiciones psicrémetricas del aire en los puntos de andlisis 3 y 4. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de analisis: 3 Punto de andlisis: 4
Ty ['F] | ¢3[%HR] | hy | B as | | Ty [F] | ¢a[%HR] | hy|B0 e

o0 | 00 | w00% | o | oooss | eoo | se% | e | oooms |

Mes

dic-20 55,7 100,0 % 24,72 0,0105 67,1 67% 27,51 0,0105

Cuadro 5.34: Calor entregado por el proceso de los puntos de analisis 3 y 4. Fuente:
(Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ah [@] Aw [lbas] Vprom [lfbt?} @QC ton

Rb20 | 45501 | 82 | 0 | 1491 | 589017 49
b0 | 3585 | 45 | 0 | 1477 | 604349 | 50

w20 | 2702 | 46 | 0 | 1478 | 52617 44
ogo20 | 35037 | 440 | 0 | 1473 | 62880 | 52
Coct20 | 34035 | 45 | 0 | 1473 | 62009 | 52 |

dic-20 45 089 2,79 0 14,90 506 703 | 42
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Cuadro 5.35: Ahorro de energia eléctrica y costo del proceso para los puntos de analisis 3
y 4. Fuente: (Elaboracién propia).

Potencia del

Cost ti
chiller kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] OS50 Op Tative

mensual [$§]

59 373 5 344

oct-20 70 207 6 319

76 28 51 076 4 597
Total 765 586 68 903

Cuadro 5.36: Condiciones psicrémetros del aire en para el enfriamiento adicional. Fuente:
(Elaboracién propia).

Punto de anélisis: 4 Punto de anélisis: condiciones de suministro

Ty [F] | ¢a[%HR] | ha [B2| | ws|Pas| | Ty [F] | ¢2[%HR] | hs | B2 ws | pas

N T I e I B A T T R

Mes

S | o5 | m% | s | owm | wo | % | atss | owss |
Cuon | oo | | me | oo | wo | son | ates | ows |

dic-20 67,1 67% 27,51 0,0105 66,1 69 % 27,26 0,0105
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Cuadro 5.37: Calor requerido por el enfriamiento adicional. Fuente: (Elaboracién propia).

Mes | Flujo de aire [cfm] | Ah [m] Aw [H’ﬁ] Vprom [&3 ] _— QF

eb20 | 550l | 001 | 0 | 1510 | 26l |02
Cabe20 | 3585 | 027 | 0 | 1499 | -39261 | 327

w20 | 2wom | 061 | 0 | 1502 | -68568 | 571
Cogo20 | 35037 | 045 | 0 | 1501 | -63331 528
Coct20 | 34035 | 058 | 0 | 1501 | -12371 603

dic-20 45 089 -0,25 0 15,05 -44 435 | -3,70

Cuadro 5.38: Consumo eléctrico y costo operativo para el enfriamiento adicional. Fuente:
(Elaboracién propia).

Potencia del

Costo operativo
chiller [kW] Dias operativos | Potencia mensual [kWh] P v

mensual [$]
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Cuadro 5.39: Potencia mensual del aire para nuevas condiciones de operacién. Fuente:
(Elaboracién propia).

Parametros nomiales Pardmetros nuevos Potencia del | Potencia del

Mes Qo [cfm] | No [RMP] | APy [inwg] | Q1 [cfm] | N1 [RMP] | AP [inwg] | aire [HP] aire [kW]

dic-20 60 830 826 6,8 45 089 497 2,5 19,6 14,6

Cuadro 5.40: Costo operativo mensual para el ventilador. Fuente: (Elaboracién propia).

Dias operativos | Potencia mensual kWh] | Costo operativo [$]

16 974 1508

oct-20 10 166

dic-20 28 16 697 1503

Total 141 254 12 713
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Anexo A.l. Planos Unidad Manejadora de Aire

As-Built - Indoor Central Station Air Handler Units
Iltem: B28 Qty: 1 Tag(s): MUA-2

11912

Weight

2056.00
1596.00
2032.40
6516.40
1428.10
638.00

7602.00

P 308 1/2
Owverall Elevation View: Right - Shipping splits indicated by bold outline. - Measurements in inches

Pos# Module Length
1 Adr mixing module &0

2 Filter module 25912
3 Caoil module 25912
4 Caoil madule 29142
5 Cail madule 2912
B Accessftuming module 20

T Fan module 56

] Accessftuming module 14 172

Installed Unit Weight 22873.90 bs

605.00

Figura 5.1: Vista de elevacion lateral de Unidad Manejadora de Aire Existente.

(TRANE, 2009).

108 5/8

173 58

2 HB:‘L

i

Detailed Elevation View: Front - Measurements in inches

119172

Figura 5.2: Vista de elevacién frontal de Unidad Manejadora de Aire Existente

(TRANE, 2009).

131

Fuente:

. Fuente:



51 L]

oW 2 ROW

[l

||"i'
[Fdw

1 7/8" (48mm)

N /8" (3mm)

MPT (IMT) VENT
] AR
FLOW
212" (gdmm)

|_—" NPT (EXT)RETURN

2 142" (e4mm) -
NPT (EXT) SUPPLY
1 \
2212
(5T2mm)
52 12
(1334mmiy)
38" (9mm)

NPT (INT) DRAIN

Figura 5.3: Dimensiones serpentin de pre-enfriamiento. Fuente: (TRANE, 2009).
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3/8" (9mm)
NPT (INT) VENT

2 1/2" (64mm)
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= I

[

3 1/4" (83mm)
——18 1/2" (470mm)

Figura 5.4: Dimensiones serpentin de enfriamiento. Fuente: (TRANE, 2009).
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33" WA 1 ROW

HORIZONTAL AIR FLOW - RIGHT HAND SUPPLY

12" (13mm) NPT
{INT) VENT

12" (12mm}) NPT 38" (10mm) X 3147 (18mm) -
- 2 1727 (B4mm) NPT
{INT) VENT 2112 (B4mm) NPT SLOTS EVERY 3" (Tmm) EIH% anErmEJRN
(INT) SUPPLY 1 142" {28mm) _.+ e
G 172" (13mm)
]
1 148" (Zomm) - ] I 1 142" (3Bmm)
] I 112" (38mm)  —] i il } I T
17 14" T
17 14 (438mm)
(438mm)
AIR l
~riow 1 118" (29mm) -
3412 AR
(876mm) Flow—"

B 1 1/2" (38mm) — I i H— 11/2" (38mm)

2" (51mm) —= PITCH COIL DOWN = 2'{§imm)

. IN THIS DIRECTION .

47(102mm)  —= ~— 144 (§mm}) PER FOOT - == 47 (102mm}

B —— e ==
2 (5imm) —=| |=———  FINNED LENGTH +1 8" {35mm) le— 2" (51mm)
162" {13mm) NPT i 142" (13mm) NPT
{INT FINNED LENGTH + 5 ¥8" (137mm) — (INT) DRAIN

) DRAIN

Figura 5.5: Dimensiones serpentin de calentamiento (Fuente: TRANE, 2009).
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Anexo A.2. Nomenclatura modelos de serpentines

(BW] [ M J[24|[48 [ 4R ]|8F |[WR][ L |[100]

Type of Coil Coil Circuiting
BW- Basic Water
CC— Booster Fluid
200 — Double
Tube Si 150 — One and one half
Mu— ?IE”IE}ED 100 — Full
L =58 0D 075 — Three Quarters
067 — Two Thirds
- - 050 — Half
Finned Height .
& through 72 inches g;g_gne Third
(Note: Finned height is ey SUH"I?Tl
equal to the number of [ —=pecia
1/2" tubes high x 1.25° .
" : . Booster/Serpentine
5/8" tubes highx 1.5 10T - 1 Circut
Finned Length 2 CT - 2 Circuit

12 through 240 inches

Header Location
Rows Deep R — Right Hand
1 through 12 L — Left Hand

M — No Header
Fin Depth (in direction of airflow)
1/2" Rows x 1.0825 Fin Patterns
RB/8" Rows x 1.2990 FF- Flat Fin, Flat Edge

|| FR-Flat Fin, Ripple Edge
WF- Waffle Fin, Flat Edge
WR- Waffle Fin, Ripple Edge

Fins Per Inch
4 through 14

Figura 5.6: Nomenclatura de los modelos de serpentines seleccionados para sistema Run-
Around. Fuente: (Colmac Coil Manufacturing Inc., 2015a).
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