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RESUMEN

La presente propuesta se desarrollé conforme a la necesidad de la Empresa LAVANDERIA
ZAFIRO S.A., con el propdsito de mejorar su secadora industrial mas grande de marca
Challenge de 300 libras de capacidad, cuya unidad térmica actualmente utiliza un
intercambiador de calor de tubos de flujo cruzado; este estudio propuso el andlisis del
funcionamiento térmico de esta secadora y las pautas que se requieren para mejorar su

eficiencia térmica y reducir el tiempo de secado.

Para ello, el estudio se centrd en las ventajas térmicas que se pueden tener a través de un
intercambiador de calor que optimice el tiempo de secado a una humedad adecuada y por
ende una disminucidn en los costos operativos, que es a donde apuntan las empresas para

aumentar su productividad.

Los cdlculos realizados en la presente propuesta, para el mejoramiento del intercambiador
de calor de tubos de flujo cruzado, tuvo como principio el modelo termo hidraulico para
intercambiadores de calor compactos que tiene como restriccién o variable de disefio la
humedad éptima. Este informe fue elaborado en base a investigaciones de diferentes
autores, haciendo hincapié en diversas propuestas relacionadas con la mejora de eficiencia

y rendimiento de secadoras industriales.

Actualmente el intercambiador que se encuentra en la secadora trabaja con 44 tubos de
cobre. Al agregar 3 tubos de cobre al intercambiador mejoraria su eficiencia actual en un
7%, lo que reduciria el tiempo de secado entre 8 y 16% y al realizar la modificacién en las
aletas se puede tener un aumento de la tasa de secamiento del 10 al 27%, disminuyendo su

tiempo de secado de 48 a 38 min.

Palabras clave: Humedad relativa, intercambiador de calor, eficiencia energética,

rendimiento de secado.
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1. INTRODUCCION

Este informe presenta el estudio realizado a la secadora de mayor capacidad que posee la
empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A., teniendo en cuenta el deterioro que se ha presentado
en el intercambiador de calor que esta posee y por ende su ineficiente operacidn. En este
documento se presenta el diagndstico actual arrojado por la termografia y la observacion
del sistema de operacién de la maquina y las mejoras que se le pueden realizar a través de
calculos técnicos relacionados con el aumento de calor y la humedad adecuada que debe

tener para un éptimo nivel de secado.

1.1. GENERALIDADES

1.1.1. Planteamiento del problema

La empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A., cuenta con una secadora industrial, la cual trabaja
con una caldera Pirotubular de 100 BHP alimentada a gas. La secadora presenta en el
intercambiador fuga de vapor, deterioro en la tuberia de cobre y ademas corrosiéon en los
elementos de acero, presuntamente esto se relaciona con los afios de operacion de la

maquina, ya que cuenta con un tiempo de servicio mayor a 30 anos.

La parte mecdnica y estructural de la maquina se encuentran en buen estado, esto hace que
los socios de la lavanderia decidan invertir en la recuperacién de esta, pues, el arreglo o la
mejora del intercambiador, es mucho mas barato y rdpido que comprar una secadora

industrial nueva con los altos costos del mercado.
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Por tal motivo, se hace pertinente realizar estudios para evaluar la factibilidad de aumentar

la eficiencia térmica de secado ya que la maquina, mostrada de la Figura 1 a la Figura 3, seca

163 unidades de jeans, con un peso aproximado de 100 kg, a una temperatura promedio

50 °C en un tiempo de 48 minutos.

Figura 1. Secadora Industrial de 300 Ib marca Challenge.

Fuente: los autores.

Figura 2.Caldera Pirotubular de 100 BHP

Fuente: los autores

11
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Figura 3. Intercambiador de calor con fuga de vapor y corrosion

Fuente: los autores

1.1.2. Justificacion

En este proyecto, el intercambiador de calor se requiere para las necesidades de la secadora
de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A. Esta secadora utiliza un intercambiador de calor de
tubos de flujo cruzado no mezclado vapor - aire; sin embargo, el tiempo de secado demora
20 minutos mas de lo normal y en algunos momentos la humedad sobrepasa la capacidad
estipulada para el secado de la ropa. Asi pues, con los estudios de este intercambiador de
calor se pretende aumentar la eficiencia de la operacion de la secadora de tal forma que el
calor sea transmitido de manera adecuada para el correcto funcionamiento del equipo,
consiguiendo que la humedad no exceda el limite de temperatura requerido de 60 °C, para
el tipo de prenda que es secada, ya que una mayor temperatura podria causar danos en la

prenda.

12
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1.2. OBIJETIVOS

1.2.1. Objetivo general
Evaluar el funcionamiento térmico de la secadora industrial de la empresa LAVANDERIA

ZAFIRO S.A., para mejorar su eficiencia y tiempo de secado, enfocado en el intercambiador

de calor.

1.2.2. Objetivos especificos

v' Modelar matematicamente el proceso de secado, para determinar que variables
aumentan la tasa de secamiento (kg de agua evaporada por segundo).

v’ Proponer un redisefio térmico del equipo para mejorar su eficiencia en el secado.

v’ Evaluar econdmicamente la implementacién de la propuesta de mejora de fabricacién

del intercambiador de calor.

1.3. ORGANIZACION DEL PROYECTO

La organizacidn de este proyecto contemplara la realizacion de los objetivos especificos en
su orden, teniendo en cuenta los parametros de diagndstico y disefio del intercambiador de
calor de la secadora de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A., de acuerdo al orden

presentado en la jError! No se encuentra el origen de la referencia..

Figura 4.0rganizacion de este trabajo

REDISENO

Fuente: los autores
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En el diagndstico inicial se tuvo en cuenta el modo de operacién de la secadora, junto a los

promedios de tiempo de secado, humedad y tiempo de evaporacion, presidon, peso, entre

otros.

En los cdlculos del proceso de secado, se hace un modelado matematico para ver como

influyen estas variables en la operatividad de la maquina. A continuacién, se propone el

mejoramiento del intercambiador de calor para que la maquina trabaje de manera

adecuada, mediante cdlculos y férmulas que demuestran dicho mejoramiento. Por ultimo,

se evaluan los pros y los contras que conllevard el proceso de mejoramiento del

intercambiador de calor de la secadora.

14



ITM INFORME FINAL DE Codigo | FDE 089
b Version 03
Institucion Universitaria TRABAJO DE GRADO Fecha 2015-01-22

2. MARCO TEORICO

Los fendmenos termodindmicos y los de transferencia de calor y masa juegan un papel muy
importante cuando se habla de interacciones entre componentes puros, mezclas
multicomponentes y cambios de fase. Es por ello, que a continuacién se presentan los
conceptos basicos que describen el funcionamiento basico de los intercambiadores de
calor, sus principales caracteristicas, calculo y disefio entre otros, los cuales servirdn de base

para la realizacidn de este trabajo de grado.

2.1. INTERCAMBIADORES DE CALOR
Los intercambiadores de calor son equipos térmicos que transfieren energia desde un fluido
de alta temperatura hacia uno de baja temperatura (Cengel & Ghajar, 2011), (Welty, Rorrer,
& Foster, 2015). Los intercambiadores de calor mas simples pueden tener las siguientes

configuraciones:

a) Intercambiador de calor de tubo concéntrico en flujo paralelo: En este equipo los dos

fluidos fluyen en direcciones paralelas en el mismo sentido, tal como se muestra la

Figura 5, parte a.

Figura 5. Intercambiador de tubo concéntrico. A) Flujo paralelo. B) Contraflujo

it 1}

|
§ —~

|
-3
|

W
:
!

Rl

1l l

Fuente: (Bergman & Lavine, 2017).
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b) Intercambiador de calor de tubos concéntricos a contraflujo:

En este caso los fluidos se

desplazan en direcciones paralelas, pero en sentidos opuestos, tal como puede

apreciarse en la Figura 5, parte b.

c) Intercambiador de calor de flujo cruzado: En este caso las corrientes fluyen en

direcciones perpendiculares. Una de las sustancias fluye por el interior de los tubos,

mientras que la otra lo hace perpendicular a los tubos, como se observa en la Figura 6.

Figura 6. Intercambiador de flujo cruzado

Fuente: (Bergman & Lavine, 2017).

Son dispositivos donde dos corrientes de fluido en movimiento intercambian calor sin

mezclado. En el intercambiador de calor de tubos un fluido se desplaza por el tubo interno

mientras otro lo hace en el espacio externo del banco de tubos. El calor se transfiere del

fluido caliente al frio a través de la pared que los separa, permitiendo intercambiar calor

entre dos medios, siendo uno de ellos el aire ambiente

El principio de funcionamiento consiste en ampliar la superficie de intercambio por medio

de aletas de modo que el calor encuentre la suficiente superficie de contacto para el

intercambio. Este intercambio del calor depende de la diferencia de temperaturas entre los

fluidos que intercambian calor, en este caso el vapor dentro de los tubos y el aire ambiente,

y de la superficie de intercambio. Ademas, el aire que se ha calentado en la superficie tiende
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a permanecer en las proximidades, reduciendo la diferencia de temperaturas, por lo que a

menudo se recambia por aire fresco por medio de un ventilador (conveccion forzada).

2.1.1. Variables involucradas en el cdlculo de intercambiadores de calor

Las variables mas importantes para dimensionar los intercambiadores de calor son (Cengel

& Ghajar, 2011):

La tasa de transferencia de calor.

Las temperaturas y velocidades de entrada de los fluidos caliente y frio. También es

importante conocer las fases en las que se encuentran los fluidos de trabajo (si son

liquidos, gases o mezcla saturada liquido-vapor).

El drea de superficie disponible para la transferencia de calor.

Las propiedades de los fluidos, tales como la viscosidad, el nimero de Prandtl, la

conductividad térmica, entre otros.

El material del intercambiador, el cual por lo general es un metal. En particular es muy

importante la conductividad térmica de este material.

Los factores de incrustacion.

Los coeficientes convectivos al interior y al exterior de los tubos.

A partir de las ultimas cinco variables mencionadas se puede calcular el coeficiente global

de transferencia de calor del intercambiador, U.
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2.1.2. Efectividad del intercambiador de calor

La efectividad de transferencia de calor se define como la razén de la transferencia de calor
lograda en un intercambiador de calor a la maxima transferencia posible, si se dispusiera de

area infinita de transferencia de calor.

En el caso de contraflujo, es aparente que conforme se aumente el area del intercambiador
de calor, latemperatura de salida del fluido mismo se aproxima a la temperatura de entrada

del fluido maximo en le limite conforme el area se aproxima al infinito.

En el caso del flujo paralelo, en un area infinita solo significa que la temperatura de ambos
fluidos seria lograda si se permitiera que ambos se mezclaran libremente en un
intercambiador de tipo abierto. Para dichos calculos se encuentran expresiones aritméticas
gue expresan la transferencia de calor lograda por diferentes tipos de intercambiadores de

calor.

2.1.3. Disefo y cdlculo del intercambiador de calor

Antes de comenzar con el cdlculo propiamente dicho, se deben considerar las condiciones

de proceso requeridas en ambos fluidos tales como:

v’ Temperaturas de entrada y salida.
v Temperaturas de saturacion.

v" Flujos mésicos.

v’ Capacidades calorificas.

v' Calores latentes.

v’ Conductividades térmicas.

v" Densidades.

v’ Viscosidades.

v’ Caidas de presién permisibles.

v’ Factores de obstruccidn o ensuciamiento.
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v' Diametros de las tuberias.
v' Arreglo y disposicion de los tubos.

v’ Espesores de las tuberias.

El calculo total del intercambiador de calor de la secadora se puede agrupar en:

v’ Datos de entrada

v’ Estado de alimentacion
v’ Balance de energia

v" Andlisis de humedad

v’ Caida de presion

De acuerdo con los calculos que se realizaran en el presente proyecto y la determinacién de
coeficientes de transferencia de calor se obtendran las caidas de presién conforme al

intercambiador de calor.

2.2. TEORIA DE MEZCLAS GAS VAPOR — ACONDICIONAMIENTO DE AIRE

El termino vapor es un estado gaseoso que se encuentra cerca de la region de saturacién
de la sustancia, lo que incrementa la posibilidad de condensacién durante el proceso.
Cuando se da una mezcla de gas — vapor, el vapor puede condensarse saliendo de la mezcla
gas — vapor durante el proceso, esto produce una mezcla de dos fases lo que complica el

analisis considerablemente.
2.2.1. Aire secoy aire atmosférico
El aire es una mezcla de nitrégeno, oxigeno y pequeiias cantidades de otros gases. El aire

en la atmodsfera contiene cierta cantidad de vapor de agua y este se conoce como aire

atmosférico. El aire que no contiene vapor de agua se llama aire seco. La temperatura del
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aire en aplicaciones de acondicionamiento varia de —10 °C a 50 °C. En este intervalo el aire
seco puede tratarse como un gas ideal y el valor de ¢, constante de 1,005 k//

kg.K [0,240 Btu/Ibm. R] el cual tiene un error menor del 0,2 %.

2.2.2. Humedad especifica y relativa del aire

La cantidad de vapor de agua en el aire puede determinarse de varias maneras; es probable
que la mas légica sea precisar directamente la masa de vapor presente en una unidad de
masa de aire seco, a la que se denomina humedad absoluta o conocida también como

relacion de humedad y que se representa por medio de:

_my (kg vapor de agua) (1)

" m, \ kg aire seco

La cantidad de humedad en el aire tiene un efecto definitivo en las condiciones de
comodidad que ofrece un ambiente. Sin embargo, el nivel de comodidad depende mas de
la cantidad de humedad que el aire contiene m,, respecto a la cantidad maxima de humedad
que el aire puede contener a la misma temperatura my. La relacion entre estas cantidades
se conoce como humedad relativa, la cual también es igual a la division de la presidn parcial

de vapor de agua (P,) por la presion de saturacion del agua a la misma temperatura (F):

my

¢>=m—=

B,
s B (2)

2.2.3. Procesos de acondicionamiento de aire

Para mantener una vivienda o una construccién industrial a la temperatura y humedad
deseadas son necesarios algunos procesos de acondicionamiento de aire; estos procesos

incluyen el calentamiento simple (elevar la temperatura), el enfriamiento simple (reducir la
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temperatura), la humidificacion (agregar humedad) y la deshumidificacién (eliminar
humedad). Algunas veces dos 0 mas de estos procesos son necesarios para llevar el aire al

nivel de temperatura y humedad deseados.

Figura 7. Proceso de acondicionamiento del aire

Humidificacion

Enfriamiento

Calentamiento

Deshumidificacion

Fuente: (Cengel & Boles, 2015)

2.3. TRANSFERENCIA DE CALOR EN CONDENSACION

La condensacion se presenta cuando la temperatura de un vapor se reduce por debajo de
la temperatura de saturacién T,;. Esto suele suceder cuando el vapor entra en contacto
con una superficie sélida cuya temperatura T es menor a la temperatura del saturacioén del
vapor. Pero la condensacién también puede ocurrir sobre la superficie libre de un liquido e
incluso un gas, cuando la temperatura a la cual se expone el vapor esta por debajo de la
temperatura de saturacion. En este ultimo caso, las gotitas del liquido suspendidas en el

gas forman una niebla.

En la condensacién en pelicula, el condensado moja la superficie y forma una pelicula de

liquido sobre la superficie, la cual resbala hacia abajo debido a la influencia de la gravedad

21



irM INFORME FINAL DE Codigo ansLoL
o Version 03
TRABAJO DE GRADO Fecha 2015-01-22

Institucion Universitaria

(Cengel & Ghajar, 2011). El espesor de la pelicula aumenta en la direccion del flujo a medida
que mas vapor se condensa sobre ella (ver Figura 8). El calor de vaporizacion ks liberado a
medida que el vapor se condensa, debe pasar a través de la resistencia que se crea por la
pelicula de condensado antes que pueda llegar a la superficie sélida y se transfiera al medio

que esta del otro lado. En 1956 Rohsenow demostré que se puede tomar en cuenta el

enfriamiento del liquido al reemplazar hsg por hg,:

hig = hsg + 0,68Cp;(Tsqr — Ts) (3)

Figura 8. Tipos de condensacion

—
-
—~ — —/
o
_'__"‘- - __-"F-
T o

( > " Golitas
Pelicula de liguido

a) Condensacidn b) Condensacidn
en pelicula por gotas

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)

En la condensacidn por gotas, estas resbalan hacia abajo y cuando llegan a tener cierto
tamanio, resbalan despejando la superficie y exponiéndola al vapor. En este caso no se tiene
pelicula de liquido que oponga resistencia a la transferencia de calor. La condensacién por

gotas puede lograr razones de transferencia de calor que son mas de 10 veces mayor que

las asociadas en la condensacién por pelicula.
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2.3.1. Condensacion en pelicula

El espesor de la pelicula & se incrementa en la direccién de x del flujo debido a la
condensacién continua en la interfaz liquido-vapor. Durante la condensacion se libera calor
en cantidad hsg (el calor latente de vaporizacion) y es transferido a través de la pelicula
hasta la superficie de la placa que estd a la temperatura T,. La transferencia de calor en la
condensacion también depende si el flujo condensado es laminar o turbulento. Para ello se

debe calcular el nimero de Reynolds (Valiente Barderas, 2013):

psVD, 4m
Hy P,

(4)

Reyerticar =

Donde p,, y i, son la densidad y la viscosidad absoluta del vapor, respectivamente. V es la
velocidad promedio al interior del tubo, D, es el didmetro interno del tubo, P es el

perimetro interno del tubo y m es el flujo masico de vapor

El fluido de pelicula exhibe regimenes diferentes dependiendo del valor del Reynolds. Se
observa que la superficie exterior de la pelicula del liquido permanece lisa y sin ondas para
alrededor de Re <= 30, por consiguiente, el flujo es laminar. Con forme el Reynolds
aumenta aparecen risos y ondas sobre la superficie libre del flujo de condensado y este se
vuelve completamente turbulento alrededor de Re = 1800, tal como se muestra en la
Figura 9. También cabe anotar que el régimen para la condensacidn sobre las superficies,
ya sean tubos o placas verticales, se incrementan en la direccién del flujo debido al aumento

en el espesor de § la pelicula del liquido.
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Figura 9. Régimen de flujo

Re=10

Laminar
(sin ondas)

Re =30 -
Laminar
(ondulado)

— Re = 1800 ——
% Turbulento

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)

2.4. [INDICE DE ECUACIONES

2.4.1. Ecuaciones para el cdlculo psicrométrico

Es posible demostrar que la humedad absoluta, ecuacién (1), se puede escribir en términos

de la presidn parcial del aire seco (P,) y la presion parcial de vapor de agua (B,):

m P
w=—=0,622 — [
ma Pa

kg vapor de agua
| (5)

kg aire seco

Donde la presidén local se calcula como la suma de ambas presiones:
P=P,+ P, [Pa] (6)

La entalpia del aire atmosférico es:
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k]
h=hg + wh, [@] @)

Para cada seccion del proceso de la secadora, es posible efectuar un balance de masas:

. . kg
Z Mentrada = Z Msalida [?] (8)

Donde el flujo masico del aire humedo se puede expresar como:

m; = m,(1 + w;) [k?g] (9)

Donde el subindice i representa el punto donde se desea calcular el flujo masico (entrada,
salida, etc.). De igual manera, es posible escribir la ecuacién de balance de la energia para
cada seccién, en estado estable, despreciando los cambios en las energias cinéticas y

potencial:

Qent + Went + z mh = Qsal + I/i/sal + Z mh  [kW] (10)

ent sal

2.4.2. Ecuaciones para el cdlculo de la parte externa del intercambiador de calor

St +D . , .
T~ 29 |3 velocidad maxima se determina

Para un banco de tubos no alineado donde §p >

por la velocidad maxima del fluido externo (aire en este caso) entre los tubos es:

Vo = (SDS——TDO>.V [?] (11)

25



ITM INFORME FINAL DE Codigo | FDE 089
b Version 03
Institucion Universitaria TRABAJO DE GRADO Fecha 2015-01-22

Donde St es la separacion de los tubos en direccién transversal al flujo, S es la separacién
diagonal entre tubos, D, es el diametro externo de los tubos y V' es la velocidad promedio

de entrada del fluido. Con esta velocidad maxima, se puede calcular el nimero de Reynolds:

VmaxDo

Rep = (12)

Donde v es la viscosidad cinematica del fluido. El nUmero de Reynolds permite calcular el
numero de Nusselt, el cual también depende del nimero de Prandtl Pr, de la configuracién
de los tubos (si son alineados o escalonados) y del numero de filas de tubos en direccién del
flujo. Por ejemplo, para un caso de tubos escalonados con dos filas de tubos, Zukauskas

propone (Zukauskas, 1985):

hD S\ %2 Pr\%%
Nuy, = TO =0,76 [0,35 (S—T) Rep %6 pro36 <ﬁ> l (13)
L S

Donde Pr; es el nimero de Prandtl del fluido evaluado a la temperatura superficial (a
menos que se indique lo contrario, las propiedades del fluido, aire, se calculan con la
temperatura media entre la entrada y la salida del intercambiador). Con el numero de
Nusselt y la conductividad térmica k es posible obtener el coeficiente de transferencia de

calor por conveccion h en la parte externa del intercambiador.

Con el h calculado, es posible estimar el calor ganado por el aire en el intercambiador de

banco de tubos con la siguiente expresion:
Q = hA,AT,, (14)

Donde AT,,; es la diferencia media logaritmica, la cual se define como:
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AT, — AT; _ (Ts —Te) — (Ts — Ti)

AT = AN To—T, (15)
In (55) In (:=77)
Ya que:
AT, =T, —T, (16)
AT, =T, —T; (17)

Donde T, es la temperatura de salida del fluido y T; es la temperatura de entrada del fluido

externo al intercambiador.

Por otra parte, el drea total superficie externa A de intercambio de calor se calcula

sumando el drea sin aletas y el area de las aletas que van pegadas a los tubos:
As = Asing + NpAcony (18)
Donde s es la eficiencia de las aletas. El area de tubo libre de aletas es:
Agins = TND,(L — Nft) (19)

Donde N es el numero de tubos, L |a longitud de los tubos, Ny es el numero de aletas y ¢

es el espesor de la aleta.

El area de las aletas depende de su forma. Para aletas rectangulares, se debe restar el area

de los agujeros donde van los tubos del rectangulo de |a aleta:

T 2
Acon,f = 2Nf (Xfxb — ZNDO ) (20)
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/ P s /
Donde el producto x; x;, corresponde al area del rectangulo y ZNDOZ corresponde al drea

de los circulos (agujeros) por donde se insertan los tubos. El drea se multiplica por dos, ya

que se considera el drea superior e inferior de la aleta.

2.4.3. Ecuaciones para el cdlculo de la parte interna del intercambiador de calor

Inicialmente se corrige el calor latente de vaporizacién:
htg = heg + 0,68Cp;(Tsar — T5) (21)
Con el anterior dato, se puede calcular el calor total entregado por los tubos:
Q = Nmhj, (22)

Donde m es la masa del condensado que pasa por un tubo, la cual se calcula de acuerdo a

la siguiente ecuacién:

. Pgp(p, — py)8°
m=

23)
314 (

Donde P es el perimetro interno del tubo y los subindices [ y v indican propiedades
evaluadas para la fase liquida y vapor, respectivamente. El espesor de pelicula de
condensado § depende de la longitud en direccién vertical (x) al interior del tubo y se

calcula con la siguiente expresion:

(24)

1/4
4kl.ul(Tsat B Ts)xl /

8(r) = l ghsgpi(pr — pv)

El nUmero de Nusselt vertical para cada tubo es:
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0,9 ty\ [P\
Nityersicar = 0,0054Pr°5Re%2 (#—l> (p—) (25)
v

Donde el Reynolds (vertical en este caso) fue definido en la ecuacién (4). El coeficiente de

transferencia de calor por conveccidn es entonces:

klNuvertical

hyerticar = D— (26)
0

El calor total entregado por los tubos, ecuacién (22), también es igual al calor que entrega

el intercambiador de calor completo:

Q = UA,AT,,|)Y (27)

Donde el término Y es un factor de correccion que depende de la configuracién del
intercambiador (por ejemplo, si uno de los fluidos se encuentra en cambio de fase el factor
de correccion es igual a Y = 1). Por otra parte, el término UA, se puede obtener después
de hacer un andlisis de resistencias térmicas desde el interior de los tubos (que llevan vapor)

hasta el fluido exterior (aire):

1 1 Ry R, In(Dy/D) 1
R= =—+£+ f'0+ ( 0/ 1)

(28)
L'Ai i AO ZﬂkcuLN hOAO

=
S
©n
=

Donde:
e Res laresistencia térmica total del intercambiador
e h; es el coeficiente convectivo interno (el hyerticar)
e hy es el coeficiente convectivo externo (obtenido con la ecuacidn (13))
e A; esel areainterna de transferencia de calor (el area interna de todos los tubos)
e A, esel drea externa de transferencia de calor (obtenida con la ecuacion (18))

® Ry es el factor de incrustaciones o ensuciamiento para el fluido interno (vapor)
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* Ry, eselfactor de incrustaciones o ensuciamiento para el fluido externo (vapor)

e k., eslaconductividad térmica para los tubos de cobre

La efectividad del intercambiador para un condensador se puede entonces calcular como:

Q _ Tc,out - Tc,in
Th,in - Tc,in

&= [%] (29)

Qmax

Donde Tpin Y T.in son las temperaturas de entrada del fluido caliente y frio
respectivamente y T ,,,; es la temperatura de salida del fluido frio del intercambiador. Por

otra parte, el calor maximo del sistema es:

Qmax = Cmin(Th,in - Tc,in) (30)
Donde C,,,;n €s la capacidad caldrica minima (flujo masico por calor especifico a presion
constante) la cual, para un condensador, corresponde a la del fluido que no cambia de fase.

Para un intercambiador de este tipo, la efectividad también se puede calcular a partir de la

siguiente expresion:

e=1—¢e NTU (31)

Donde el NTU es el nUmero de unidades térmicas:

NTU =

(32)

RIS
N

min
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2.5. FUNCIONAMIENTO DE LA SECADORA INDUSTRIAL CHALLENGE 300 LB

El proceso de secado estd conformado por 3 secciones principales (ver Figura 10) los que se
pueden identificar como: La etapa 1, seccidn de calentamiento, conformada por los puntos
1 a 2, donde encontramos el intercambiador de calor de flujo cruzado no mezclados vapor-
aire (ubicado en la parte superior derecha de la secadora industrial) como se muestra en la
Figura 1; la etapa 2, seccion de humidificacion, conformada por los puntos 2 a 3, donde
encontramos el tambor en la cdmara de secado y por ultimo la etapa 3, conformada por los
puntos 3 a 4, en donde encontramos el ventilado tipo caracol (ubicado en la parte inferior
derecha de la secadora). La etapa 1y 2, seran modeladas matematicamente teniendo en
cuenta la preparacion del aire en la cdmara de secado y el disefio del intercambiador. Para
ello, se tomardan las medidas de la temperatura, humedad relativa y velocidad a la entrada

del intercambiador (punto 1) y a la salida de del ventilador (punto 4).

Figura 10. Diagrama de flujo de la secadora industrial Challenge

Aire ambiente

Q
4 Aire caliente
1 2 3 » Aire caliente hgmedo
. Aire caliente humedo
» » » Ventilador — Vapor sobrecalentado
Q Razén de calor

Fuente: los autores
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2.6. DISPOSITIVOS DE MEDICION

2.6.1. Cdmara termogrdfica

Una cdmara termografica o camara térmica es una cdmara que muestra en pantalla una

imagen de la radiacion calorifica que emite un cuerpo. Todos los cuerpos por encima del
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cero absoluto (-273°C) emiten radiacion infrarroja (calor). En general, cuanto mayor es la
radiacion emitida, mayor es la temperatura del cuerpo. Esta radiacion es invisible al ojo
humano y su rango en el espectro electromagnético se situa entre la luz visible y la radiacién
de microondas. La deteccion de estas radiaciones infrarrojas supone una ventaja
importantisima en muchas situaciones y puede ayudar a la prevencidén de multitud de
situaciones indeseadas. La no uniformidad de temperaturas suele indicar alguna falla o
punto critico, en el caso del aumento de riego sanguineo que se produce en una lesion
interna de un animal o la fuga de calor que puede darse en el punto critico de una tuberia

(Promax, 2018).

Para el estudio termogréfico de este proyecto se utilizé la cdmara termografica FLIR TG165

(FLIR Systemes, Inc., 2019), mostrada en la Figura 11.

Figura 11. Cdmara termogrdfica TG165

Fuente: (FLIR Systems, Inc., 2019)
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2.6.2. Anemdmetro digital

Un anemdmetro es un instrumento para medir la velocidad o rapidez de los gases ya sea en
un flujo contenido, como el flujo de aire en un conducto, o en flujos no confinados, como
un viento atmosférico; puede medir la magnitud de la velocidad total, la magnitud de
velocidad en un plano, o el componente de velocidad en una direccién especifica. Los
anemdémetros son utilizados en innumerables aplicaciones, desde aerondutica hasta
surfistas de todo el mundo para conocer las condiciones meteorolégicas. En entornos
industriales, los sensores para determinar la velocidad del aire también son muy comunes.
Por ejemplo, es necesario el uso de anemémetros industriales para medir la velocidad del
aire en conductos. Para determinar la velocidad, un anemémetro detecta el cambio en
alguna propiedad fisica del fluido o el efecto del fluido en un dispositivo mecanico insertado
en el flujo (Omega, 2019).

Para medir la velocidad de aire en este proyecto se utilizé el anemdmetro digital

(CHILEINDUSTRIA, 2019) mostrado en la Figura 12.

Figura 12. Anemdmetro digital

Fuente: los autores
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2.6.3. Higrémetro

Un higrédmetro es un dispositivo que se usa para la medicién de la humedad del aire. Se
trata de un instrumento que, en el ambito de la meteorologia, se emplea para conocer qué
nivel de humedad se registra en la atmdsfera. Utiliza sensores que perciben e indican la
variacion del grado de humedad, tanto de un gas como del aire en general. Sus aplicaciones
son muy amplias. Se emplean tanto para la conservacion de productos que son muy
vulnerables a la humedad excesiva, para conocer la proximidad de posibles Iluvias y mal
tiempo en general, para tener una buena higiene conociendo el grado de humedad en los
locales y habitaciones. También es utilizado en muchos procesos industriales que requieren
humedad como es la fabricacién de ciertos tejidos, papel y seda. Dependiendo del tipo de
funcionamiento del higrémetro y de las caracteristicas que tienen, existen distintos tipos
como el higrdmetro de cabello, higrémetro de absorcién, higrémetro eléctrico, higrometro
de condensacion y el higrometro digital, siendo este ultimo los mds modernos y utilizados

en los procesos industriales (Portillo, 2018).

Para medir la temperatura de bulbo y la humedad relativa del aire se utilizo el higrdmetro

digital KTJ Thermo TA318 (MINTEK, 2019), como se puede ver en la Figura 13.

Figura 13. Higrometro digital

Fuente: los autores
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2.7. ANTECEDENTES INVESTIGATIVOS

En un estudio realizado en 2004 se realizé una investigacién para determinar la viabilidad
del secado de ropa, utilizando el calor residual de un condensador de un acondicionador de
aire doméstico tipo split tipico que se usa en edificios de gran altura (Ameen & Bari, 2004).
Las pruebas se llevaron a cabo en una cdmara de secado que alberga la unidad de
condensacién, en donde el calor residual rechazado por el condensador se utilizé para secar
la ropa. Los resultados experimentales indicaron la viabilidad de desarrollar un
acondicionador de aire integrado y secador de ropa adecuado para climas tropicales
humedos, en donde el tiempo de secado y el consumo de energia varid en un 20% en

comparacion a las secadoras industriales normales.

Bansal y colegas presentaron en 2010 un estudio tedrico y experimental de un nuevo
intercambiador de calor de agua que calienta el aire de una secadora de ropa doméstica en
lugar de un calentador eléctrico tradicional, con el fin de mejorar su eficiencia energética
(Bansal, Sharma, & Islam, 2010). El modelado de intercambiador de calor de recuperacién
de calor residual se ha llevado a cabo utilizando el paquete de software EES para evaluar su
efectividad en el ciclo de secado. El nuevo disefo de secado de ropa de la lavadora
tradicional dio un resultado positivo ya que, al remplazar sus elementos eléctricos con un
intercambiador de calor utilizando agua caliente, tuvo el mismo efecto de secamiento que
a través de energia eléctrica. Aparte de ello, el tiempo de secado fue mas rapido entre en
5% y un 10% que el secador tradicional para las mismas condiciones de operacion. Vale
recalcar que este tipo de secamiento no esté preparado para disminuir el sistema de
ensuciamiento, pues la ropa desprende mucha pelusa por lo que solo se sugiere este

sistema para secadoras de uso doméstico.

En 2016, se reporta un estudio que sirvid para desarrollar un nuevo método de

cuantificaciéon de fugas y determinar las ubicaciones especificas de las fugas de aire de los
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tambores de las secadoras (Bansal, Mohabir, & Miller, 2016). Estos tambores funcionan con
el sistema de circulaciéon de aire. En este estudio se realizé un andlisis el flujo volumétrico
de presion-fuga, siguiendo el método ASTM (Sociedad Americana de Pruebas y Materiales),
para cuantificar el nivel de pérdida de aire del tambor de la secadora. Los resultados
obtenidos muestran que si se puede utilizar el método ASTM para determinar la fuga
relativa y que estos puntos pueden ser cuantificables. La concordancia de los resultados

indica la viabilidad de este método.

En una investigacion realizada en 2017, se utiliza un modelado computacional para disefar
una secadora de ropa con bomba de calor hibrida capaz de ahorrar el 50% de la energia
utilizada por secadoras de ropa residenciales con tiempos de secado comparables
(TeGrotenhuis, Butterfield, Caldwell, Crook, & Winkelman, 2017). El modelo representa las
diferentes etapas de un ciclo de secado desde el calentamiento hasta la velocidad de secado
constante y la caida de las fases de secado y terminando con una fase de enfriamiento. Los
estudios paramétricos de la potencia de los elementos y el uso de elementos de calefaccién
muestran una compensacién entre el ahorro de energia y el tiempo de ciclo. En los
resultados de esta modelacién, se muestra un cambio en el ahorro de energia de las
secadoras con bomba de calor. Sin embargo, estos resultados no mostraron el ahorro

exacto de energia con respecto a las secadoras tradicionales.

Por otra parte, en un estudio realizado en 2018, se reporta sobre un método para reducir
su consumo de energia mediante el uso de recuperacién de calor (Jian & Luo, 2018). Se
utilizé un intercambiador de calor de tuberia de calor hecho para una secadora de ropa con
ventilacion doméstica como recuperacién de calor unidad. El rendimiento de la secadora
de ropa en el caso de recuperacion de calor y no recuperacion de calor fue probado bajo las
mismas condiciones, incluido el pesaje antes del secado, el secado y el pesaje después del
secado. Los resultados experimentales indican la viabilidad de desarrollar un
acondicionador de aire integrado y secador de ropa adecuado para climas tropicales
himedos, en donde el tiempo de secado y el consumo de energia variéo en un 20% en

comparacion a las secadoras industriales normales.
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Se puede denotar que, en los andlisis plasmados anteriormente, los investigadores buscan
la manera de disminuir el tiempo y la energia que se utiliza para los procesos de secado de
ropa ya sea en secadoras de uso doméstico como en secadoras de tipo industrial. Estos
articulos cientificos de alguna manera propenden para que se sigan contribuyendo a esta
clase de investigaciones y que se corrijan los errores que se presentaron en sus
investigaciones, como es el caso del estudio realizado por Bansal en 2010 que habla del
analisis térmico de las secadoras de uso doméstico, en el cual lograron aumentar la
eficiencia energética con esta investigacidn, pero el nivel de pelusa fue mayor, por lo que la

investigacion no fue trascendente.

Con respecto a las demds investigaciones planteadas anteriormente, en su mayoria,
evidencian de manera clara el éxito del alcance de sus objetivos, los cuales estan
encaminados al aumento de la eficiencia energética y al ahorro de tiempo considerable en

el ciclo de secado, de entre el 15 % al 25 %.
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3. METODOLOGIA

La metodologia utilizada en este trabajo tuvo en cuenta variables térmicas que intervienen
en el proceso de secado de la secadora industrial de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A.,

las cuales son:

Tiempos de funcionamiento de secado

Medidas de intercambiador de calor que posee la secadora

Temperaturas de funcionamiento de operacion

Pesos de las prendas a secar y después del secado

Humedad del drea de trabajo y de las prendas, antes y después del secado

Flujo de vapor de la secadora (cdlculo a partir del modelo matematico)

AN N N S RN

Presiones de trabajos, datos que necesitamos para realizar memoria de cdlculos

termodinamicos.

En el procedimiento se siguieron las siguientes fases:

Primera fase: Se realizd el diagnéstico de la maquina industrial a través de los estudios
termograficos y de disefio del intercambiador de calor, teniendo en cuenta los promedios
de secado, humedad, tiempo de evaporacién, presién, peso y demas datos relevantes del
funcionamiento actual de la secadora. Para ello se utilizaron los equipos descritos en el
numeral 2.6 del marco tedrico y se realizaron dos réplicas de las medidas en dos dias
diferentes. Los datos con los que se realizé la siguiente fase fueron datos promedio de las

mediciones.

Segunda fase: Se realizaron los cdlculos del proceso de secado que se modelaron

matematicamente con respecto al analisis psicométrico del proceso de secado y cédmo
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influyen estas variables en la operatividad de la mdaquina. Para esto se

siguieron las

ecuaciones presentadas en la seccidon 2.3 y 2.4 del marco tedrico y las ecuaciones

presentadas en el apéndice D.

Tercera fase: En esta fase se contemplé el mejoramiento del intercambiador de calor para

que la maquina trabaje de manera 6ptima, mediante célculos y formulas que demostraran

dicho mejoramiento. Igualmente, se evaluaron los pros y los contras que conlleva el

proceso de mejoramiento del intercambiador de calor de la secadora.

Finamente se presenta un andlisis de resultados, en el que se evalia el posible

mejoramiento de la secadora industrial de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A., mediante

la optimizacidn de su intercambiador de calor, para incrementar su eficiencia energética y

disminuir el tiempo de secado.
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4. RESULTADOS Y DISCUSION

Teniendo en cuenta las fases que se mencionaron en la metodologia del presente proyecto,

este estudio arrojé los siguientes resultados:

4.1. DIAGNOSTICO PRELIMINAR DE LA SECADORA INDUSTRIAL

Debido al gran deterioro del intercambiador mostrado anteriormente se modelan las
condiciones reales de funcionamiento del intercambiador con incrustaciones. Entre los
dafios del intercambiador mencionados anteriormente se encontraron tres ductos
taponados como se observa en la Figura 14. Es dificil saber cuantos ductos trabajaban en
condiciones éptimas y cuanto es el didametro interno promedio de los ductos que estan en
funcionamiento que poseen incrustaciones, como se muestra en la termografia realizada al
intercambiador (ver Apéndice C). Otros dafios significativos son las fugas de vapor que
presenta el intercambiador en la parte de la cdmara superior y la cdmara inferior. La fuga
mas representativa se encuentra en la parte inferior como se ve en la Figura 3. Estas fugas
presentes hacen que la electrovalvula de vapor, que se encuentra a la entrada de la cdmara
superior del intercambiador, esté permanentemente abierta todo tiempo del secado ya que
el sensor de temperatura no alcanza la temperatura de control de 60 °C, lo que representa
un aumento en el consumo de energia suministrada por la caldera y una caida de presién

en la linea de suministro de vapor que alimenta las demds secadoras.

Este diagndstico se realizd conforme a los datos arrojados por el estudio termografico, el

disefio actual del intercambiador y su proceso de funcionamiento.
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Figura 14. Ductos obstruidos en el intercambiador

Fuente: los autores

4.1.1. Estudio termogrdfico
Este estudio termografico mostré los siguientes resultados: la temperatura externa
superficial por tubo, registrada por la cdmara termografica, es de 123°C y la temperatura

en las cdmaras superior e inferior es de 155°C. Estos resultados se presentan en la Tabla 1.

Tabla 1. Resultados del estudio termografico

Descripcion °C

Temperatura exterior en tubos 123 °C

Temperatura de la cdmara superior 155 °C

Temperatura de la cdmara inferior 155 °C

Fuente: los autores
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En la termografia se puede observar partes oscuras (ver Figura 15, parte izquierda, y
Apéndice B). Estas partes frias se pueden analizar como ductos obstruidos por
incrustaciones de particulas que se acumularon con el uso continuo, ya sea por el quimico
agregado al agua de la caldera o por impurezas que el agua pueda tener. La tuberia de
cobre utilizado para intercambiadores de calor tienen una alta resistencia a la corrosion
(Riba, 2008), ya que no se oxida en presencia del oxigeno en atmodsferas reductoras
menores a 400 °C (Segundo & lIbafez, 2014). Por estas razones, se considera que las
obstrucciones podrian ser resultado de incrustaciones dentro de los tubos de cobre, debido
a que al agua de la caldera se le agrega diariamente quimicos para evitar que se adhiera a
la tuberia de la caldera lodo y éxido de hierro, los cuales terminan acumulandose con el
tiempo en los tubos del intercambiador. Las capas de incrustaciones normalmente tienen
una mas baja conductividad térmica que los fluidos o los tubos (Cengel & Ghajar, 2011). La
capa de depdsitos representa una resistencia adicional para esta transferencia. Por ello, el
bajo rendimiento de la secadora esta relacionado con el aumento en el tiempo de secado y
mayor consumo de energia eléctrica y térmica. Por las razones explicadas, las partes frias
mostradas en la termografia son muy probablemente una evidencia de que los tubos se

encuentran obstruidos por incrustaciones.

Figura 15. Termografia del intercambiador

21/11/2018 2:55:34 p, m, °c 21/11/2018 2:55:34 p. m.
. 150,0

63920900

FLIR2429.,jpg FLIR E5 63920900

Fuente: los autores.
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Los resultados entregados por el estudio termografico muestran un gran deterioro en el

intercambiador de calor.

4.1.2. Plano del intercambiador de calor

Las medidas en plano estan en milimetros y son tomadas del intercambiador de

flujocruzado (ver Figura 16) que se encuentra ubicado al costado derecho superior de la

secadora Challenge industrial como se muestra en la Figura 1. El plano detallado del

intercambiador se encuentra en el Apendice B.

DETALLE C
ESCALA2:1

Figura 16. Vista frontal del intercambiador

060

910

nn

Fuente: los autores
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4.1.3. Condiciones de funcionamiento de la secadora

Se toma como referencia de calculo la temperatura ambiente promedio a la entrada del

intercambiador (punto 1) y a la salida del ventilador (punto 4) como se muestra en la Tabla

2. En la Tabla 3 se presentan también los datos de proceso de secado suministrados por la

empresa.

Tabla 2. Temperatura de bulbo seco y humedad relativa del ambiente

Humedad Temperatura de
Descripcion
relativa (¢) bulbo seco (T 4)
Entrada intercambiador (Punto 1) 63,33 % 28,60 °C
Salida del ventilador (Punto 4) 60,50 % 53,75°C

Fuente: los autores

Tabla 3. Datos del proceso de secado suministrado por la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A.

Datos del proceso de secado

Mojado Seco Diferencia Tiempo secado
Unidades Tipo
kg kg kg min
163 Jeans 97,8 32,6 65,2 48

Fuente: los autores

Para realizar los calculos, se debe tener en cuenta la temperatura promedio y la presién

atmosférica donde se encuentra ubicada la secadora, pues estos factores ambientales

afectan el proceso de secado. El equipo analizado en este trabajo se encuentra ubicado en

la ciudad de Medellin, la cual tiene una temperatura promedio de 24 °C y 85 kPa (EPM,

2018).
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La temperatura que debe tenerse en cuenta a la salida del intercambiador en el proceso de
secado puede llegar hasta los 100 °C; en este aparte se puede mencionar que cuando
mayor sea la temperatura en la cdmara de secado, mayor serd la capacidad del aire de

retener vapor de agua y por lo tanto favorecerd el secado.
4.2. ANALISIS PSICOMETRICO DEL PROCESO DE SECADO

El proceso de secado de la maquina industrial analizada en este trabajo tiene 3 etapas tal

como se muestra en la Figura 17:

Figura 17. Etapas en el proceso de secado

Aire Q Aire o

28 6°C 4 53,75°C

¢ =63,3% 1 2 Tambor 3 Ventilador ' ¢ = 60,5%
P =85 kPa » secado » extraccién P =85 kpa
V=2.1m/s V=16,6 m/s

Intercambiador

Fuente: los autores

Las tres etapas de este proceso son:
e Calentamiento simple (Etapa 1 = 2): Esta es la etapa que utiliza el intercambiador
de calor para aumentar la temperatura del aire.
e Secado de laropa (Etapa 2 = 3): En esta etapa el aire caliente absorbe humedad de
la ropa mientras la seca.
e Extraccion del aire humedo (Etapa 3 = 4): en esta etapa un ventilador extrae el aire

humedo del equipo a la atmdsfera.

En este trabajo el secador se modela tal como se muestra en la Figura 18. Las principales

suposiciones de este modelo:
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1. El proceso es de flujo estacionario y, por lo tanto, el flujo masico del aire seco
permanece constante durante todo el proceso.

2. Elaire secoy el vapor de agua son gases ideales.

3. Los cambios en las energias cinética y potencial son insignificantes.

4. Lla pérdida de calor en los alrededores es insignificante en comparacién con el calor
requerido en el proceso de secado (Bansal, Sharma, & Islam, 2010).

5. La energia demandada por el ventilador en forma de electricidad es pequena en
comparacion a la energia requerida por el intercambiador en forma de calor, asi que,

por simplificacion en los cdlculos, se ignora esta energia del ventilador.

Figura 18. Modelo de acondicionamiento del aire

(I

Aire : Aire
28,6°C | 53,75°C
L — 1W 2 :’.E 3 Y a5 ®=605
= a -

P = 85 kPa
V=2,1m/s V=16,6 m/s

Agua | :|
53,75°C - _____. )
my

Fuente: los autores

La etapa 2-3 se analiza como un proceso de humidificacién donde el aire, al contacto con la
ropa, sustrae humedad de ésta. El proceso se puede representar con un tubo que agrega
agua al sistema en gotas muy pequeiias (spray). Las gotas de agua al entrar en contacto
con el aire se evaporan. Pero, como todas las gotas no se pueden evaporar y para que se
modele como un sistema de estado estable, se debe recircular el agua que no se alcanzé a

evaporar para que el proceso sea continuo (ver Figura 18).
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El ventilador (radial/centrifugo) es de accionamiento por trasmisién y se encuentra ubicado

al final de proceso como se muestra en la Figura 17 y Figura 19. El motor del ventilador es

de 3 HP eléctricos (2,2 kW) y se encuentra por fuera del ducto del sistema de ventilacidn.

El movimiento del rodete es transmitido a través de un sistema de poleas que conectan el

eje del rodete con el eje de motor. El caracol y la caja de poleas del ventilador se puede

observar en la Figura 1 ubicados en la parte inferior de la secadora. El calor que se produce

por el trabajo eléctrico no afecta el sistema de ventilacion, ya que el calor producido por la

friccion entre el eje del rodete y los rodamientos es pequefio comparado con el que genera

el intercambiador de calor. Por estas razones, se considera que el calor producido por el

ventilador se puede despreciar en los calculos ya que es pequeiio y no afectaria en los

resultados termodinamicos de manera significativa.

Fuente: los autores

4.2.1. Andlisis global del equipo (puntos 1-4)

Figura 19. Ventilador de extraccion

Las propiedades del aire como gas ideal se obtienen a partir de tabla (Cengel & Boles, 2015)

a 300 K (aprox. 27 °C) y se presentan en la Tabla 4.
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Tabla 4. Propiedades del aire como gas ideal

Calor especifico a presidn constante Cpa = 1,005K]/kg.”C

Constante del gas R, = 0,287 k] /kg.K

Fuente: (Cengel & Boles, 2015)
Las propiedades del agua saturada se obtuvieron interpoladas de tabla (Cengel & Boles,
2015) a las temperaturas de entrada (punto 1) y salida del equipo (punto 4) y se presentan

en la Tabla 5.

Tabla 5. Propiedades del agua en las condiciones de la entrada y la salida del equipo

Entrada del equipo Salida del equipo
(punto 1) (punto 4)
Temperatura de bulbo seco T Tap1 = 28,6°C Tap 4 = 53,75°C
Presion de saturacion del
Py1 = 3945,312 Pa Py, = 14910,25 Pa

vapor a la temperatura T

Entalpia del vapor saturado a

hg: = 2553,052kJ/kg | h 2597,9 kJ /kg

la temperatura T

Entalpia del liquido saturado a
- hss = 225,03 k] /kg
la temperatura T

Fuente: (Cengel & Boles, 2015)

De la definicion de humedad relativa ¢, ecuacion (2), se puede despejar la presion del vapor

de agua P,:

R, = ¢F; [Pa] (33)

Donde F; es la presion de saturacion del vapor a la temperatura T. Reemplazando datos

para el punto 1 de las Tablas 2y 5, se obtiene que la presion P, ; = 2497,38 Pa.

La presion parcial de aire seco P, se puede despejar de la ecuacion (6):
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Pa =P — Pv [Pa] (34)

Reemplazando los datos de presion atmosférica y B, para el punto 1 se obtiene que P, ; =

82400,85 Pa.

La humedad absoluta para el punto 1 se puede calcular a partir de la ecuacién (5), que se

repite aqui para mayor claridad:

P
w= 0,622 =

F

kg vapor de agua
| | (35)

kg aire seco

kg de vapor

Reemplazando los datos se obtiene que w; = 0,01885 , .
kg de aire seco

Por otra parte, partiendo de la ecuacion (7) para entalpia del aire atmosférico y dado que

h, = hgyhg = ¢, T (si se toma como temperatura de referencia los 0 °C), se tiene que:
k]
h=c, T+ why [E] (36)

Cabe anotar que, en la anterior ecuacién, la temperatura debe estar en °C. Reemplazando

los datos para el punto 1, se obtiene que h; = 76,868 :—;

Utilizando el mismo procedimiento del punto 1 obtenemos la humedad absoluta y la

kg de vapor

entalpia del punto 4: w, = 0,07395 y hy, = 246,212 :—;

kg de aire seco

Como se asume un equipo de flujo continuo, el balance de masa es:
. : kg
Mentrada = Msalida ? (37)

Por tanto, el balance de masa de aire seco es:
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. . . [kg

Mg1 = Mgy = Mg [? (38)
Mientras que el balance de masa de agua es:

. : : kg
my,q + My =My 4 [?] (39)

Donde 1 es el flujo masico de agua que se extrae de la ropa que se seca. De acuerdo a la

Tabla 3, el agua evaporada en un ciclo tipico de lavado es de 65,2 kg en 48 minutos. Al
dividir ambos valores se obtiene que m; = 0,0226 k?g. Sustituyendo la ecuacién (5) en la

ecuacién (39)iError! No se encuentra el origen de la referencia., se puede despejar la masa

de aire seco mg:

mg =

e [ (0

Wy — Wq

. . k . . .
Reemplazando datos se obtiene que m, = 0,41089 Tg. Para calcular el flujo masico que
entra o que sale del equipo se puede utilizar la ecuaciéon (9). Reemplazando los datos dicha

ecuacion se obtienen los flujos masicos de entrada y salida: m; = 0,41864Tg y my =

0,44128 kTg respectivamente.

En las tablas 6 y 7 se muestra un resumen con propiedades psicométricas del punto 1y 4

asi también como los resultados obtenidos en esta seccion.
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Tabla 6. Propiedades psicométricas puntos 1y 4

m&ammetms Valor Unidad Parametros Valor Unidad
Temp. bulbo seco Tdb 28,6|°C Temp. bulbo seco Tdb 53,75|°C
Humedad Relativa )] 63,3|% Humedad Relativa o 60,5|%
Presion de vapor saturadg Pe T 3945312 |Fo Presion de vapor saturaddg Pe T 14910,25|Po
Presion de vapor Pv 2497,3825|Po Presion de vapor Pv 9020,70125|Po
Presidn aire seco Pa 82400,8513|Pa Presidn aire seco Pa 75877,5326|Pa
Humedad especifica w 0,01885141 Humedad especifica w 0,07394648
Volumen especifico L 1,05098732 | m"3/kg Volumen especifico & 1,2364701 | m"3/kg
Densidad p 0,95148626|xg/m"3 Densidad p 0,80875389 | kg/m"3
Temp. 5at del agua Tsat_Pv 209522183(°C Temp. Sat del agua Tsat_Pv 43 7001205|°C
Temp. Rocio Tpr 20,9522183|°C Temp. Rocio Tpr 43,7001205|°C
Entalpia del aire ha 28,743 |kifkg Entalpia del aire ha 54,1067126 kifkg
Entalpia agua vapor saturg hg_T 2553,052 |ki/kg Entalpia agua vapor saturg hg_T 25897 ,9|kl/kg
Entalpia vapor hv 2553,052 |ki/kg Entalpia vapor hv 2597,9|kl/kg
Entalpia h 76,8716201 | ki/kg Entalpia h 246,212264 |k!/kg

Fuente: los autores

Tabla 7. Razén de masas

Flujo masa agua m f 0,022638889 | kg/s
Flujo mésico del aire m a 0,410905889 | kg/s
Flujo de masa entrada ffl 1 0,418652043 | kg/s
Flujo de masa salida m a 0,441290932 | kg/s

Fuente: los autores

4.2.2. Andlisis de la etapa de calentamiento (Puntos 1-2)

Solo hay calentamiento del aire al pasar a través del intercambiador de calor. En esta area

se eleva la temperatura de aire. La humedad especifica de punto dos es igual a la del punto

1, por tanto w, = 0,01885 _kg de vapor

kg de aire seco’

La masa de aire seco en el ducto es la misma en todos los puntos. Asi que My, =

0,41091 ks—g y la masa de agua es igual al punto 1, luego m, = 0,41865 kTg.
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Partiendo de la ecuacidn general de energia, ecuacién (10), se obtiene que:

Q1,2 =my(hy, —hy) [kW] (41)

4.2.3. Andlisis de la etapa de extraccion del aire humedo (puntos 3-4)

El calor producido por el ventilador es pequefio en comparacion al producido por el
intercambiador, asi que por simplificacion en los calculos se ignora. La consecuencia de esta

simplificacion es que el punto 3 tiene las mismas condiciones psicométricas que el punto 4.

kg de vapor

rg de aire seco” la masa de aire seco

Por lo tanto la humedad especifica w; = w, = 0,07395
. kg . kg
esm, 3 = 0,41091 <Y la masa del punto 3 es m; = 0,44129 <

Asi mismo, hs = h, = 246,212:—;y T, =T, = 53,8°C.

4.2.4. Andlisis de la etapa de humidificacidn (puntos 2-3)

En el punto 2-3 solo hay humidificacién, donde w, < wz y T, > T5. La masa del aire en el

punto 3 es i3 = 0,41091°%

De la ecuacién (8), el balance de masas para el agua queda:
: : : kg
My, +Mp = My 3 [?] (42)

De la ecuacién (10), el balance de energia queda:

02‘3 = mzhz + mfhf - Th3h3 [kW] (43)
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Este modelo asume que el calor que esta entregando el intercambiador va a parar a la ropa,
para que exista un equilibrio entre la seccidn de calentamiento (intercambiador) y la seccién
de humidificacién (tambor) y que el calor producido por el ventilador es despreciable. Por
tanto:

Q12 = —Q23 (44)

Reemplazando la ecuacion (41) en (44) y la (43), se puede despejar la entalpia del punto 2:

2 =

2, (45)

Al remplazar valores se obtiene h, = 162,115 :—;

La ecuacidn (36) se puede plantear para el punto 2, con el fin de encontrar la temperatura

del punto 2 de manera iterativa:

ha« = cpar2T2 + wzhgar (46)
La ecuacién para el célculo del error es:
hZ - hZ*
error = (—) %100 [%] (47)
h,

En la Tabla 8 se muestran los resultados de la iteracion hasta tener un error aceptable

menor de 0,001 %

Tabla 8. Iteracion para calcular Ty, ¢y y hy o

T, Cp2 h,, hg, h,. Diferencia error
100 1009 100,9 2675,57 | 151,338257 | 10,77640783 | 6,647398532
105 1009,5 105,9975 2683,345 | 156,582326 | 5,532338144 | 3,412608083
110 1010 111,12 2691,12 | 161,831396 | 0,283268461 | 0,174733398

110,2 1010,02 | 111,304204 | 2691,4158 | 162,041176 | 0,073488216 | 0,04533101
110,3 1010,03 | 111,406309 | 2691,5637 | 162,146069 | -0,03140491 | -0,01937203
110,26 1010,026 | 111,365467 | 2691,50454 | 162,104112 | 0,010552582 | 0,006509332
110,27 1010,027 | 111,375677 | 2691,51933 | 162,114601 | 6,32394E-05 | 3,90091E-05

Fuente: los autores
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De la anterior tabla se encuentra entonces que T, = 110,27°C, cp2 = 1,01 %, hg,z =

2691,52 Ly h, = 162,11,
kg kg

Al remplazar el valor de la entalpia en el punto dos en la ecuacién (41), se encuentra que la

tasa de transferencia del intercambiador a la secadora es Q'l,z = 35,687 kW.

El calor producido por el ventilador en el modelado de esta clase de sistemas ha sido
estudiado por otros autores (Bansal, Sharma, & Islam, 2010). En dicho estudio, el ventilador
se ubica antes de la etapa de secado y se reporta que el calor generado por este dispositivo
es cercano al 12% del calor total de entrada al sistema. En el presente caso, el ventilador
de 2,2 kW se encuentra a la salida del equipo y representa aproximadamente un 6% de la
tasa de transferencia de calor del intercambiador de la secadora. Si se tiene en cuenta en
los calculos, la tasa de transferencia de calor requerida seria de 33,487 kW y el valor de la
temperatura de salida del banco de tubos seria de 105,21 °C. Con esto se demuestra que
el calor generado por el ventilador se puede despreciar ya que no afecta de manera

significativa el resultado.

En la Tablas 9y 10 se muestran las propiedades psicométricas del punto 1y 2 como también

la razén de masa y calor del drea de intercambiador.
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Tabla 9. Propiedades psicométrica puntos 1y 2

Parametrus Valor Unidad MParametros Valor Unidad
Temp. bulbo seco Tdb 28,6|°C Temp. bulbo seco Tdb 110,27|°C
Humedad Relativa D 63,3|% Humedad Relativa D 1,72503094 | %
Presion de vapor saturadg  Pg_T 3945,312 |Pa Presion de vapor saturado Pg T 144773,2 |Pa
Presién de vapor Pv 2497,3825|Pa Presién de vapor Pv 2497,3825|Pa
Presion aire seco Pa 82400,8513|Pa Presidn aire seco Pa 82400,8513|Pa
Humedad especifica w 0,01885141 Humedad especifica w 0,01885141
Volumen especifico & 1,05098732 | m*3/kg Volumen especifico L4 1,33544179|m"3/kg
Densidad p 0,95148626 | kg/m”3 Densidad p 0,74881587 | kg/m”3
Temp. Sat del agua Tsat_Pv | 20,9522183|°C Temp. Sat del agua Tsat_Pv | 20,9522183|°C
Temp. Rocio Tpr 20,9522183|°C Temp. Rocio Tpr 20,9522183|°C
Entalpia del aire ha 28,743 | kifkg Entalpia del aire ha 111,375677 | kifkg
Entalpia agua vapor saturd  hg_T 2553,052 |ki/kg Entalpia agua vapor saturd  hg T 2691,505 | ki/kg
Entalpia vapor hv 2553,052 |kl/kg Entalpia vapor hv 2691,505 | ki/fkg
Entalpia h 76,8716201 | ki/kg Entalpia h 162,114331 | ki/kg

Fuente: los autores

Tabla 10. Razon de calor y masas

Flujo masa agua m f 0|kg/s
Flujo masico del aire m a 0,410905889 | kg/s
Flujo de masa entrada mai 0,418652043 | kg/s
Flujo de masa salida m2 0,418652043 | kg/s
QPuntol,2 QPuntol,2 35,6870 | kW
Humedad especifica 2 w2=w1| 0,018851406
Humedad relativa ®2| 1,725030942 (%

Calor especifico 2 Cp2 1,010027 |ki/kg_°c

Fuente: los autores

La temperatura del aire a la salida del banco de tubos, calculada tedricamente, es de 110,27
°C. Si se tiene en cuenta que la termografia muestra una temperatura superficial de los
tubos de 123 °C y que no se puede determinar cual seria la temperatura promedio debido
al mal estado del intercambiador (ver APENDICE B) se puede deducir que la temperatura

hallada es razonable ya que se encuentra por debajo de los 123 °C.

Lamentablemente no es posible medir directamente la temperatura de salida del banco de
tubos, para poder constrastar y verificar los datos, ya que el disefio de la secadora es
compacto lo que significa que todos su elementos se encuentran dentro de la carcaza. Para
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instalar un sensor se tendria que desmontar el intercambiador que se encuentra anclado a
la maquina y hace un soporte para montarlo adentro de la maquina. Todo esto requiere
tiempo y paro de la maquina, lo cual no es conveniente ya que la maquina actualmente
realiza el 65% del secado de toda la empresa (informacidn suministrada por el area de

produccion de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A.).

Se continua el analisis del intercambiador con una temperatura de T, = 110,27°C a la
salida del intercambiador y una razén de calor Q = 35,687 kW, datos obtenidos del

analisis de los puntos 1-2.

4.3. CALCULOS DEL INTERCAMBIADOR CON 44 TUBOS

En esta parte se modelan matematicamente las condiciones del intercambiador de calor de
flujo cruzado no mezclados (vapor-aire) que se encuentra montado en la secadora. El
estudio termografico de la unidad de calentamiento mostré dafios significativos en el
intercambiador con respecto a la obstruccidn de tubos. Gran parte de la zona del ducto se
encontraba con temperaturas bajas con respecto a la temperatura de la superficie de los
demas tubos. (Ver APENDICE B). El fluido en el interior de los ductos se encuentra
condensado, por lo tanto, la temperatura media en el interior de los tubos es igual a la
temperatura de saturacién. Para mejorar la condensacién se utiliza una trampa de vapor
ubicada aguas abajo del intercambiador de calor como se puede ver en la termografia

(Apéndice B). En la Figura 20 se muestra el diagrama de control del intercambiador.
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Figura 20. Diagrama de control del intercambiador
T = 28,6°C

Aire . 0

m = 0,418652 kg/s

T = 155,49°C T = 155,49°C
Vapordeagua (B o o @ condensado
T = 110,27°C

O—©

Fuente: los autores

Existen cuarenta y siete tubos de cobre en el ducto de los cuales tres se encontraron
sellados, como se ve en la Figura 12, asi que, el calculo se realiza con cuarenta y cuatro

tubos, ya que son los que en realidad se encuentran calentando el aire.

En la Figura 21 se muestra una aleta con arreglos escalonados del intercambiador, para mas

detalles ver Apéndice A.

Figura 21. Aleta con arreglo escalonado

~32.909 K% P65 4127

000000308000 000000000000
00000 PPOOO0CO0O0OPOODPOOOOOOD

912

—_—

Fuente: los autores

Las dimensiones del banco de tubos, asi como las temperaturas, las condiciones del aire y

del vapor se presentan en la Tabla 11.
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Tabla 11. Datos conocidos del intercambiador

Separacion de tubos en direccion transversal al flujo St 0,038 m
Separacion de tubos en direccion de flujo S 0,032909 m
Separacion diagonal entre tubos Sp 0,038 m
Diametro externo D, 0,0165 m
Didmetro interno D; 0,0127 m
Longitud del tubo L 1 m
Conductividad térmica del cobre kcu 394 W/m.°C
Numero de tubos N 44
Numero de lineas de tubo N, 2
Numero tubos por linea Ny 22
Longitud del patrdn de la aleta Xf 0,912 m
Profundidad del patron de la aleta Xp 0,071 m
Espesor de aleta t 0,00035 m
Espaciamiento entre aletas S 0,00290 m
Conductividad térmica del aluminio ka; 240 | W/m.°C
Numero de aletas N 290
Velocidad a la entrada del banco de tubos %4 2,1 m/s
Temperatura entrada al banco de tubos T; 28,6 °C
Temperatura salida del banco de tubos T, 110,27 °C
Flujo mdsico de entrada m 0,418652 kg/s
Potencia del intercambiador 0] 35,687 kW
Temperatura a la entrada de los tubos T+ 155,4889 °C
Temperatura a la salida de los tubos Tot 155,4889 °C
Presion salida del tubo P, 553,742 kPa
Presidn entrada del tubo P; 553,742 kPa

Fuente: los autores

4.3.1. Andlisis de la parte externa del banco de tubos

Suposiciones:

1. Los coeficientes de transferencia de calor, los factores de incrustacién y la conductividad
térmica son constantes.

2. La resistencia térmica del tubo es despreciable puesto que el material de este es
intensamente conductor y su espesor es despreciable.

3. Existen condiciones estacionarias de operacion.

58



ITM INFORME FINAL DE Codigo | FDE 089
b Version 03
Institucion Universitaria TRABAJO DE GRADO Fecha 2015-01-22

4. La transferencia de calor por radiacion en las aletas es despreciable.

Lar propiedades del aire se calculan a la temperatura media con respecto de la entrada y la

Ti+Te

salida, es decir T,,, = = 69,435°C. Estas propiedades fueron interpoladas de tabla

(Cengel, 2007) y se muestran en la Tabla 12.

Tabla 12. Propiedades del aire a 69,435°C y presion de 85 kPa

kJj
C, = 1,007 —.K
kg
k = 0,0287688 L
m.K
kg

p = 0,8628086 —

W= 2,050E — 05-~Z
m.s

m2
v =2,374E — 05 re

Pr =0,7178413
Fuente: (Cengel, 2007)

La velocidad maxima del fluido externo (aire) en el banco de tubos escalonados se

determina por la ecuacion (11), obteniendo que V4 = 3,7116?.

Para esta clase de intercambiador de calor (banco de tubos), el nimero de Reynolds se
calcula con la ecuacién (12), sobre la base de la velocidad maxima y el didametro exterior de

los tubos. Reemplazando datos en dicha ecuacidn se obtiene que Rep, = 2579,33

El nimero de Nusselt para este caso, de banco de tubos escalonado de 2 filas, se obtiene
de la ecuacién (13). Este numero es funcién del Pr;, que depende de la temperatura
superficial de los tubos Ty, la cual no se conoce. Por tanto, despejando el coeficiente de

conveccioén h y dejando indicado el Pr se obtiene:
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43,4404
= "p 0% (48)
S

Para calcular el area de la superficie de las aletas en contacto con el aire, se asume
inicialmente una eficiencia de aleta ny del 93%. Este valor se confirmara con el coeficiente

de conveccion calculado, y si es necesario, se iterard nuevamente.

El drea del tubo libre de aletas se calcula utilizando la ecuacion (19). Reemplazando datos

se obtiene que Agpn r = 2,04930 m?.

El drea total de aletas se calcula utilizando la ecuacidon (20). Reemplazando datos se

Acons = 32,0994 m?.

El area total superficial externa se puede calcular a partir de las dos ultimas areas calculadas,
reemplazando en la ecuacion (18). Remplazando valores se obtiene que A =

31,83274 m?2.
Cabe recordar que el calor ganado por el aire se puede escribir como:

Q = hA;ATyy, (49)

El AT,,,; depende de los cambios de temperatura AT, y AT;, ver ecuacién (15). Para el caso
de un banco de tubos que opera como condensador, el intercambiador se toma como flujo
cruzado con uno de los fluidos (el interno) a temperatura constante. Graficamente estos

deltas de temperatura se presentan en la Figura 21.
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Figura 22. Grafica de temperatura lado del aire

Fuente: los autores

Reemplazando los valores conocidos en la ecuacién (49), teniendo en cuenta la ecuacién

(15), se puede despejar el coeficiente convectivo h en funcién de la temperatura superficial:

T, — 110,27
56 (50)

h = —13.726931 (
"1, —286

Las ecuaciones (48) y (50) deben ser iguales. Ambas tienen al coeficiente convectivo en

funcidn de la temperatura superficial T; desconocida, la cual se debe obtener iterando.

La ecuacién para calcular el error en el proceso de iteracién es:

h —h
error = < @Ec(48) @Ec(50)> 100 [%] 51)
h@Ec(48)

Se tantean las ecuaciones (48) y (50) con la tabla de propiedades del aire y se itera hasta

tener un error aceptable, menor de 0,001 % (ver Tabla 13).
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Tabla 13. Iteracion para calcular h con respecto Ty, Prsy h

Ty Prg hegc4s) hegc(s0) error
112 0,70882 47,3434415 53,1990865 11,0070404
113 0,70863 47,3466147 47,1007453 -0,5220073
112,9 0,708649 47,3462973 47,5967299 0,526155
112,95 0,7086395 47,346456 47,3463506 -0,00022255

Fuente: los autores

Los valores se obtuvieron con un error del 2,2E — 4 %. De la anterior tabla se encuentra

w
m2.°c’

entonces que Ty, = 112,95 °C, Pr; = 0,77086395y h = 47,3465

Con el valor de coeficiente de conveccion externo calculado se procede a calcular la

eficiencia y la efectividad total de la aleta.

Por facilidad del calculo se supondra que el banco de tubos esta formado por tubos de aleta
redondeada de seccidn transversal cuadrada. El calculo de la eficiencia de la aleta se realizd
de acuerdo a las ecuaciones presentadas del apéndice D. En estos calculos se tomé el

didmetro del tubo como D; = 0,0165 m, el didmetro externo de la aleta como D, =

0,038 my la conductividad térmica del material de las aletas (aluminio) es k,; = 240 W .

m.°C

Para calcular la funcién de Bessell | modificada se utiliza una hoja de calculo en Excel. Los

resultados de estos calculos se presentan en la Tabla 14.

Tabla 14. Resultados del cdlculo de eficiencia de aletas

7y = 0,019175m I,(m.r,.) = 0,33887099
m = 33,57525 m~! Ko(m.r;) = 1,445984419
m.r,. = 0,643805 | K,(m.r) = 3,343538908

C, = 1,64020 K, (m.1,)3,3435389
I,(m.1y) = 1,01927373 | K,(m.15.) = 1,182470846
I,(m.m;) = 0,13983005 ns = 0,9362

Fuente: los autores.
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La eficiencia de aleta obtenida es de N = 0,9362. Como el valor de la eficiencia calculado

es parecido al valor supuesto no hay necesidad de volver a iterar.

Ahora se puede calcular el nimero del Nusselt, la temperatura promedio logaritmica y la
taza de transferencia de calor. Reemplazando los datos en la ecuacién (15), (49) y (13) se

obtiene que Nu = 27,1548, AT,,; = 23,6782°Cy Qf = 35,687 kW.
Para finalizar esta seccion, en la Tabla 15 se presenta un resumen de los principales datos
obtenidos en esta parte: temperatura superficial del tubo, la eficiencia de la aleta, el

coeficiente de conveccidn externo y el area superficial externa.

Tabla 15. Resumen de datos calculados en Excel

T, = 112,870422 °C
ns = 0,936249777

h = 47,34623276

m2.°C
Ag = 32,10230935 m?

Fuente: los autores

4.3.2 Andlisis de la parte interna del banco de tubos

Hay pérdida de calor a través de las paredes del tubo del intercambiador. La temperatura
sobre la superficie del tubo es constante debido a que el vapor se condensa y el calor
desalojado es igual al calor requerido para calentar el aire en la parte externa del banco de

tubos.

Suposiciones:
1. La transferencia de calor es estacionaria ya que no cambia con el tiempo.
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2. La transferencia de calor es unidimensional, puesto que hay simetria con respecto a la
linea central y no varia en la direccién axial. Por lo tanto, T = T(r)
3. La conductividad térmica es constante.

4. No hay generacién de calor.

Las propiedades del vapor son Ts,; = 155,4889 °C, hry = 2096,35:—;.[)1; = 2,93571kg/

m3y u, = 1,418E — 05 kg/m. s

Las propiedades del condensado se toman a la temperatura media entre la temperatura de

saturacién y la temperatura de la pared de tubo (T, = 134,1796476°C ): p, =

929208255 X&

m3’

Cp, = 4272,61319kig.1<, ky = 0,683582 K, i, =

2
0,000206313%.5, v, = 2,2203E — 07%, Pr, = 1,292383171

Utilizando la correccién de Roshsenow para el calor latente de vaporizacién hyg, ecuacion

(3), y reemplazando los datos conocidos, se obtiene h}g = 2220,16805 :—;

El calor que gana el aire al pasar por el intercambiador es igual al calor total que pierden los

tubos. De la expresion del calor que pierden los tubos, ecuacién (22) se puede despejar y

calcular el flujo masico por un tubo: m = 3,653E — 4 kTg

El espesor de pelicula & se calcula al despejarlo de la ecuacion (23). Al sustituir los datos se
obtiene 6 = 1,87E — 4 m. En la ecuacion (24) se puede ver que este espesor es funcidn de
la distancia x que haya avanzado el vapor a lo largo del tubo vertical. Despejando x de la
ecuacion (24) se tiene que x = 0,9622 m, lo que es aproximado a la longitud del tubo que
es de 1 m. Dicho espesor de pelicula, al igual que la distancia x donde ocurre, se presenta

en la Figura 23.
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Figura 23. Capa de condensado dentro del tubo

Fuente: los autores

El nimero de Reynolds interno en el tubo vertical se calcula con la ecuacién (4).
Remplazando valores se encuentra que Reyerticar = 2582,48 . Para el Reynolds del
condensado se puede utilizar la misma ecuacién, pero utilizando la viscosidad del

condensado en lugar de la del vapor, es decir:

4m
Recondensado =

pu,

(52)

Reemplazando valores se tiene que Reé ondensado = 177,52 lo que indica que el
condensado se encuentra en el régimen laminar ondulado. De igual manera, la velocidad
promedio del fluido se puede despejar de la misma ecuacion (4) encontrando que V =

0,98 m/s.

Para calcular el nimero de Nusselt en el tubo vertical con condensacion, se utiliza la

siguiente ecuacién (Valiente Barderas, 2013)
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u pi\%°
Nuvertical = 0'0054PTIOJ6SR63£"tical ('u_l:> (P_) (53)
v

Reemplazando datos se obtiene que Nuyerticar = 9,184. El coeficiente de conveccidn
vertical, por definicién es:
klNuvertical

hyerticar = D—O (54)

w
m2.°cC

Al remplazar los valores se obtiene que hyerticar = 494,35

La masa total del sistema es el producto de la masa calculada por tubo por el nimero de

tubos del banco (1ioeqr = Ni2). Por tanto, theecq; = 0,016074 =2 = 127,58 2"

La relacion de Caballos de Caldera (BHP) por Lbm/h es aproximadamente 1 BHP =
34,5 Lbm/h. De esta relacidon de conversion se tiene que la capacidad de potencia

requeridaesde P = 3,70 BHP

Por otra parte, hay que recordar que la seleccion del disefio de un intercambiador depende
de varios factores como: la razén de trasferencia de calor, la caida de presidn, el costo, el
tamanio, el peso, el tipo de construccion, los materiales y el medio de operacion. Para una

unidad usada hay que tener en cuenta ademas el coeficiente de ensuciamiento o

2
incrustacion en la superficie interna y externa. Estos factores son Ry = 0,0001 mW para

2
vapor libre de aceite y Ry = 0,0004 mW para aire (Cengel & Ghajar, 2011)
El area de contacto interno del vapor para todos los tubos esta dada por:

Reemplazando los datos se obtiene que 4; = 1,7555 m?
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La ecuacién de temperatura media logaritmica en este caso es:
ATy = AT, (Tyi—Tee) = (Tue — Tci)
ATy, = (56)

AT - _
B )
2

THe=Tc,i

Las temperaturas descritas en este delta de temperatura media logaritmica se presentan

en la Figura 24 para el caso del condensador.

Figura 24. Grafica de temperatura de los fluidos frio y caliente

T

Fluido caliente
Thil—— 1Ty,

| 20,

/V/: fee
Te fluido frio !

Ch — 00
Condensado

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)

Al reemplazar los valores, se obtiene que T; = 45,22°C, AT, = 126,89°Cy AT, =

79,15 °C. Con estos datos se puede despejar U (coeficiente de transferencia de calor total)

de la ecuacion (27), con lo cual se obtiene U = 256,8 v

m2.°c’

Como el intercambiador es viejo, entonces se calcula la resistencia térmica con

incrustaciones, ecuacion (28). Reemplazando los datos obtenidos se obtiene una resistencia

R=188EF -3 WC Corrigiendo el coeficiente U por incrustaciones queda Uyqpor =
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302,67 mZVOC. El coeficiente total superficial de calor para vapor de agua hacia aire se

recomienda de 30 a 300 W/m?2. °C (Cengel, 2007), lo que significa que se encuentra entre

los rangos de disefio.

La capacidad caldrica del fluido que no cambia de fase en el condensador (el aire, el cual

corresponde al fluido frio del intercambiador) se calcula con la siguiente expresion:

CC = mCCp'C (57)

Donde el flujo masico m. y el calor especifico C,. son tomados del flujo del aire.

kw
°oC "

Reemplazando los datos se obtiene que C, = 0,42158 Este también corresponde al

Cmin del intercambiador, ya que en el caso de un condensador el Cy tiende a infinito.

Utilizando este valor de capacidad calérica minima, se procede a calcular el calor maximo
tedrico que puede entregar el intercambiador, utilizando la ecuacién (30). Reemplazando

datos se obtiene que Q.0 = 53,494 kW.

A continuacion, se calcula la efectividad del intercambiador utilizando la ecuacion (29). Ya

que el calor real del intercambiador es Q = 35,687 kW y el méaximo es Qmax =

53,494 kW, entonces la efectividad es € = 66,71 %

La efectividad para los condensadores (y otros equipos con cambio de fase) viene dada
también por la ecuacién (31), que estd en términos del NTU (niumero de unidades
térmicas). Despejando el NTU se obtiene NTU = 1,1. El valor de la efectividad aumenta
con rapidez para valores pequeiios de NTU alrededor de 1,5. Econdmicamente un

intercambiador de calor con un NTU < 3 es aceptable ya que su tamafio no es muy grande.

68



ITM INFORME FINAL DE Codigo | FDE 089
b Version 03
Institucion Universitaria TRABAJO DE GRADO Fecha 2015-01-22

En la Tabla 16 se presenta un resumen de los valores obtenidos del modelo matematico

para todo el intercambiador.

Tabla 16. Resultados calculo del intercambiador con 44 tubos

Numero de tubos N 44
Temperatura superficie del tubo Ts 112,870422 °C
Temperatura de saturacion Tsat 155,4889 °cC
Eficiencia de la aleta ng 0,9362497
Coeficiente de conveccion externa h; 47,346233 w
m2.°C
Tasa de transferencia de calor Q 35,687 kw
Longitud de pelicula X 0,96224 m
Espesor de pelicula 6(x) 0,0001874 m
Coeficiente de conveccion interna h, 494,349 w
m2.°C
Flujo mésico total m 0,016074 kg
s
Potencia de caldera requerida P 3,6978 BHP
Efectividad del intercambiador £ 66,71 %
Coeficiente de transferencia de calor total U 302,667 w
m2.°C
Numero de unidades térmicas NTU 1,09997 ACEPTABLE

Fuente: los autores

4.4. CALCULO DEL INTERCAMBIADOR CON 47 TUBOS

En esta parte se modelara el intercambiador nuevo con 47 tubos de cobre. Las medidas del
area del banco de tubos son las mismas de la Tabla 11, ya que se debe respetar las
dimensiones de diseifo debido a que el intercambiador ensambla en un area especifica de
la maquina. El valor de la temperatura a la salida del banco de tubo se mantiene ya que
esta temperatura es la adecuada para la preparacion del aire en la camara de secado de Ia

maquina (como se pudo evidenciar en la seccion 4.2).
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El rendimiento de los intercambiadores de calor suele deteriorarse con el paso del tiempo,
como resultado de la acumulacion de depdsitos sobre las superficie de transferencia de
calor (Cengel, 2007), por ello se tiene en cuenta los coeficientes de ensuciamiento utilizados
anteriormente para la superficie externa e interna de los tubos. Se realizan los cdlculos con
incrustacion para garantizar que el disefio cumpla con la capacidad requerida de servicio a
lo largo del tiempo. Se calculard la razén de calor que se genera, al agregar tres tubos mas

de cobre, ya que el arreglo es para 47 tubos.

En el desarrollo de este modelo se cred un archivo en Excel donde se programaron las
ecuaciones para resolver las iteraciones utilizando el comando “buscar objetivo” el cual
facilito el calculo tedioso, debido a las multiples iteraciones al cambiar las propiedades de

los fluidos en el proceso, muy conveniente a la hora de obtener resultados mas precisos.

El procedimiento y las ecuaciones son exactamente las mismas que se utilizé en el modelo
matemadtico para calcular el intercambiador de 44 tubos. Asi que, se dan directamente los
resultados obtenidos al utilizar el programa mencionado de Excel. La Tabla 17 muestra los

resultados obtenidos en el programa.
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Tabla 17. Resultados cdlculo del intercambiador con 47 tubos
Numero de tubos N 47
Temperatura superficie del tubo T, 113,7689 °C
Temperatura de saturacion Tsat 155,4889 °C
Eficiencia de la aleta ns 0,936246
Coeficiente de conveccidn externa h; 47,34908 w
m2.°C
Tasa de transferencia de calor 0 38,6358 kw
Longitud de pelicula X 1 m
Espesor de pelicula 6(x) 0,000188 m
Coeficiente de conveccién interna h, 501,425 w
m2.°C
Flujo masico total m 0,017422 kg
s
Potencia de caldera requerida P 4,001 BHP
Efectividad del intercambiador £ 72,22 %
Coeficiente de transferencia de calor total U 297,28 w
m2.°C
Numero de unidades térmicas NTU 1,28 ACEPTABLE

Fuente: los autores

4.5. INTERPRETACION DE LOS RESULTADOS OBTENIDOS

Los calculos anteriores son el modelo matematico desarrollado para un intercambiador

fabricado nuevo con las mismas dimensiones y especificaciones del intercambiador original,

los cuales cumplen con las necesidades de operacién de secado de la secadora Challenge

de 300 lbs de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A. La Tabla 18 muestra un cuadro

comparativo del intercambiador con 44 y 47 tubos respectivamente.
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Tabla 18. Cuadro comparativo del intercambiador

Numero de tubos N 44 47
Temperatura superficie del tubo T, 112,870422 | 113,7689 °C
Temperatura de saturacion Tsat 155,4889 | 155,4889
Eficiencia de la aleta ns 0,9362497 | 0,936246
Coeficiente de conveccidn externa h; 47,346233 | 47,34908 w
m2.°C
Tasa de transferencia de calor 0 35,687 38,6358 | kW
Longitud de pelicula AP 0,96224 1 m
Espesor de pelicula 6(x) | 0,0001874 | 0,000188 m
Coeficiente de conveccidn interna h, 494,349 501,425 w
m2.°C
Flujo masico total m 0,016074 | 0,017422 | kg
s
Potencia de caldera requerida P 3,6978 4,001 | BHP
Efectividad del intercambiador £ 66,71 72,22 %
Coeficiente de transferencia de calor total 302,667 297,28 w
m2.°C
Numero de unidades térmicas NTU | 1,0999720 1,28
Tiempo de secado 2880 2660,2 s

Fuente: los autores

Al mantener las condiciones de la temperatura de saturacién y la longitud de pelicula del
condesado se obtiene un aumento en la temperatura superficial del tubo de 0,9 °C y el
aumento de tres tubos genera un aumento en el consumo de caldera de 0,303 BHP lo que
no es un cambio muy significativo. Por otro lado, este aumento en la temperatura

superficial del tubo genera un incremento en la razén de calor de 2948,8 /.

La efectividad del intercambiador pasa del 66,71% al 72,22%, un aumento de 5,51%, lo
gue es beneficioso para la relacién del tiempo de secado con respecto al consumo de

caldera.

En la Tabla 19 se muestran los valores energéticos minimos para el funcionamiento dptimo
en el intercambiador nuevo, requerimientos que puede ser perfectamente suministrado
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por la caldera ya que ésta cuenta con una capacidad de 100 BHP y una presion maxima de
100 psi(g). Para la mejora del intercambiador se puede regular la presidn de entrada a
68 psi(g) y asi mejorar la presidon de linea de vapor que alimenta las demds maquinas
conectadas en la misma linea de alimentacién. Otra recomendaciéon importante para la
empresa es que deben cambiar la trampa de vapor, ya que cuando se visito las instalaciones
se observo que tiene afios de uso. La inspeccion realizada a la trampa de vapor mostré un
desgaste en el asiento de la vdlvula (informacidn suministrada por el técnico de

mantenimiento de la empresa LAVANDERIA ZAFIRO S.A.).

La trampa de vapor es un elemento importante para el buen desempefio del
intercambiador. El rapido desgaste de las partes internas, como el asiento de la valvula,
causa que la fuga de vapor aumente con el tiempo. Por ejemplo, el tiempo de
funcionamiento 6ptimo de una trampa de vapor estd entre los 3 y 8 afios, segun el
fabricante, con una aumento anual de pérdida de vapor por desgaste de 0,04 a 0,06 kg/h
por afio respectivamente (TLV. Companiia especializada en vapor, 2019). El costo de ciclo
de vida de la trampa no es materia de este informe. Sin embargo, a futuro se podria
conseguir informacion y software en internet con el que se podria realizar un calculo

aproximado de las pérdidas por deterioro de dichas trampas de vapor por afios de servicio.

Tabla 19. Datos del intercambiador de calor de flujo cruzado no mezclado vapor-aire

Datos Energéticos

Modelo: vapor
5,54 bar (80,3 psia) ; 4,0 BHP(38,64 kW); T, = 113,77 °C

6,89 bar (100 psia) ; 4,54 BHP(43,58 kW); T, = 115,39 °C
Fuente: los autores
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4.5.1 Tasa de secamiento

La tasa de secamiento es la relacion entre la cantidad de agua evaporada por el tiempo

utilizado para evaporarla y sus unidades son kg/seg.

La tasa de secamiento para el intercambiador de 44 tubos es 65,2 kg/2880s =
0,0226 kg/s. De acuerdo con la Tabla 18, se requiere 35678 W para evaporar 65,2 kg de

agua en un tiempo de 2880 s.

El intercambiador de 47 tubos con la misma presidn de vapor en los tubos y una potencia
de consumo de 4,008 BHP, genera unarazon de calor de 38636 W. Sise aumenta larazén
de calor, entonces el tiempo de secado se reducira a 2660,2 s. Por tanto, su tasa de
secamiento sera de 65,2 kg/2660,2 s = 0,0245 kg/s, la cual aumenta en un 8,4% con
respecto a la tasa de secamiento actual de la secadora en la empresa LAVANDERIA ZAFIRO

S.A.

4.5.2 Variables que aumentan la tasa de secamiento

Las variables que aumentan la tasa de secado en el disefio del intercambiador son las
siguientes: La temperatura de saturacién Ty,:, el coeficiente de conveccidn interno h; y
externo h, , el nimero de tubos, el tipo de arreglo que relaciona la distancia entre tubos y
la longitud de la aleta. Las variables que fueron mads representativas a la hora de mejorar
el intercambiador fueron la longitud de la aleta, la razén de calor y la potencia requerida de

consumo de caldera.

La principal variable que se puede manipular fisicamente en el uso de la secadora es la
temperatura de saturacién T, del vapor, que ocurre dentro de los tubos de cobre. Esta

variable se puede manipular al aumentar la presién del vapor a la entrada del
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intercambiador a través de una valvula. En la Tabla 19 se puede ver que a 80,3 psia se
logran 38,64 kW y que a 100 psia se pueden obtener 43,58 kW. Otra variable que puede
ser manipulada es la velocidad del aire a la entrada del del intercambiador ya que, al
aumentar la velocidad del ventilador de extraccidon, se aumenta el coeficiente de
convecciéon en la parte externa del banco de tubos. Ademds, se puede manipular la

temperatura a la salida de la cdmara de secado a través de un control de temperatura.

4.6. MEJORA DEL INTERCAMBIADOR

El proceso de secado se podria mejorar de diferentes maneras como la recuperacion del
calor del aire residual, aumento de los coeficientes de conveccidn y el aumento de area de

transferencia de calor por aleteo de los tubos.

En el caso de recuperacion del calor del aire residual se tendria que deshumidificar el aire,
ya que sale del sistema con agua que le ha quitado a la ropa durante el proceso, lo que
equivaldria a secar el aire. Para este proceso el aire se debe enfriar, agregando otro

dispositivo al sistema, lo cual no es conveniente por costos.

En el caso del aumento del coeficiente de conveccidn externa e interna en el intercambiador
de calor, no seria muy practico ya que para aumentar el coeficiente externo se tendria que
aumentar la velocidad de flujo del aire suministrado por el ventilador de extraccion como
se menciona anteriormente. Por otra parte, para el aumento del coeficiente de conveccion
interna se tendria que disminuir el diametro interno de la tuberia, lo que aumentaria el
numero de tubos en el intercambiador, aumentando el nimero de uniones de tubos,

soldadura, perforaciones en la placa de las aleta, lo que generaria un mayor costo.

Finalmente, el aumento de la longitud de la aleta es una opcidn muy viable ya que solo

tendria un aumento en la longitud de corte de la aleta y es una modificacién que se le realiza
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al intercambiador, sin tener que agregar mas dispositivos al sistema en el proceso de

secado.

A continuacion, se calcula la longitud adecuada de la aleta teniendo en cuenta las variables
de profundidad del patrén de la aleta x;, la razén de calor transferido Q y la potencia
requerida de caldera P. Se mantienen como constante las demas variables como namero
de tubos N, nimero de aletas Ny, temperatura de saturacion Ty,, dadas en la Tabla 11y

los factores de ensuciamientos definidos en la Seccién 4.3.2

La Tabla 20 muestra las propiedades del intercambiador al variar x;, donde se puede
observar que se mantuvo el nimero de tubos en el banco de tubos y la relacién en la razén
de calor, la potencia requerida de caldera y el tiempo que se necesita para realizar el

proceso de secado.

Tabla 20. Propiedades del intercambiador al variar la x;,

N 47

Xp mm 71 80 82 83 84 90 150

T °C | 113,77 | 112,64 112,44 112,35 112,26 111,80 | 110,37

0 kW | 38,636 | 39,395 39,531 39,595 39,668 39,982 | 40,942

P BHP | 4,008 4,081 4,094 4,101 4,107 4,137 4,229

Tiempo| s 2660,2 | 2608,9 2600,0 2595,8 2591,0 2570,6 | 2510,3

Fuente: los autores

En esta parte se modelard el intercambiador nuevo con 47 tubos de cobre. Las medidas del
area del banco de tubos son las mismas de la Tabla 11, ya que se debe respetar las
dimensiones de disefo debido a que el intercambiador ensambla en un area especifica de
la maquina. El valor de la temperatura a la salida del banco de tubo se mantiene ya que
esta temperatura es la adecuada para la preparacion del aire en la cdmara de secado de la
maquina (como se pudo evidenciar en la seccion 4.2).
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En la Figura 24 se muestra la relacién entre x, vs Q y P vs Q.
Figura 24. Relacion x;, P vs Q
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Fuente: los autores

Al aumentar la x;, se ve un incremento con relacién a Q, que puede ser aproximado con un
polinomio de grado 3, mientras que, por otro lado, existe una relacion lineal entre la P y
Q. Se puede ver que hay un punto de cruce cuando x;, es de 84 mm y 150 mm

aproximadamente.

Entre mas grande es x;, mayor es la cantidad de material de aluminio agregado a las aletas
b
y por lo tanto mayor el costo por aleta. Por tanto, lo recomendable es cuando x;, es igual a

84 mm, ya que es el punto de mejora de las aletas del intercambiador con respecto al Q.

Con el x;, de 84 mm ya definido se procede a calcular las propiedades del intercambiador
para 47 tubos, manteniendo las demas medidas de la Tabla 11, el valor de la temperatura

a la salida del banco de tubo y los coeficientes de ensuciamiento utilizados para la
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superficie externa e interna de los tubos definidos en la Seccién 4.3.2. Se obtienen los

resultados mostrados en la Tabla 21, donde se hace la comparacién con los resultados

obtenidos del intercambiador de 44 tubos mostrados en la Tabla 16.

Tabla 21. Cuadro comparativo con intercambiador 47 mejorado

Numero de tubos N 44 47
Profundidad del patrén de la aleta Xp 0,071 0,084 m
Temperatura superficie del tubo T, | 112,870422 | 112,2645472 °C
Temperatura de saturacion Tsat 155,4889 | 155,4888732 | °C
Eficiencia de la aleta ns 0,9362497 |  0,9362522
Coeficiente de conveccién externa h, 47,346233 47344310 | W
m2.°C
Tasa de transferencia de calor 0 35,687 39,668 | kW
Longitud de pelicula X 0,96224 1 m
Espesor de pelicula 6(x) | 0,0001874 0,00019 | m
Coeficiente de conveccién interna h; 494,349 511,644 | W
m2.°C
Flujo masico total m 0,016074 0,017853 | kg
s
Potencia de caldera requerida P 3,6978 4,1070 | BHP
Efectividad del intercambiador £ 66,71 74 %
Coeficiente de transferencia de calor total U 302,667 321,382 w
m2.°C
Numero de unidades térmicas NTU | 1,0999720 | 1,353627356
Tiempo de secado 2880 2591 s
Diferencia de tiempo 10 %

Fuente: los autores

En la Tabla 22 se dan los valores energéticos para el intercambiador de calor mejorado

Tabla 22. Datos del intercambiador de calor mejorado

Datos Energéticos

Modelo: vapor

5,54 bar (80,3 psia) ; 4,11 BHP(39,668 kW); T, = 112,26 °C

6,89 bar (100 psia) ; 4,66 BHP (44,921 kW); T, = 113,4°C

Fuente: los autores
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El plano del intercambiador mejorado se puede ver en el APENDICE E.

4.6.1 Tasa de secamiento

La tasa de secamiento para el intercambiador de 44 tubos es 0,0226 kg/s El

intercambiador de 47 tubos mejorado genera una razén de calor de 39668 W cuando la

Tsq: s de 155,48 °C (80,3 psia), dando un tiempo de secado de 2591 s. Por tanto, su

tasa de secamiento serd de 65,2 kg/2591 s = 0,0252 kg/s, lacualaumentaenun 11,5%

con respecto a la tasa de secamiento actual de la secadora en la empresa LAVANDERIA

ZAFIRO S.A. Al aumentar Ty, a 164,12 °C (100 psia), su tiempo de secado es de 2288 s

con una tasa de secamiento de 65,2 kg /2288 s = 0,0286 kg /s, aumentando en 26,5 %.
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4.7. COSTO DEL INTERCAMBIADOR

Las empresas JR ELECTROMECANICOS y SOLU IND Soluciones Industriales han suministrado

la factura de cotizacion del intercambiador donde informan que fabrican el intercambiador

segun plano.

En la empresa JR ELECTROMECANICOS el costo de fabricacién del intercambiador con tubos

de cobre y aletas en aluminio es de $7’048.240 pesos moneda de Colombia, detallando el

valor del material y la mano de obra (ver APENDICE C-2).

En la Figura 25 se muestra parte de la cotizacion enviada por la empresa JR

ELECTROMECANICOS.

Figura 25. Segmento de cotizacién enviado por JR ELECTROMECANICOS

1. FABRICACION DE INTERCAMBIADOR DE CALOR SEGUN PLANO: en material aluminio cobre

CANT DESCRIPCION PRECIO VALOR TOTAL + IVA
48 M | Tuberia de cobre tipo k DE 1/2 18880 906240
290 Laminas de en aluminio+ servicio de corte 5000 1725500
1 Canal de 2.5 mm 80000 95200
1 Tubo cuadrado de aluminio 70 *70 *2 mm calibre 14 * 6 m 110000 130900
1 Tubo de 50.8 * 70 * 2 mm calibre 14 * 6m 90000 107100
5k soldadura 70000 83300
50h Mano de obra de soladura especializada 40000 2000000

MATERIALES Y MANO DE OBRA 5048240

MAS $ 2000000 DE SERVICIOS DE TALLER Y DESGASTE HERRAMIENTAS

TOTAL, DEL SERVICIO $ 7048240

Fuente: los autores

Por otra parte, la empresa SOLU IND envia una factura con valor de $ 7°200.000 pesos

moneda de Colombia sin IVA, donde especifica los materiales mas no las cantidades.

Ademads, entrega el intercambiador fabricado con tubos de acero inoxidable y aletas en
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aluminio ver APENDICE C-1. En la Figura 26 se muestra una seccion de la factura enviada

por SOLU IND.

Figura 26. Segmento de cotizacion enviado por SOLU IND

CANTIDAD DESCRIPCION PRECIO VR. TOTAL

Fabricacion de intercambiador segun plano

Suministro y fabricacion de intercambiador elaborado en acero inoxidable
- Tuberia de '2” de diametro en 1,5mm de espesor

- Tuberia de 70x70x2,5mm de espesor

1 - Tuberia de 2”7 de diametro x 2mm de espesor $ 7.200.000 | $ 7.200.000
- Laminas dobladas en “u” con un espesor de 2,5mm
- Lamina en acero inoxidable cal 24

Fuente: los autores

El costo de instalacion y de mantenimiento no se suma al valor de la inversion ya que el
montaje lo realiza el mecdnico de turno de la empresa y el mantenimiento es de limpieza
externa que es realizado por el operador de la maquina. Se toma entonces como referencia
una inversiéon de $ 7°048.240, para calcular la tasa de retorno de la inversién (TIR) con
relacion a el ahorro en funcién del costo de secado por lote, donde cada lote seca 163 jeans

(ver Tabla 3).

En estos calculos se asume que:
e Elvalor de gas natural en octubre de 2019 es 1651,91 $/m3 con un poder calorifico
de 33,4943 MJ/m3 (EPM, 2019),
e La eficiencia de la caldera es de 0,6 (Unidad de planeacidn minero energética.
UPME, 2014)
e Se realizan 240 lotes/mes (informacién suministrada por la empresa LAVANDERIA

ZAFIRO S.A.).

Se tiene que:
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o El consumo de energia en un lote es 35687W /2880s = 28,5496kW /h =

102,778MJ

o El costo del gas consumido en ese lote es $1651,91/33,4943 M] = 49,319 $/M]

o El costo de secado por lote es (0,6 * 102,778) /49,319 = $8448,25

o El costo de secado mensual es 240 * $8448,25 = $ 2'027.580

o Eltiempo de secado por lote se reduce de 2880 s a 2288 s, luego se tiene un ahorro

mensual de $ 2°027.580 = [1 — (2288/2880)] = $416.780

A partir del ahorro mensual, es posible construir la Tabla 23, en la que se presenta la tasa

interna de retorno de la compra del intercambiador. El calculo de la TIR se realizé en la

tabla de Excel con el comando TIR.

Tabla 23. Calculo de la TIR

VALOR DE LA MAQUINA $ 7.048.240
AHORRO MENSUAL S 416.780
AHORRO ANUAL $ 5.001.360
-$ 7.048.240

ANO 1 $ 5.001.360

ANO 2 $ 5.001.360

27%

Fuente: los autores

Lo que da una recuperacion de la inversion en dos afios con una tasa interna del 27% anual

del capital invertido, lo que es mucho mayor a la tasa de ganancia general que tiene los

bancos para depdsitos a término, cuyo valor maximo ronda el 6% efectivo anual (Super

intendencia financiera de Colombia, 2019).
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5. CONCLUSIONES, RECOMENDACIONES Y
TRABAJO FUTURO

La secadora estd mostrando rangos de presidn y calor por debajo del promedio normal, lo
que produce un funcionamiento exagerado de consumo de energia del intercambiador de

calor y por ende un mal funcionamiento de la maquina.

Con este mal funcionamiento y deterioro del intercambiador de calor no se le puede hacer
mejoras al intercambiador existente, pues los tubos tienen un recubrimiento en cobre y
este va perdiendo sus propiedades, por lo que no pueden ser reemplazados. Ademds, el

intercambiador de calor es compacto y sus elementos, se encuentran unidos por soldadura.

Se recomienda fabricar un nuevo intercambiador de 47 tubos como opciéon de mejora por
el dafio irreparable que se han dado debido a las incrustaciones en los tubos los cuales se
rompieron y causo dafio en el intercambiador. Esta recomendacion para la ingenieria se da
a través del estudio realizado a la maquina, pues esta tiene un tiempo de funcionamiento
mayor a 40 anos, segun comenta el personal de la planta. Cuando se aumenta de 44 a 47
tubos y se aumenta la profundidad de la aleta la efectividad del intercambiador pasa del
66,71% al 74%, lo que representa un aumento de 7,29%, lo que es beneficioso para la
relacion del tiempo de secado con respecto al consumo de caldera, asumiendo la misma

temperatura de saturacion.

El costo de fabricacion del intercambiador con tubos de cobre y aletas en aluminio es un
poco superior a los 7 millones de pesos, lo cual es un valor asequible para la compaiia y
puede representar una oportunidad de ahorro energético ya que este intercambiador no

tendria fugas de vapor.
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APENDICE A. PLANO DEL INTERCAMBIADOR DE CALOR
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APENDICE C: FACTURA DE COTIZACION
C-1: Cotizacién de SOLU IND Soluciones industriales
SOLUCIONES INDUSTRIALES S.A.S
SOoOLuLLu l N D NIT 900.610.724-6
SOLUCIONES INDUSTRIALES S A S CALLE 30 #40 47
e g - TEL: (054) 3221397
soluindgerencia@gmail.com
FECHA COTIZACION
LA SOLUCION TECNICA PARA SU INDUSTRIA NUMERO
28/03/2019 1021
CLIENTE: |INDURAL ‘
CLIENTE: |RAUL ORTEGA MARTINEZ
TELEFONO:|4446900 EXT.135 ‘
EMAIL: procesomantenimientom@indural.com
VENDEDOR [ [ INCOTERMS
CAMILO ARIAS | [ LOCAL
CANTIDAD DESCRIPCION PRECIO VR. TOTAL
Fabricacién de intercambiador segun plano
Suministro y fabricacion de intercambiador elaborado en acero inoxidable
- Tuberia de %" de diametro en 1,5mm de espesor
- Tuberia de 70x70x2,5mm de espesor
1 - Tuberia de 2" de didmetro x 2mm de espesor $ 7.200.000 | $ 7.200.000
- Laminas dobladas en “u” con un espesor de 2,5mm
- Lamina en acero inoxidable cal 24
50% ANTICIPO Y 50% AL FINALIZAR.
Cuenta de ahorro Bancolombia No. 51196480432 A nombre de SOLUCIONES
INDUSTRIALES S.A.S. O Cuenta Corriente BBVA 868000845 A nombre de SOLUCIONES
INDUSTRIALES S.A.S.
OBSERVACIONES: Los valores anteriores no incluyen gastos de transporte fuera del area metropolitana de medellin .Capacitacion en
Medellin -Colombia-Validez de oferta : 15 dias calendario. SUBTOTAL $ 7.200.000
TIEMPO DE ENTREGA: A CONVENIR IVA 19% $ 1.368.000
GARANTIA POR DEFECTOS DE FABRICACION TOTAL $ 8.568.000
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C-2: Cotizacién de JR ELECTROMECANICOS
ELECTROMECANICOS
RUT: 78322952-2
MEDELLIN ANTIOQUIA 03/ 03/ 2019
SENOR:
Jans Yonatan Alvarez
Cordial saludo
A continuacién, con todo gusto le relaciono el valor del servicio solicitado por usted
1. FABRICACION DE INTERCAMBIADOR DE CALOR SEGUN PLANO: en material aluminio cobre
CANT DESCRIPCION PRECIO VALOR TOTAL + IVA
48 M | Tuberia de cobre tipo k DE 1/2 18880 906240
290 Ldminas de en aluminio+ servicio de corte 5000 1725500
1 Canal de 2.5 mm 20000 95200
1 Tubo cuadrado de aluminio 70 *70 *2 mm calibre 14 * 6 m 110000 130900
1 Tubo de 50.8 * 70 * 2 mm calibre 14 * 6m 90000 107100
5k soldadura 70000 83300
50h Mano de obra de soladura especializada 40000 2000000
MATERIALES Y MANO DE OBRA 5048240
MAS $ 2000000 DE SERVICIOS DE TALLER Y DESGASTE HERRAMIENTAS
TOTAL, DEL SERVICIO $ 7048240
(SIETE MILLONES CUARENTA Y OCHO MIL DOCIENTOS CUARENTA PESOS MONEDA LEGAL VIGENTE)
CONDICIONES COMERCIALES:
NOTA: 1 El servicio es hasta las pruebas de buen funcionamiento
NOTA: 2 Todos estas precios ya tienen retencion incluida
NOTA: 3 La forma de pago san el 50% de anticipo y el restante 50 al concluir satisfactoriamente el trabajo
NOTA: 4 Todo el material necesario es suministrado por el contratista
Diagonal 55N. 31 -52 TEL: (57) (4) 2061450 CEL: 3113814617
E-mail: jrelectromecanicos@gmail.com Bello Antioquia  Colombia
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C-2: (continuacion)

CORDIALMENTE:
RAUL ORTEGA MARTINEZ
C.C 78322952

TECNOLOGO ELECTROMECANICO
Matricula # cpntel 3457- 78322952
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APENDICE D: TRANSFERENCIA DE CALOR DESDE SUPERFICIES CON ALETAS

La razon de trasferencia de calor desde una superficie que estd a temperatura T, hacia un
medio circundante que esta a T,, se expresa por la ley de enfriamiento de Newton (Cengel

& Ghajar, 2011):

Qconv = hA;(Ts — Te) (D1)

Donde A, es la superficie de transferencia de calor y h es el coeficiente de transferencia de
calor por conveccion. Existen dos maneras de incrementar la razén de transferencia de
calor: Aumentar el coeficiente de transferencia de calor por conveccién, h, o aumentar el
area de la superficie A;. La alternativa es aumentar el area superficial al agregar unas
superficies extendidas llamadas aletas, hechas de material intensamente conductor como
el aluminio. Las aletas mejoran la transferencia de calor desde una superficie al exponer un

area mas grande a la conveccion y la radiacion.

llustracion 1. Ejemplos de disipadores de calor con aletas

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)
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En el andlisis de las aletas, se consideran operaciones estacionarias sin generacién de calor
en las aletas y se supone que la conductividad térmica de k del material permanece
constante. También, por conveniencia en el andlisis, se supone que la transferencia de calor

por conveccion, h, es constante y uniforme sobre toda la superficie de la aleta.

Para considerar el efecto de la disminucién de la temperatura sobre la transferencia de

calor, se define la eficiencia de la aleta como:
Ny = = Qaleta (D2)

Qaleta,max

Se han desarrollados relaciones para la eficiencia de aletas de diversos perfiles. En este
trabajo se calculé la eficiencia tomando como modelo un tubo de aletas circulares de perfil

cuadrado, tal como se muestra en la ilustracion 2.

llustracidn 2. Aletas circulares de perfil cuadrado

Fuente: (Cengel & Ghajar, 2011)

De la Tabla 3.3 del libro de transferencia de calor de Cengel y Ghajar, (2011) se tiene que:

(D3)
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t D,+t
Tye =Ty + E = > (D4)
Agleta = Zn(rzzc - rlz) (D5)
2.11/m
¢, = Zn/m (D6)
Tyt — 12
Ny = Ki(m.r). ;(m.1yc) — L (m. ). Ky (M. 1)
4 2 Io(m.1y). Ky(m.1y) + Ko(m.1y). I (m.1y,) (D7)

Las funciones matematicas I y K son funciones de modificada de Bessel y su valor se dan
en la Tabla 3-4 del libro de referencia (Cengel & Ghajar, 2011) o se pueden calcular en la

hoja de calculo de Excel.

Una consideracion importante en el disefio de las superficies de las aletas es la seleccion de
la longitud L de la aleta que sea mas apropiada. Por lo comun, entre mas larga sea la aleta,
mayor es el area de transferencia de calor y como consecuencia, mas alta es la razén de
transferencia de ellas. Esta mayor transferencia de calor da como resultado una caida de la
temperatura, muy importante en el proceso de enfriamiento. En este trabajo se debe
mantener una temperatura de superficie que cumpla con la temperatura de salida del
banco de tubos ya que se busca es la preparacién del aire para que éste tenga una mayor

capacidad de retencion de vapor de agua.

La efectividad de la aleta se define como:

Ealota = Qaleta (D8)
Qsin aleta
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Una efectividad de €4t = 1 indica que la adicion de aletas a la superficie no afecta a la

trasferencia de calor en lo absoluto
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APENDICE E: PLANO INTERCAMBIADOR MEJORADO

1u7n

VISTAL
ESCALA 0,18 : 1

LISTA DE PIEZAS
| ELEMENTO CTDAD N DE PIEZA DESCRIPCION
\ . | SECCION B-B 1 47 [Tubos de cobre Diametro intemo 12,7 mm
| i ) ESCALA 0,18 : 1 2 290 Aleta de aluminio
‘ 910 | ® 3 2 |atea
T 1 2 4 1 Guarda superior
T o — 5 1 Guarda Inferior
B g 6 1 Camara superior
i 4 8 1 Camara inferior
ul NO MEDIR SOBRE EL PLANO
UNIDADES EN MILIMETROS
| | DRAWN
r 1. | &namxegs [ 27/07/2019 LTM.
%«%%‘T it
3 5 ED
J;E v Intercambiador de flujo cruzado no mezclado
42 B16.5x 47 . 33*| |* o1 " (Vapor-Aire)
8 [APPROVED
ALETA DETALLE C == SWGND =
ESCALA 0,18:1 ESCALAL:1 A2 Tuberia de cobre(47)
SCALE 0,18 - 1] [seer 1 or 1
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