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3. Selección del tipo y metodoloǵıa de diseño y simulación del enfriador

intermedio 47

3.1. Clasificación de los intercambiadores de calor . . . . . . . . . . . . . . . 48
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Introducción general

La producción de bajas temperaturas ha sido una necesidad primordial en la so-

ciedad, tanto por el aspecto de conservación de los alimentos, como para el confort

ambiental en edificaciones, sin olvidar todas las aplicaciones industriales en procesos

térmicos

A través de los siglos se han desarrollado diversas formas para la producción de bajas

temperaturas [1]. La tecnoloǵıa más aceptada en la actualidad por su versatilidad es la

de compresión mecánica la cual, permite la producción de fŕıo de manera doméstica,

comercial e industrial.

Sin embargo, la tremenda expansión comercial de este sistema se enfrenta a enormes

retos a vencer en estos últimos y próximos años, a saber:

el enorme gasto energético por combustibles fósiles que representa la producción

de enerǵıa eléctrica que consumen.

el gran impacto ambiental por su producción indirecta de gases de efecto inver-

nadero y

la necesidad de utilizar refrigerantes con nulo o muy bajo impacto ambiental,

tanto por el efecto invernadero como por la destrucción de la capa de ozono

estratosférico.

1
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Ahora, desde el punto de vista energético y particularmente en lo que respecta a la

refigeración para el confort de las edificaciones, se presenta un aspecto ambiental, par-

ticularmente interesante. Resulta que en una edificación construida para clima cálido,

sus ganancias se deben principalmente a los niveles de insolación relacionados con la ra-

diación solar directa e indirecta que inside sobre las superficies del recinto. Dicha carga

térmica, es prácticamente imposible de evitar y por lo mismo constituye una cantidad

de enerǵıa constante. Por otro lado, la termodinámica aplicada nos enseña que existen

ciclos de refrigeración térmicos donde la principal fuente de enerǵıa, es la térmica y no la

eléctrica, por ejemplo, en este caso se encuentran los sistemas por absorción, adsorción

y eyectocompresión principalmente.

Aśı la posibilidad de desarrollar ciclos térmicos de refrigeración utilizando como

fuente térmica, la enerǵıa solar, es un objetivo que no puede esperar más.

Esta tesis surge como una de las etapas del desarrollo de un banco de pruebas

experimental para la evaluación de diversos ciclos de refrigeración por el método de

eyectocompresión de vapor. El proyecto tuvo sus inicios alrededor de 1990 en la Coor-

dinación de Refrigeración y Bombas de Calor, del Centro de Investigación en Enerǵıa

de la U.N.A.M. ubicado en el Estado de Morelos y cuenta con el financiamiento de

CONACYT1 , al incluirse como parte del proyecto general U44764-Y “Desarrollo de

nuevas alternativas para la producción de fŕıo con sistemas térmicos”. La meta de este

proyecto surge de la necesidad de diversificar las fuentes de enerǵıa empleadas para la

generación de bajas temperaturas con el fin de reducir la enerǵıa de alta calidad (“tra-

bajo”) empleada para el funcionamiento de los sistemas de refrigeración convencionales

por compresión mecánica mediante sistemas h́ıbridos como el que resulta de la unión

de un sistema de refrigeración por eyectocompresión y otro de compresión mecánica.

Como objetivo fundamental de esta tesis se ha propuesto desarrollar el diseño de uno

1 Consejo Nacional de Ciencia y Tecnoloǵıa
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de los intercambiadores del banco de pruebas de Sistemas de Refrigeración por Eye-

ctoCompresión (SIREC) denominado Enfriador Intermedio. Este dispositivo permite

hacer la conexión entre un SIREC y un sistema de compresión mecánica convencial.

Consideramos a este equipo de gran importancia puesto que abre una ventana para la

optimización y correcto funcionamiento de estos sistemas.

Para fundamentar la importancia, de este intercambiador, son desarrollados 5 caṕıtu-

los, de los cuales, se hace un breve resumen a continuación.

En el Caṕıtulo 1 se muestra una revisión bibliográfica enfocada al desarrollo Sistemas

de Refrigeración por Eyectocompresión (SIRHEC) y a sistemas mejorados como el

denominado Sistema de Refrigeración Hı́brido por EyectoCompresión (SIRHEC). Este

caṕıtulo permite conocer el “estado del arte” a los últimos diez años. Son presentadas

las condiciones de operación y fluidos de trabajo para diversos equipos desarrollados.

Igualmente se realiza un estudio teórico ideal, de la influencia que tiene la temperatura,

en los sistemas de refrigeración térmicos y se enfoca al estudio de un sistema h́ıbrido de

refrigeración por eyectocompresión, de tal forma que es posible comparar la eficiencia

teórica con la real.

El Caṕıtulo 2 está dedicado a la importancia en la selección de los fluidos refriger-

antes para este sistema. Inicialmente es presentada la manera de clasificar y nombrar

a los refrigerantes bajo la Norma ANSI/ASHRAE 34. Posteriormente, se abordan los

criterios generales para la selección de un refrigerante, entre los cuales se encuentra el

criterio ambiental, que actualmente ha cobrado gran importancia y se vuelve uno de los

principales retos a vencer para la industria de la refrigeración. Se ahonda en los criterios

espećıficos utilizados para refrigerantes en un SIREC de acuerdo con lo mostrado por

diferentes autores. Igualmente, son presentadas algunas formas comúnes para el cálculo

de propiedades termof́ısicas de los refrigerantes.

El Caṕıtulo 3 permite conocer los diversos tipos de intercambiadores de calor y su

3
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clasificación, para presentar el que se ha decidido utilizar como enfriador intermedio del

banco de pruebas de SIREC. Se muestran dos de las técnicas anaĺıticas más comunes

para el cáculo de evaluación de intercambiadores de calor como lo son la de temperatu-

ra media logaŕıtmica o LMTD2 y ε − NTU
3 y se exhiben las desventajas en su uso,

para casos complejos como lo es la transferencia de calor en flujo bifásico. De acuerdo

con lo anterior, se propone el desarrollo de un algoritmo numérico basado en el método

de volumen finito que permite eliminar los inconvenientes de los casos anteriores. Esta

metodoloǵıa no sólo permite el diseño, sino también la evaluación del enfriador inter-

medio. Se desarrolla la discretización de las ecuaciones gobernantes necesaria para la

generación del algoritmo.

Finalmente, el caṕıtulo 4 presenta el desarrollo y resultados obtenidos al aplicar el

código desarrollado. Para ello, es explicado el modelo f́ısico de tal forma que permi-

ta entender la problemática abordada. Posteriormente y de acuerdo a la formulación

matemática presentada en el caṕıtulo anterior, se muestra la arquitectura utilizada para

el algoritmo numérico. Para éste método numérico realizado, se muestra la validación

realizada mediante datos experimentales tomados de la literatura. Por último, se real-

iza un estudio de sensibilidad para las condiciones de operación elegidas, obteniendo un

diseño final del enfriador intermedio.

2 Por sus siglas en inglés Log Mean Temperature Diference
3 Por sus siglas en inglés efectivity-Number of Heat Transfer Units

4
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Objetivos generales

Los objetivos generales de este trabajo se enumeran a continuación:

1. Comparar el desempeño de máquinas térmicas de 3 y 4 temperaturas como lo son,

los sistemas térmicos de refrigeración por eyectocompresión simples y los sistemas

h́ıbridos respectivamente.

2. Conocer el estado actual de los diferentes desarrollos realizados a nivel mundial

de sistemas simples e h́ıbridos de refrigeración por eyectocompresión.

3. Estudiar las caracteŕısticas y criterios de selección de fluidos de trabajo para su

uso en un Sistema de Refrigeración Hı́brido por Eyecto Compresión (SIRHEC).

4. Elegir una metodoloǵıa adecuada para la simulación, evalución y diseño térmico-

mecánico del enfriador intermedio para su uso en ciclos h́ıbridos por eyectocom-

presión.

5
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Caṕıtulo 1

Estado del arte de los sistemas de

refrigeración por eyectocompresión

de vapor

Introducción

La conservación de alimentos y el acondicionamiento de aire para el confort térmico

en algunas edificaciones son algunas aplicaciones de la generación de bajas tempera-

turas. Actualmente los equipos utilizados para este fin, emplean una gran cantidad

de enerǵıa eléctrica proveniente de la combustión de combustibles fósiles, siendo éste

uno de sus principales problemas. El calentamiento global, hace cada vez mas evidente

la necesidad de desarrollar tecnoloǵıas alternativas que permitan llevar a cabo este

trabajo disminuyendo el uso excesivo de enerǵıa eléctrica, ya sea utilizando equipos de

alta eficiencia o bien empleando otros tipos de enerǵıa como por ejemplo la térmica. De

esta última, el aprovechamiento de fuentes térmicas de baja y media temperatura como

la enerǵıa residual de algunos procesos industriales o bien la enerǵıa proveniente del sol

7

Neevia docConverter 5.1



ha sido estudiada anteriormente, tanto por su contexto ecológico y de uso racional, como

por su repercusión económica [2, 3]. La necesidad de producción de bajas temperaturas

en lugares con gran cantidad de radiación solar se relaciona convenientemente para el uso

de estas tecnoloǵıas. Los ciclos de absorción, adsorción y eyectocompresión, permiten

el aprovechamiento de este tipo de enerǵıa. Al igual que en el ciclo de compresión

mecánica la generación de bajas temperaturas por estos ciclos, se basa en el método de

la evaporación de un refrigerante, siendo la forma en que comprimen el refrigerante a

la salida del evaporador su primordial diferencia. El funcionamiento de estos equipos

se ha demostrado con la construcción de distintos prototipos. Sin embargo, sus bajas

eficiencias comparadas con los ciclos convencionales ha frenado su desarrollo comercial.

No obstante, la comparación del desempeño, pone en una clara desventaja a los sistemas

térmicos de refrigeración al no tomar en cuenta las bajas eficiencias de las plantas que

producen la enerǵıa eléctrica que los compresores mecánicos emplean [4]. Para el caso de

los ciclos de absorción de doble efecto, se han logrado obtener eficiencias competitivas

respecto a ciclos convencionales, pero con la desventaja de requerir una alta inversión

inicial tanto por la cantidad de elementos y los dispositivos de control que se requieren,

como por los costos de mantenimiento. Por otro lado, los ciclos de adsorción presentan

una menor complejidad y un menor número de elementos requeridos. No obstante, los

modestos coeficientes de desempeño global (COP 1 ) obtenidos, han sido su principal

desventaja [4]. Otra forma de utilizar la enerǵıa térmica para refrigeración, es median-

te los ciclos de eyectocompresión y presentan su principal ventaja en el bajo costo de

mantenimiento y en la sencillez del ciclo, pero igualmente con desempeños bajos. En

las siguientes secciones se profudiza en el desarrollo de sistemas de refrigeración por

eyectocompresión tanto simples como con algunas mejoras que favorecen el desempeño.

1 Por sus siglas en inglés Coefficient of Overall Performance

8
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1.1. Sistemas de refrigeración por eyectocompresión Simple

(SIREC)

Los sistemas de refrigeración por eyectocompresión se desarrollaron a inicios del siglo

pasado alcanzando su cúspide entre los años de 1970 a 1980 principalmente para apli-

caciones de acondicionamiento de aire [1]. Estos sistemas pertenecen a las denominadas

máquinas de tres temperaturas junto con los sistemas de refrigeración por absorción

y adsorción. Un SIstema de REfrigeración por EyectoCompresión de vapor (SIREC),

consta básicamente de 6 elementos de los cuales 3, son su esencia. En la figura 1.1 se

muestra de manera esquemática un SIREC simple y dentro de una ĺınea punteada los

elementos principales.

Figura 1.1: Diagrama esquemático y P-h de un SIREC

Con base en la figura 1.1, a continuación se describe la operación de un SIREC: el

ciclo da inicio a la salida del generador de vapor donde existe el intercambio de calor

con el fluido caliente proveniente de una fuente térmica (enerǵıa solar), llevando al re-

frigerante a un estado de sobrecalentamiento con alta presión (PG). El vapor ingresa

al eyector (1), que es un dispositivo sin partes móviles compuesto de un conjunto de

9
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toberas convergentes y divergentes, el cual, tiene dos propósitos principales: el arrastre

del fluido secundario (proveniente del evaporador) y su compresión hasta la presión del

condensador (PC) [1] mayores detalles se presentan en la siguiente sección. Posterior-

mente a la salida del eyector, el fluido aún en estado de vapor sobrecalentado (3), entra

a un condensador, para llevarlo a un estado de saturación en fase ĺıquida (4), mediante

el rechazo de calor hacia el medio ambiente en la cantidad QC . A su salida el refrigerante

se divide en dos partes, la primera es bombeada nuevamente a la presión del generador

en un estado de subenfriamiento (5) mediante la adición de trabajo mecánico (WC).

Posteriormente es conducido de nuevo al generador de vapor en donde cierta cantidad

de calor (QG) es añadida. Mientras tanto, la segunda parte del fluido, pasa a través

de una válvula de expansión en donde su presión es disminuida drásticamente hasta

la presión PE llevándolo a un estado de mezcla (6) [1]. Aśı, el fluido a baja presión y

temperatura, ingresa al evaporador retirando una cantidad de calor en la proporción

QE, generando el denominado efecto frigoŕıfico.

1.1.1. Operación del eyector

En un SIREC, el eyectocompresor juega dos papeles fundamentales: el “arrastre” de

un fluido secundario y la compresión del mismo. Debido a que el comportamiento del

eyector depende tanto de factores térmico-mecánicos como de su geometŕıa, su diseño

requiere de gran precisión y de una operación en condiciones lo más estable posibles [1].

La siguente explicación hace referencia a la figura 1.2. En su concepción más simple,

un eyector consta de un conjunto de toberas (primaria y secundaria) que tienen una

sección convergente y otra divergente. Al principio del eyector, un fluido conocido como

primario (P) o “motor”, entra, se acelera a través de una garganta (i) y se expande

saliendo a velocidades supersónicas, creando una baja presión a la salida de la tobera

divergente (ii) [1].

10
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Figura 1.2: Perfil de presión y velocidad en el eyector (corte axial)

Para que este proceso se lleve a cabo, el fluido primario transforma su entalṕıa de

estancamiento (entalṕıa de un fluido cuando es llevado al reposo adiabáticamente), en

enerǵıa cinética [5]. De acuerdo a la diferencia de presiones, el otro fluido conocido

como secundario (S), es aspirado hacia la cámara de mezcla con un incremento en su

enerǵıa cinética [1]. Se ha observado que la onda expansiva del fluido primario, fluye

formando un ducto convergente sin mezclarse con el fluido secundario [1]. En alguna

parte de la sección convergente de la tobera secundaria (iii), el fluido aspirado adquiere

una velocidad supersónica, provocando un estrangulamiento [1]. El proceso de mezcla

entre ambos fluidos, se piensa que ocurre con el estrangulamiento del fluido secundario.

Al final de la cámara de mezcla, ambos fluidos se encuentran totalmente combinados

y la presión puede asumirse como constante hasta que alcanza la sección recta (iv).

Debido a la alta presión sostenida aguas atrás de la cámara de mezcla, una onda de

11
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choque es provocada en alguna parte de esta sección (v). Esto trae como consecuencia

un primer efecto de compresión y súbitamente se produce una cáıda en la velocidad del

flujo, pasando de un régimen sónico al subsónico . Aśı, una mayor compresión es lograda

a lo largo del difusor subsónico hasta su salida (vii) [1]. La relación de compresión (r)

y la tasa de arrastre (u̇), son algunos parámetros técnicos que permiten la evaluación

de su eficiencia, la primera hace referencia a la razón existente entre la presión de

evaporación y la de condensación, mientras que la segunda, tiene que ver con la relación

de flujos másicos entre el fluido primario y secundario. El eyector, que es el corazón de

los sistemas de eyectocompresión, fue inventado por Sir Charles Parsons alrededor del

año de 1901 [1]. Por primera vez en el año de 1910 Maurice Leblanc utilizó un eyector

para un sistema de refrigeración, experimentando una ola de popularidad durante los

años 30 del siglo XX, para equipos de acondicionamiento de aire [1]. Sin embargo su

popularidad cayó con el desarrollo de los sistemas compresión mecánica, dejando casi

en el olvido este método de refrigeración [1].

Desde el punto de vista termodinámico, SIREC puede ser visto como una máquina

de 3 fuentes de temperatura (3T ) mediante el acoplamiento entre un motor térmico con

un refrigerador, donde la fuente intermedia es la misma para ambas máquinas (figura

1.3).

Para el caso de esta máquina de refrigeración 3T, su rendimiento térmico de Carnot

se puede obtener por el producto de los rendimientos de ambas máquinas, tal que:

η3TCarnot
= COP3TCarnot

= η2TCarnot
·COP2TCarnot

=

�
TG − TC

TG

� �
TC

TC − TE

�

(1.1)

donde η3TC
y es la eficiencia de Carnot de la máquina 3T, η2TC

·COP2TC
es el producto

de la eficiencia de la máquina térmica y el refrigerador, mientras que TC , Tm y TF son

las temperaturas de la fuente caliente, media y fŕıa.

12
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Figura 1.3: Máquina de refrigeración 3T (TG > TC > TE)

De acuerdo con la ecuación 1.1, la figura 1.4 muestra la viariación de la eficiencia

de acuerdo con los cambios en los distintos niveles de temperatura.

Figura 1.4: Variación de la eficiencia de una máquina 3T [1]

13

Neevia docConverter 5.1



Se observan las eficiencias teóricas de una máquina de refrigeración con temper-

aturas de medio ambiente entre los 20 y 40◦C y temperaturas de evaporación para

aplicaciones tanto de acondicionamiento de aire (0◦C) como de congelamiento (-20◦C),

a diferentes temperaturas de fuente caliente. Las mejores eficiencias se obtienen a may-

ores temperaturas de evaporación y generación (TC) y menores temperaturas de medio.

Se exaltan las fuertes penalizaciones existentes en el desempeño de un refrigerador

3T cuando las temperaturas de condensación y evaporación se modifican, en especial

cuando encuentran mas alejadas una de otra.

A nivel mudial han sido realizados, tanto estudios teóricos como prácticos que fun-

damentan el funcionamiento de esta tecnoloǵıa y en este trabajo son presentados los

últimos desarrollos en esta área.

1.1.2. Desarrollos a nivel mundial de los SIREC

En 1996 Dorantes [6] et al., desarrolla un modelo matemático para un SIREC mane-

jado mediante enerǵıa solar, comparando el desempeño del sistema utilizando R142b

con el del sistema ISAAC de Energy Concepts, el cual, trabaja en un ciclo simple de ab-

sorción amoniaco-agua. Encuentra desempeños competentes para similares condiciones

de operación.

En 1998 Nehad Al-Khalidy [7], presenta un estudio donde se compara de manera

teórica el desempeño de un SIREC utilizando R113 como fluido de trabajo, discute el uso

de distintos fluidos refrigerantes, incluso los hidrocarburos, presenta algunos criterios

de selección del fluido de trabajo, concluyendo que el peso molecular es un parámetro

de importancia en el desempeño de un SIREC.

Un año más tarde Da-Wen Sun [8], realiza un estudio teórico en donde compara

el desempeño de un SIREC utilizando fluidos como el R718, R123, R134a, R11, R12,

R113, R21, R142b, R152a, R318 y el R500; obtiene como mejores fluidos al R152a y al
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R500, observando diferentes eficiencias, pero iguales patrones de comportamiento para

los distintos fluidos.

En 2000 Rogdakis y Alexis, estudian de manera teórica un ciclo simple utilizando

amoniaco como refrigerante, pero sin cambios notables en el desempeño. Posteriormente

Riffat y Omer [9], modelan mediante técnicas de Dinámica de Fluidos Computacional

(CFD2 ) el comportamiento del eyector para el diseño de la distancia óptima de pene-

tración de la boquilla primaria. El fluido de trabajo empleado es el metanol y posterior

al estudio teórico, presenta resultados experimentales. El mismo año Nguyen [10] et al.,

muestra un caso práctico de aplicación para estos sistemas, probando el equipo en labo-

ratorio e instalandolo el las oficinas de Loughborough. El ciclo es diseñado para emplear

agua como fluido de trabajo y además de proveer refrigeración, permite suministrar calor

en temporada invernal. También, es presentada una evaluación económica del equipo,

respecto a un sistema convencional de igual capacidad, encontrando rentabilidades del

SIREC a plazos entre 15 y 30 años debidos a los bajos costos en mantenimiento del

mismo. Otro estudio realizado en 2001 [11] compara de manera teórica el desempeño

utilizando fluidos como el R123, R134a, R152a y R717 proponiendo al R134a como

mejor fluido.

Para el año 2004 Selvaraju y Mani [12, 13] presentan dos art́ıculos muy similares

en contenido, aunque con algunas variantes en los resultados presentados. Compara

al R134a, R152a, R290, R600a y al R717, reiterando al R134a como mejor fluido; el

estudio culmina en conclusiones obvias de comportamientos ya conocidos en los SIREC.

También en 2004 Alexis [14] compara de manera teórica el desempeño de un ciclo simple

utilizando metanol, con el COPC de Carnot para los mismos niveles de temperatura.

Al año siguiente el mismo autor presenta otro estudio teórico empleando agua como

fluido de trabajo [15]; analiza el SIREC de un punto de vista exergético encontrando

2 Por sus siglas en inglés Computational Fluid Dynamics
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que los elementos de mayor pérdida de exerǵıa, son el eyector y el condensador.

Nuevamente Selvaraju y Mani desarrollan en 2006 un estudio práctico de un ciclo

simple [16], utilizando al R134a como fluido de trabajo y encontrando el punto óptimo

de operación mediante un estudio paramétrico. En ese mismo periodo, Huang [17] et

al. diseñan, construyen y evalúan un SIREC utilizando R141b y remplazando el uso de

una bomba convencional por una manejada por enerǵıa térmica reduciendo los costos

de mantenimiento, al no contener partes móviles. Concluye diciendo que la eficiencia

de este sistema puede ser superior de un 20 a un 30% respecto a un ciclo de absorción

de una etapa. A la par Vidal [18] et al. evalúan de manera teórica las repercuciones

del área de captación y el tanque de almacenamiento en la fracción solar para un

SIREC manejado por enerǵıa solar. Su sitema emplea al R141b como fluido de trabajo

obteniendo un área de captación de 80m2 con fracción solar de 42% y una capacidad

de 10.5kW .

En 2007 Jianlin [19] et al. en un estudio teórico, presentan un SIREC empleando

R142b apoyando el subenfriamiento del refrigerante antes de la válvula de expansión,

mediante un otro eyector ĺıquido-gas. En el estudio demuestra que el COP puede ser

mejorado hasta en un 10% respecto a ciclos simples. Sin embargo, al ser un estudio

teórico, no se mencionan las posibles complicaciones debidas al control operativo del

sistema. Igualmente en 2007 Pridasawas y Lundqvist [20] realizan un modelo teórico

de un SIREC solar basado en el programa TRNSYS, encontrando áreas de captación

cercanas a los 80m2 para una fracción solar de 75%. La capacidad de enfriamiento

de 2.5 a 3kW , para temperaturas de evaporación de 15◦C empleando isobutano como

refrigerante. Cabe resaltar de este último autor su trabajo de tesis doctoral[21], donde

se fundamenta el estudio anterior aśı como se profundiza en los criterios de selección

de los refrigerantes para sistemas de por eyectocompresión de lo cual se hablará en el

capitulo siguiente.
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No obstante de las condiciones de operación o de la geometŕıa del eyector, en su for-

ma simple, un SIREC no puede alcanzar relaciones de compresión entre el condensador

y evaporador mayores a 4.0, reduciendo su rango de aplicación para temperaturas de

acondicionamiento de aire [1]. Mientras tanto su COP para un rango de temperaturas

comprendido entre 70◦C y 90◦C en el generador, 20 a 50◦C en el condensador y tem-

peraturas de evaporación para aplicaciones de acondicionamiento de aire vaŕıa de 0.11

hasta un máximo de 0.6 encontrado de manera teórica [15]. Al respecto, Sokolov propone

en 1989 el desarrollo de un ciclo h́ıbrido entre un SIREC y un sistema de compresión

mecánico [22] que ayude a superar los principales problemas en ambas teconoloǵıas.

Por una parte, el sistema de eyectocompresión amplia su rango de aplicaciones y au-

menta su eficiencia global y por la parte del sistema de compresión mecánico, permite

la reducción de la necesidad de enerǵıa eléctrica. Para 1990 Sokolov muestra el diseño

y evaluación de un sistema h́ıbrido, obteniendo importantes mejoras en el desempeño

del sistema[23]. A continuación se da una breve introducción a los sistemas h́ıbridos

apoyados en ciclos por eyectocompresión de vapor, asi como su desarrollo actual.

1.2. Sistemas de refrigeración mejorados

Algunos de los resultados presentados en 1990 por D. Hershgal y M. Sokolov [23]

han mostrado que la eficiencia de un SIREC puede mejorar significativamente al ser

adaptado para trabajar auxiliado por un compresor mecánico, obteniendo competitivos

valores de COP mediante una pequeña utilización de enerǵıa eléctrica.

La figura 1.5 muestra la inclusión del compresor mecánico a un ciclo SIREC. De

acuerdo con el diagrama P-h el trabajo de compresión, ahora es repartido entre el eyector

y el compresor mecánico. De esta manera el ciclo puede alcanzar mayores relaciones

de compresión como las necesarias para la producción de bajas temperaturas o bien,
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Figura 1.5: Diagrama esquemático y P-h de un Sistema de Refrigeración por Eyecto-
compresión Asistido (SIRECA)

obtener COPs más elevados.

En la práctica, resulta inconveniente que la salida del compresor se encuentre direc-

tamente situada a la entrada del eyector. Esto es debido a que pequeñas gotas de aceite

provenientes del compresor o también, la intermitencia del flujo producto del movimien-

to alternativo del mismo, pueden afectar directamente al desempeño del eyector [22].

Para resolver los inconvenientes prácticos mencionados ha sido propuesta la inclusión

de un elemento conocido como enfriador intermedio [23].

El enfriador intermedio es un intercambiador de calor que permite el acoplamiento

de ambos sistemas generando un ciclo h́ıbrido conocido como Sistema de Refrigeración

Hı́brido por EyectoCompresión (SIRHEC). El enfriador intermedio es un intercambi-

ador de calor y en ciertos casos de masa [23]; este elemento puede ser visto como el

evaporador del subsistema de eyectocompresión y como el condensador del subsistema

de refrigeración (compresión mecánica). Este elemento permite realizar el intercambio

tanto de masa como de enerǵıa cuando solo se utiliza un refrigerante, o bien, solo el

intercambio de calor cuando se requiera utilizar fluidos distintos en cada subsistema.
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Esto último, abre una nueva posibilidad hacia la optimización de los sistemas de eye-

ctocompresión mediante el uso de dos fluidos refrigerantes. Además de esta ventaja,

el enfriador intermedio permite asegurar tanto el suministro de vapor al eyector, como

el suministro de ĺıquido hacia el evaporador, al funcionar como un tanque de alma-

cenamiento para ambos estados del refrigerante. En lo anterior, radica la importancia

para el desarrollo de un estudio detallado de este intercambiador. El diseño y evaluación

de este dispositivo son objeto de estudio de esta tesis y más adelante se profundizará en

esos aspectos.

De la inclusión de este elemento al SIREC surge el diseño mostrado en la figura 1.6.

Los elementos adicionales en este sistema, son la válvula de expansión y el enfriador

intermedio.

Figura 1.6: Componentes de un SIRHEC
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Figura 1.7: Diagrama esquemático de una máquina 4T

Abordando a este sistema a la luz de la termodinámica, el ciclo puede verse como

una máquina de 4 fuentes de temperatura (4T ) lograda por el acoplamiento entre una

máquina de refrigeración 3T y un refrigerador térmico.

Estrictamente no existen 4 fuentes de temperatura, sino tres, denominadas como

TG,TC y TE, más una pseudofuente denominanada TI , que de acuerdo a la figura 1.7

corresponderá al acoplamiento de un condensador con un evaporador (enfriador inter-

medio), tal que el flujo de calor de rechazo del condensador C2 es transferido como carga

térmica al evaporador E1. En este caso, el objetivo de ésta máquina 4T, es el de enfriar

un medio, extrayendo QE2, utilizando principalmente calor de generación, trabajo de

bomba y trabajo del compresor, denominados como QG, Wbomba y Wcompresor respecti-

vamente. Despreciando Wbomba+Wcompresor respecto a QG, el rendimiento global de

20

Neevia docConverter 5.1



Figura 1.8: Variación de la eficiencia respecto a los diferentes niveles de temperatura
de una máquina 4T

ésta máquina 4T, operando en ciclo de Carnot seŕıa:

COP4TC
�

QE2

QG

= ηI · COPI · COPII · (FactorCarnot)

�

�

1−
TC

TG

� �
TI

TC − TI

� �
TE

TI − TE

�

(FactorCarnot) (1.2)

Examinemos ahora los rendimientos teóricos que es posible obtener a partir de

realizar una variación de las temperaturas mediante la figura 1.8. Existen dos maneras

de abordar el trabajo de compresión que realiza la máquina 2 (Wcomp2) una es tomarla

de una fuente proveniente de la enerǵıa solar ya sea de baja concentración (90◦C) con

captadores solares planos o bien fuentes de alta concentración, mediante captadores

de canal parabólico (500◦C). La segunda y más utilizada es mediante enerǵıa eléctrica

producida por la quema de combustibles fósiles (600◦C).

Para esta figura se ha tomado en cuenta la producción de enerǵıa mecánica mediante
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la combustión de energéticos fósiles tomando una eficiencia de generación (FactorCarnot)

de 0.4. En ella se observa que la eficiencia mejora notablemente cuando las temperaturas

TI y TE se incrementan y en menor grado cuando la temperatura TC disminuye para

una misma temperatura de generación TG.

El incremento en la eficiencia debido a TI podŕıa llevar a la conclusión errónea

de que no es viable la utilización de un sistema h́ıbrido. Sin embargo para el caso

estudiado, el refrigerador acoplado requeriŕıa de una gran cantidad de enerǵıa de alta

calidad (“trabajo”) proveniente de procesos costosos y poco eficientes. Es aqúı donde

surge una de las principales justificaciones de esta tesis ya que al utilizar sistemas

h́ıbridos se diversifica la enerǵıa empleada, y aunque es “baja” su eficiencia, es posible

utilizar fuentes “gratuitas” como lo podŕıa ser el sol, o bien calor de rechazo de algunas

máquinas térmicas para llevar a cabo este trabajo. Es posible observar notables mejoras

en la eficiencia respecto a las máquinas 3T presentadas en la sección 1.1.

Referente a éste y otros ciclos h́ıbridos formados a partir de un SIREC se han

desarrollado diversos estudios, tanto teóricos como prácticos los cuales, se discuten a

continuación.

1.2.1. Desarrollos a nivel mundial de los SIRHEC

En 1996 Da-Wen et al. [24] desarrollan un estudio teórico de un ciclo SIRHEC-

Absorción. El fluido de trabajo es una mezcla de bromuro de litio-amonico y la dis-

tribución se muestra en la figura 1.9. Los resultados muestran mejoras que van de un 20

a un 40% respecto a un ciclo de absorción de una etapa para las mismas condiciones.

El sistema está diseñado para temperaturas de acondicionamiento de aire obteniendo

COPs entre 1 y 1.5.

A pesar de las evidentes mejoras en la eficiencia, las temperaturas de generación

manejadas resultan altas para ser manejadas por fuentes de bajo grado térmico al nece-
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sitar entre 120 y 204◦C. Además, tampoco se discute acerca de los posibles problemas

operativos del equipo. Para el siguiente año, el mismo autor realiza otro desarrollo

teórico de un SIRHEC apoyado en compresión mecánica [25]. El ciclo h́ıbrido ocupa

un enfriador intermedio que permite trabajar en ciclos independientes con dos refrig-

erantes. Por la parte del subsistema de eyectocompresión, este ocupa agua como fluido

de trabajo y por la parte de compresión mecánica R134a. Igualmente diseñado para

acondicionamiento de aire este sistema ya permite el uso de fuentes de bajo grado al

requerir temperaturas de 80◦C. Al ser la enerǵıa solar, una enerǵıa “gratuita” presenta

COPs entre 4 y 6.8 al considerar únicamente el uso de enerǵıa eléctrica. Menciona que

el consumo de enerǵıa eléctrica es reducido a la mitad respecto de un sistema conven-

cional y que la amortización de los captadores solares puede manejarse mediante los

ahorros debidos a la disminución en los requerimientos eléctricos. Igualmente en 1998

Da-Wen hace un estudio comparativo de los efectos de diversos fluidos en el desempeño

del SIRHEC [26]. Los fluidos evaluados son el R718, los CFCs R11, R12, R113, los

HCFCs R21, R123, R142b, los HFCs R134a,R152a aśı como el compuesto orgánico

RC318 y el azeotropo R500. Para su estudio, ocupa el modelo de Keenan et al. [26]

y las propiedades termof́ısicas son obtenidas mediante ecuaciones de estado. Prueba

algunos recuperadores de calor, concluyendo que el preenfriamiento del fluido hacia el

eyector reduce la tasa de arrastre al incrementar el volumen espećıfico, repercutiendo

directamente en el desempeño del sistema. La mezcla propuesta es la de R718 (agua)

por la parte del eyector y R21 de lado del compresor mecánico alcanzando COPs hasta

de 7.8. Este COP aparentemente alto es logrado al no considerar la enerǵıa térmica uti-

lizada en el ciclo, argumentando que esta enerǵıa puede tomarse de una fuente gratuita

como el sol.

En 2001 Huang et al. [27] diseña y evalúa de manera teórica y práctica un SIRHEC

de compresión mecánica para acondicionamiento de aire, empleando al R141b de lado
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del eyector y R22 en el compresor. Presenta una configuración interesante al emplear

el calor contenido en los vapores a la salida del compresor mecánico para el manejo del

ciclo de eyectocompresión (Fig.1.10). En la parte de diseño y simulación del ciclo utiliza

un modelo del eyector desarrollado por ellos anteriormente y para la predicción del

comportamiento del compresor mecánico utilizan un coeficiente de eficiencia isentrópica

calculado emṕıricamente para el caso particular. En el art́ıculo se muestran más detalles

de los distintos componentes utilizados en su desarrollo [27]. Se demuestra que el COP

respecto a un SIREC, se incrementa hasta en un 18%.

Para 2004 Arbel junto con Sokolov [28] muestran resultados de un estudio teórico

de un SIREC utilizando al R142b como refrigerante. El art́ıculo compara el desempeño

respecto a los trabajos anteriores realizados por Sokolov donde el fluido utilizado era

el R113 el cual ahora se encuentra en desuso [23]. Concluye diciendo que el mejor re-

frigerante es el que va de acuerdo con la protección al medio ambiente (“The greener,

the better”), no solo en el aspecto ecológico, sino técnico. Ese mismo año Hernández et

al. [29] presenta un estudio teórico comparando el desempeño del R134a con el R142b.

Las temperaturas propuestas en el art́ıculo, sugieren aplicaciones de congelamiento y

un manejo del ciclo mediante enerǵıa solar. No trabaja en combinaciones de fluidos es

decir, el mismo fluido es utilizado en ambos subsistemas. Utiliza el modelo de Lu [29]

para predecir el comportamiento del eyector y los demás elementos son estimados me-

diante eficiencias teóricas. Del estudio mencionado y de otros realizados anteriormente

[1] se desprende el diseño de un banco de pruebas de SIRHEC instalado en el Labo-

ratorio de Refrigeración y Bombas de Calor del Centro de Investigación en Enerǵıa de

Temixco, Morelos. Es importante mencionar que como parte de este trabajo, también se

contribuyó ampliamente en el diseño espacial y construcción de este banco de pruebas

y que al momento se encuentra en puerta de iniciar las primeras experimentaciones. La

figura 1.11 muestra el diseño final desarrollado para la primera etapa de construcción.
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Figura 1.9: Propuesta de ciclo h́ıbrido Eyectocompresión-Absorción [24]

Figura 1.10: Diagrama esquemático de un SIRHEC modificado [27]
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Para una segunda etapa, el diseño del enfriador intermedio realizado en este estudio,

contribuirá en el desarrollo de este banco de pruebas.

Finalmente en el año de 2005 Jaya et al. [30] compara de manera teórica los fluidos

R124, R134a y R32 para temperaturas de evaporación entre -5 y 15◦C en un SIRHEC.

Sin embargo, como ha pasado igualmente con los sistemas convencionales, gran parte del

desarrollo realizado en los inicios de esta tecnoloǵıa, tendrá que ser renovada, principal-

mente debido al uso de fluidos de trabajo basados en los clorofluorocarbonos. Posterior

a la introducción del protocolo de Kyoto se ha promovido el uso de fluidos de traba-

jo menos agresivos al ambiente como los hidrofluorocarbonos y los hidrocarburos. No

obstante, el trabajo en este rubro sigue inconcluso y requiere de mayores desarrollos.

A manera de resumen en el Apendice A se presenta una tabla de resumen de los

trabajos expuestos anteriormente, sus condiciones de operación y eficiencias de los sis-

temas. Es importante aclarar que otros estudios tanto teóricos como prácticos referentes

a los SIREC han sido desarrollados en estos últimos años. Los mismos se enfocan en

mejoras de algún componente en espećıfico, en particular mejoras en la geometŕıa del

eyector. Sin embargo, este trabajo se ha enfocado a la busqueda de mejoras mediante el

uso de diferentes fluidos de trabajo, aśı como mediante sistemas h́ıbridos, cuyo panora-

ma es el principal objetivo de esta tesis.

En el siguiente caṕıtulo se presenta una metodoloǵıa para la selección de los fluidos

refrigerantes, enfocado a sistemas de refrigeración por eyectocompresión de tal manera

que se facilite la elección del refrigerante aprovechando sus propiedades termof́ısicas.
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Figura 1.11: Diseño espacial del banco de pruebas

27

Neevia docConverter 5.1



Caṕıtulo 2

Selección y cálculo de las

propiedades termof́ısicas de fluidos

refrigerantes

Introducción

Un refrigerante es un fluido de trabajo que tiene como función absorber el calor de

un área espećıfica rechazándolo hacia un ambiente externo, comúnmente mediante la

evaporación y condensación respectivamente [31].

El diseño de un equipo de refrigeración, depende en gran parte de las propiedades

del fluido seleccionado. La elección de un fluido de trabajo debe cubrir diferentes aspec-

tos no asociados directamente con su capacidad de intercambio de calor. La estabilidad

qúımica, flamabilidad, toxicidad, costo, disponibilidad y eficiencia, son algunas carac-

teŕısticas a considerar a la hora de seleccionar un refrigerante. Adicionalmente a las

caracteŕısticas mencionadas, el aspecto ambiental, toma un papel relevante.

En este caṕıtulo, se presenta una clasificaćıon de los refrigerantes normalizada por
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ASHRAE, con el fin de identificar los diferentes fluidos de trabajo y al mismo tiempo

dar una idea de su composición qúımica. Posteriormente, se muestran los criterios gen-

erales de selección, para después detallar en los aspectos convenientes en sistemas de

refrigeración por eyectocompresión. Finalmente, se abordan las distintas maneras para

el cálculo de las propiedades termof́ısicas de los refrigerantes.

2.1. Clasificación de los fluidos refrigerantes

La norma americana ANSI / ASHRAE 34, publicada en 2001, ”Designación y clasi-

ficación de seguridad de los refrigerantes ”, establece una clasificación internacional que

incluye a todos los fluidos refrigerantes de acuerdo a su composición qúımica [32]. Esta

clasificación distingue 4 grupos:

1. Hidrocarburos y sus derivados

2. Mezclas zeotrópicas y azeotrópicas

3. Compuestos orgánicos

4. Compuestos inorgánicos

De aqúı se desprende una codificación que identifica a cada uno de estos flui-

dos, comprendida de un prefijo formado por letras y un sufijo compuesto por d́ıgi-

tos. Comúnmente es empleada la letra R como prefijo (ej. R22, R134a, R600a, etc),

aunque puede emplearse la letra C , precedido por B, C o F o una combinación de éstas

en el mismo orden, para identificar la presencia de bromo, cloro ó fluor (ej. HCFC22,

HFC134a) [32]. Los compuestos que además contienen hidrógeno, les antecede una letra

H como puede observarse en los ejemplos. Estos últimos prefijos, deben emplearse solo

en publicaciones que no sean de caracter técnico [32]. Algunas veces se emplea el nom-
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bre del fabricante o la marca aunque estos nombres no deben se usados en documentos

oficiales.

Posteriormente, el sufijo permite distiguir entre los distintos grupos mencionados.

En el grupo de hidrocarburos y derivados, el sufijo lo compone el número de átomos

de los elementos que forman al fluido. El primer d́ıgito de la derecha indica el número

de átomos de fluor (F) mientras que el segundo de la derecha, es el número de átomos

de hidrógeno +1. El tercer d́ıgito desde la derecha indica el número de átomos de

carbono -1, siendo el cuarto el número de enlaces de carbón-carbón insaturado (cuando

es negativo no aparece). Para fluidos que contienen Bromo (Br), se añade la letra

B después del número de identificación, seguido del número de átomos presente. El

número de átomos de cloro (Cl) es obtenido de restar el número de átomos de flúor,

bromo e hidrógeno del total de número de átomos que pueden enlazarse al carbón: 4

para derivados del metano (CH4), 6 para derivados del etano (C2H6), etc. Como ejemplo

se muestra la codificación para el R22 (Clorodifluorometano CHClF2):

R022:

0 Número de átomos de carbono -1

2 Número de átomos de hidrógeno +1

2 Número de átomos de flúor

Número de átomos de cloro: 1 (4 menos 1 átomo de hidrógeno, menos

2 de flúor)

Para los compuestos ćıclicos, se utiliza la letra C antes del número de identificación

de refrigerante (ej. RC318). En el caso de los isómeros de la serie etano, pueden tener

mismo número. La simetŕıa está indicada en las mismas cifras ocupadas. El desfase es

identificado añadiendo las minúsculas a, b ó c (ej. R134 y R134a) [32].
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En el caso de las mezclas, se definen por el número y la proporción de masa de

refrigerantes correspondientes, los cuales, se ubican en orden ascendente de acuerdo a

su punto punto de ebullición normal [32]. A las mezclas zeotrópicas se les otorga un

número de identificación correspondiente a la serie 400 y a las azeotrópicas el 500. El

número indica los componentes que constituyen a la mezcla y la letra mayúscula después

de las cifras indica la proporción. Los números son asignados de forma cronológica de

acuerdo con la aceptación hecha por el ASHRAE. La tabla 2.1 ejemplifica el caso para

una misma mezcla a diferentes proporciones.

Tabla 2.1: Ejemplo de codificación de mezclas

Mezcla Componentes Proporción
R407A R32/R125/R134a 20/40/40
R407B R32/R125/R134a 10/70/20
R407C R32/R125/R134a 23/25/52
R407D R32/R125/R134a 15/15/70
R407E R32/R125/R134a 25/15/60

Finalmente, a los compuestos orgánicos se les atribuye la serie 600 y los números

son consecutivos, mientras que en los inorgánicos se les identifica con la serie 700 y los

números siguientes corresponden a la masa molecular del fluido.

Por cuestiones de seguridad también se otorga una codificación alfanumérica de dos

cifras. Una letra que indica la toxicidad y un número correspondiente a la flamabilidad.

La toxicidad distinge dos grupos A y B. El primero para los que no existen pruebas

de toxicidad en concentraciones inferiores o iguales a 400 ppm y la segunda para los

que presentan toxicidad a concentraciones por debajo de 400 ppm. El número indica

flamabilidad baja, media y alta del 1 al 3 respectivamente para ciertas condiciones

establecidas por ASHRAE [32]. Es posible observar la clasificación de algunos fluidos

refrigerantes en el apéndice B.
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Una vez definida la forma de clasificación de los refrigerantes, a continuación se

abordan los criterios generales para la selección de un fluido refrigerante.

2.2. Criterios generales de selección

El grupo de hidrocarburos ha sido empleado con ciertas reservas por cuestiones de

seguridad, debidas en gran parte a la flamabilidad de estas sustancias [33]. A pesar de

ello, nuevamente cobran importancia debido a sus interesantes propiedades termof́ısicas.

Sin embargo, este trabajo se enfocará a los derivados de hidrocarburos y mezclas, los

cuales, en la actualidad, son utilizados ampliamente.

Los derivados de hidrocarburos, pueden a su vez subdividirse en CFCs (Cloroflu-

orocarbonos), HCFCs (Hidroclorofluorocarbonos) y HFCs (Hidrofluorocarbonos). Del

uso y regulación de estos fluidos surge el primero de los criterios de selección referente

al impacto ambiental, el cual, se aborda en la siguiente sección.

2.2.1. Criterios ambientales

La gran estabilidad qúımica de los compuestos completamente halogenados, tales

como los CFCs, provoca la persistencia de los mismos en la tropósfera por muchos

años, para después difundirse hacia la estratósfera [31]. Mientras que permanece en

la capa inferior promueven el calentamiento global mediante la absorción de radiación

infrarroja y depués, en la capa superior las moléculas de CFCs se rompen liberando

cloro, que contribuye en la disminución de la capa de ozono. La sustitución de un

átomo de hidrógeno por uno o más de halógenos en los CFCs reduce en gran parte el

tiempo de vida en la atmófera de estos fluidos, dismunuyendo su impacto ambiental.

Estos compuestos se les denomina como HCFCs [31] y actualmente sustituyen a los

CFCs. A pesar de que disminuyen significativamente el daño a la capa de ozono, no
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son completamente inocuos, por lo que se clasifican como sustancias de transición y

eventualmente tendrán que ser reemplazados [34]. Una clase similar de compuestos son

los halones los cuales contienen bromo, fluor y carbono. Al igual que los CFCs sus

moléculas se rompen pero con la diferencia que estos desprenden bromo, el cual, es

aún más agresivo con la capa de ozono [31]. El descubrimiento de los efectos negativos

de estas sustancias en la capa superior de ozono data de 1970 y fue publicado en la

revista Nature en 1974 por Molina y Rowland, quienes compartieron el premio nobel de

qúımica en 1995 [35] por este trabajo. A ráız de estos estudios se han creado tratados

internacionales como el Protocoto de Montreal, que regula la producción y uso de éstas

sustancias dando cabida al primer criterio ambiental de selección. La tabla 2.2

resume las medidas de control establecidas por el Protocolo de Motreal y sus revisiones.

Tabla 2.2: Resumen de medidas en el Protocolo de Montreal y revisiones [36]

Tratado
Substacia: Montreal (1987) Londres (1990) Copenhagen (1992)
CFCs
(R11, R12,
R113,
R114,
R115,
R500, etc)

Congelados en 1989
a niveles de 1986.
Reducción en 20%
para 1993. Reduc-
ción a 30% en 1998

Disminución al
50% para 1995.
35% más para
1997. Eliminación
al 100% para 2000

Reducción del 75%
para 1994. Elimi-
nación para 1996

HCFCs
(R22,
R123,
R124,
R141b,
R142b,
etc)

No incluidos No incluidos pero
en revisión para
1992

Congelados para
1996 y reducidos
en incrementos
de 30% hasta su
eliminación de 2005
a 2030

La forma de comparar cuantitativamente el potencial de disminución en la capa de
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ozono es mediante el ODP1 , el cual, es un indicador normalizado por la comunidad

cient́ıfica basado en un valor de 1 para el R11 [37] tomándolo como referencia al ser un

fluido muy agresivo al ambiente.

Una alternativa para estos fluidos, surge mediante los conocidos como HFCs que

como su nombre indica, son compuestos de fluor, hidrógeno y carbono y en los cuales, se

ha eliminado el átomo de cloro. Ellos constituyen la tercera generación de los derivados

de hidrocarburos y se utilizan actualmente para instalaciones nuevas en forma pura o

de mezcla [33]. A pesar de no contribuir a la disminución de la capa de ozono, estos

fluidos refrigerantes promueven el calentamiento global; segundo criterio ambiental.

El potencial es definido como GWP2 , que es un indicador similar relacionado con el

calentamiento del planeta, debido a la producción de gases por efecto invernadero. Los

valores son relativos al dióxido de carbono (CO2) en un periodo de integración a 100

años [37]. Tanto el ODP como el GWP, son calculados a partir de un tiempo de vida

atmosférico, sus propiedades qúımicas y datos atmosféricos [37].

En la estimación del GWP, no solo deben considerarse los efectos de impacto directo,

sino que también deben incluirse los procesos de generación y el uso de enerǵıa primaria

en el sistema (entre otros), que igualmente influyen de una manera al calentamiento

global de la tierra [38].

De acuerdo con la literatura [39], depués de varios años de investigación realizada

por la comunidad cient́ıfica (TSAC3 ), se ha desarrollado una metodoloǵıa para la

estimación del impacto ambiental por el uso de refrigerantes. El ı́ndice LCODI 4 y el

LCGWId
5 permiten cuantificar los impactos en la disminución de la capa de ozono

1 por sus siglas en inglés Ozone Depletion Potencial (potencial destructivo de la capa de ozono)
2 Por sus siglas en inglés Global Warming Potencial (potencial de calentamieto global)
3 Por sus siglas en inglés Technical Scientific Assessment Committee (Comité de evaluación técnico

cient́ıfico)
4 Por sus siglas en inglés Life Cycle Ozone Depledion Index (Tiempo de vida del ı́ndice de destrucción

de la capa de ozono)
5 Por sus siglas en inglés Life Cycle Global Warming Potencial Directo (Tiempo de vida del GWP)
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y el calentamiento global, respectivamente. Los ı́ndices, están normalizados por unidad

de tonelada de refrigeración y por años de vida del equipo de refrigeración y se calculan

de acuerdo a las siguientes ecuaciónes:

LCODI =
ODPr ×Rc × (Lr × tvida + Mr)

tvida

(2.1)

LCGWId =
GWP ×Rc × (Lr × Tvida + Mr)

tvida

(2.2)

donde:

ODPr = Potencial de calentamiento global (0<

GWPr <12,000 lbCO2/lbr)

ODPr = Potencial de destucción de la capa de ozono

(0<ODPr<0.2 lb R11/lbr)

Lr = Tasa de fugas de refrigerante (% de carga

anual) 0.5%< Lr <3%/al año

Mr = Pérdidas al final de la vida (% de carga)

2% < Mr < 10%

Rc = Carga de refrigerante (lb por tonelada de

refrigeración) 0,9 < Rc < 3,3

tvida = Vida del equipo en años 10 < tvida < 35

Los sub́ındices d y r hacen referencia a emisiones directas y al refrigerante respec-

tivamente. Dos factores importantes en las ecuaciones presentadas, son la Lr y la Rc,

éstas variables tienen gran peso en las fórmulas y su cuidado es de competencia de

la industria manufacturera de los equipos y sus instaladores. Los ı́ndices para varios

refrigerantes son presentados en la figura 2.1 mientras que la figura 2.2 muestra las

36

Neevia docConverter 5.1



tendencias de uso:

Figura 2.1: Evaluación ambiental de refrigerantes [39]

Los refrigerantes por debajo de la región de aceptación, tales como el R22, R123,

R134a, R407C, se sugieren de acuerdo a la siguiente ecuación [39]:

LCGWId + LCODI × 100, 000 ≤ 100 (2.3)

Algunos de ellos como el R22 y el R123 pueden permitirse para aplicaciones espećıfi-

cas de acondicionamiento de aire donde su uso promueve el aumento de la eficiencia

energética mientras se asegure que la emisión de refrigerante a la atmósfera es nulo o

casi nulo.

En el apéndice C es posible observar una tabla para diferentes refrigerantes con

potenciales de calentamiento global e ı́ndices de calentamiento global.

Es importante resaltar que mucha de la investigación realizada y presentada en

el caṕıtulo anterior se ha desarrollado con fluidos que se encuentran en periodo de

eliminación. Por lo anterior, parte de estos trabajos tendrán que renovarse, quedando

como ganancia, la experiencia tomada de los estudios desarrollados. De aqúı que resulte
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Figura 2.2: Tendencia histórica de los refrigerantes [40]

indispensable el desarrollo de nuevos fluidos refrigerantes que no solo sean amigables

con el ambiente, sino que permitan la optimización de los equipos de producción de

fŕıo. Una vez presentados los criterios ambientales, se abordan en la siguiente sección

los criterios técnicos.

2.2.2. Criterios técnicos y de seguridad

Los criterios técnicos, son aquellos parámetros de selección relacionados con las

propiedades del fluido que intervienen directamente en el desempeño y buen funcionamien-

to del sistema [41]. Dos de los parámetros técnicos más importantes que deben definirse

para la selección de un refrigerante son las temperaturas de los medios con los cuales

el refrigerante intercambia calor (espacio refrigerado y ambiente) [41]. Para llevar a

cabo una transferencia de calor razonable entre dos cuerpos, es necesaria una diferen-

cia mı́nima de temperatura de 5 a 10◦C entre ellos. Entonces, si desea mantenerse la

temperatura de un lugar a -10◦C, la temperatura del refrigerante deberá estar por lo

menos a -15◦C. Tomando esto en consideración, la temperatura y por ende la presión de

trabajo en las zonas de intercambio de calor pueden ser determinadas. Sabiendo que la

presión en el evaporador es la más baja en un sistema de refrigeración, es posible aplicar
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un primer criterio de selección. El refrigerante que sea elegido, a la presión correspon-

diente en el evaporador deberá estar a un valor mayor a la presión atmosférica, con el

fin de evitar cualquier filtración de aire al interior del sistema. Aśı como la presión en

la parte de baja presión debe ser cuidada, la mayor de las presiones en un sistema de

refrigeración (la de condensación en sistemas de compresión mecánica), debe buscarse

con valores suficientemente menores a la presión cŕıtica del refrigerante. El volumen

espećıfico (ν) y el calor latente de un refrigerante también son criterios técnicos. El vol-

umen espećıfico lleva una relación inversamente proporcional a la densidad (ρ), es decir,

a un mayor volumen espećıfico, le corresponde una menor densidad y esto a su vez, se

refleja en mayor cantidad de fluido que debe manejarse para una misma capacidad de

refrigeración, implicando un mayor trabajo de compresión [1]. Mientras tanto, el calor

latente de un refrigerante se manifiesta directamente en la capacidad de absorción de

calor del fluido de trabajo al momento de evaporarse, o bien, en la cantidad de calor que

tendrá que ser rechazada en el condensador. Respecto al calor espećıfico, se busca que

sea el menor posible en la fase ĺıquida para incrementar el grado de subenfriamiento[7].

Igualmente, el calor espećıfico debe ser grande en la zona de vapor, para reducir la re-

gión de sobrecalentamiento. Ambas caracteŕısticas presentes en un refrigerante, ayudan

a incrementar la eficiencia de los intercambiadores de calor[7]. Otro criterio importante,

son las relaciones de compresión, las cuales repercuten en la cantidad de trabajo que

desarrollará el compresor. No menos importante es el criterio de compatibilidad, que

hace referencia a la funcionalidad del fluido con los materiales utilizados en el sistema

de refrigeración, con el fin de evitar corrosión y la disminución del tiempo de vida útil

en los componentes.

Finalmente, los criterios de seguridad refieren a los riesgos a la salud humana por el

uso de fluidos refrigerantes. Principalmente, por casos de contacto cutáneo o inhalación,

los riesgos por ingestión simplemente se eliminan al tomar en cuenta las medidas san-
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itarias pertinentes. Los riesgos de cada sustancia, aśı como las medidas preventivas

y las posibles soluciones a problemas derivados del uso de fluidos peligrosos, pueden

encontrarse en las hojas de seguridad expedidas por los laboratorios fabricantes [33].

Dependiendo la peligrosidad de los fluidos, será necesario el uso de protección ocular,

respiratoria y/o cutánea. Otra forma de reconocer la seguridad en el uso de un refrig-

erante es por medio de la codificación desarrollada en la norma de ANSI / ASHRAE

34, donde se muestran caracteŕısticas de flamabilidad y toxicidad [42].

Los criterios mencionados anteriormente deben ser aplicados para la selección de un

fluido de trabajo para cualquier sistema de refrigeración. Sin embargo en la siguiente

sección se abordarán los criterios deseables en un refrigerante que sea utilizado para un

sistema de refrigeración por eyectocompresión.

2.3. Criterios espećıficos para el SIREC

Un criterio de importancia para sistemas de refrigeración por eyectocompresión

hace referencia al comportamiento de un refrigerante durante el proceso de expansión-

compresión llevado a cabo en el eyector (ver sección 1.1.1). Dependiendo de cada fluido

de trabajo, el comportamiento de sus isoentropas es distinto. Lo que se busca en la

selección de un refrigerante para equipos de eyectocompresión es que estas (si es posible),

no corten la curva de saturación al momento de la expansión-compresión producida en

el eyector. La figura 2.3 muestra las curvas de saturación de dos distintos refrigerantes

en un diagrama P-h en donde puede observarse el comportamiento de las isentropas.

A un refrigerante con una pendiente de sus isentropas tal que corta la curva de satu-

ración, se le conoce como húmedo y cuando no, “seco”. Un fluido “húmedo” provocaŕıa

tener dos fases al interior del eyector, lo cual, repercutiŕıa en un mal funcionamiento

del eyector [21]. No obstante que la desventaja de tener isentropas que corten la curva
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Figura 2.3: Isentropas “húmedas” y “secas”

de saturación, puede ser resuelta mediante el sobrecalentamiento del fluido, esto au-

mentaŕıa la cantidad de enerǵıa requerida para este proceso. El amoniaco, el agua y

el R134, son ejemplos de fluidos “húmedos” mientras que el isobutano y el R113 son

fluidos secos [21]. En las figuras 2.4 y 2.5 es posible observar en diagramas P-h y T-s el

comportamiento de las isentropas para el isobutano y el R134a, respectivamente

Figura 2.4: Diagramas P-h y T-s para el isobutano [21]
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Figura 2.5: Diagramas P-h y T-s para el R134a [21]

Como es posible observar en la figura 2.6 los COP’s de un SIREC para fluidos secos

son significativamente mayores a los de los fluidos húmedos para las mismas condiciones

de operación.

Figura 2.6: COP’s para fluidos “secos” y “húmedos” respecto a la temperatura de
generación[21]

Otra de las caracteŕısticas deseables en un refrigerante para SIREC y en general

para sistemas térmicos de refrigeración, es la presión cŕıtica, la cual, debe estar por

encima de la presión de generación y a su vez, no debe ser muy grande con el fin de
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evitar riesgos por alta presión. Para el caso de los SIREC la presión de generación se

relaciona con la relación de compresión se vincula ı́ntimamente con la tasa de arrastre.

Igualmente, la temperatura de generación preferentemente deberá ser baja (entre 60

y 90◦C) para evitar necesidades de fuentes de alto grado térmico y para el caso de

sistemas solares, complicaciones en la tecnoloǵıa necesaria. De estudios experimentales

se ha observado que el peso molecular también es un factor que repercute en la tasa

de arrastre en el eyector y por ende en el desempeño del sistema. A mayores pesos

moleculares mejora el COP [7].

De acuerdo a la literatura [8, 16, 2, 11, 30, 29], el R134a se perfila como un buen flui-

do de trabajo, no solo para SIRECs, sino en sistemas de refrigeración a escala doméstica.

Sin embargo, como se muestra en el apéndice C el GWP para este refrigerante es alto,

aunque en un rango aceptable [39]. Para el R141b como para el R142b, se encuen-

tran reportados varios estudios [8, 29, 19, 27, 17, 6, 18, 28] que revelan interesantes

propiedades termof́ısicas, sin embargo ambos pertenecen al grupo de los HCFCs y por

lo tanto son fluidos de transición de acuerdo a lo presentado. El R152a también posee

caracteŕısticas importantes, no daña la capa de ozono, tiene un bajo GWP, y solo pre-

senta inconvenientre por su alta flamabilidad [43]. De igual manera hidrocarburos como

el R600a (isobutano), R170 (etano) y el R290 (propano), apuntan a ser una opción como

fluido de trabajo. Es importante recordar que los hidrocarburos han sido utilizados por

muchos años en aplicaciones domésticas y que su flamabilidad ya no es un problema, si

son respetadas las normas de seguridad para su uso.

En la siguiente sección se habla acerca de las diferentes maneras para el cálculo

de las propiedades termof́ısicas de algunos refrigerantes para su aplicación en códigos

numéricos para la simulación de dispositivos o sistemas de refrigeración.
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2.4. Cálculo de las propiedades termof́ısicas de un refrigerante

Dos formas para determinar las propiedades de un refrigerante es a partir de ecua-

ciones de estado y mediante tablas de propiedades, ambas desarrolladas por los labo-

ratorios de la industria manufacturera. Una ecuación de estado, es una ecuación que

relaciona el comportamiento de diferentes propiedades de estado de un fluido. De ma-

nera más espećıfica, una ecuación de estado es una ecuación termodinámica que describe

el estado de la materia bajo una serie de condiciones f́ısicas [44].

Existen ecuaciones de estado muy sencillas y otras muy complejas. Una de las más

conocidas para la fase gaseosa, es la ecuación de estado de gas ideal. Esta ecuación

permite predecir el comportamiento de la presión-temperatura-volumen espećıfico de

un gas con bastante exactitud, bajo condiciones de baja presión y alta temperatura

[41]. Si bien, la ecuación es muy sencilla, su aplicación es limitada por lo que es de-

seable, tener ecuaciones que representen con exactitud el comportamiento en regiones

más grandes. Tal es el caso de las ecuaciones de estado de Van der Waals, Beattie

Bridgeman, Benedict-Webb-Rubin, la ecuación viral, entre otras muchas, que aumen-

tan en complejidad al incrementar su rango de aplicación y exactitud. La complejidad

de estas ecuaciones es debida en gran parte por la cantidad de constantes necesarias

para la solución. Éstas pueden variar de un fluido a otro para una misma ecuación, por

lo que su proceso de programación para su uso en simulaciones numéricas puede ser

algo tardado y tedioso e incluso influir negativamente en el tiempo de cómputo.

Otra de las formas de obtener las propiedades de un fluido, es mediante tablas ter-

modinámicas, las cuales, son datos tabulados que igualmente son obtenidos por ecua-

ciones de estado. Para el usuario, resultan una opción de consulta rápida y sencilla. Su

uso en aplicaciones numéricas se basa en la generación de matrices para los diferentes

estados de la materia de un fluido. Un punto dentro de estas matrices puede obtenerse
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mediante interpolaciones entre puntos cercanos al valor buscado. Aqúı radica la princi-

pal desventaja de este método puesto que las interpolaciones pueden generar errores de

cálculo debidas al ajuste. Sin embargo, es posible reducir estos errores hasta un rango

aceptable, al aumentar el número de puntos calculados en la matŕız, aunque con un

consecuente aumento en el tiempo de cálculo. En la tabla 2.4 se hace una comparación

entre ambas herramientas de cálculo.

Tabla 2.4: Ecuaciones de estado vs Tablas termodinámicas
Ecuaciones de estado Tablas termodinámicas

Ventajas Desventajas Ventajas Desventajas
Mayor precisión
en cálculo

Complejidad en
programación,
aumento en
tiempo de
cómputo

Facilidad de pro-
gramación para
diferentes fluidos

Necesidad de progra-
mas externos para la
generación de matri-
ces. Menor precisión
en cálculo

Por la facilidad en programación, para este trabajo ha sido elegida la metodoloǵıa

de tablas termodinámicas para su aplicación en la simulación numérica del enfriador

intermedio. La generación de matrices de propiedades es generada mediante subrutinas

del programa comercial REFPROPv7.0 [45].
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Como ha sido expuesto anteriormente, muchos fluidos pueden resultar buenos can-

didatos para su aplicación en sistemas por eyectocompresión. Sin embargo, actualmente

el criterio ambiental limita el uso de muchos de los fluidos. De acuerdo con los estudios

realizados por Hernández [29] et. al este trabajo empleará, en la simulación del enfri-

ador intermedio, al R134a de lado del SIREC y al R404A por la parte del subsistema

de compresión mecánico. Se ha decidido utilizar al R404A debido a que la actual tec-

noloǵıa comercial de producción de hielo emplea a este fluido y como se menciona en

estudios anteriores [1] este equipo facilitará la compleja etapa de producción de hielo

para el banco de pruebas al que se hace referencia en este estudio. Sin embargo, en el

siguiente caṕıtulo se desarrolla un estudio termodinámico que permita conocer más a

fondo el comportamiento de un sistema h́ıbrido de refrigeración por eyectocompresión

SIRHEC, respecto a diferentes fluidos de trabajo y sus condiciones de operación.
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Caṕıtulo 4

Diseño y evaluación

térmico-mecánica del enfriador

intermedio

Introducción

Para los sistemas de refrigeración, el enfriador intermedio es un intercambiador

de calor que permite realizar la conexión entre dos ciclos, ya sea que ambos ocupen

la misma o diferente tecnoloǵıa, como lo es el caso de los sistemas en cascada y los

sistemas h́ıbridos, respectivamente.

En el caso particular de los sistemas h́ıbridos de refrigeración por eyectocompresión,

el enfriador intermedio ofrece un punto de optimización al permitir el uso de dos flu-

idos de trabajo de manera independiente en cada subsistema con el fin de aprovechar

de la mejor manera las propiedades termof́ısicas más convenientes para cada subciclo.

Además, ampĺıa el horizonte de aplicación para los sistemas por eyectocompresión, que

debido a su comportamiento, sólo han podido ser empleados para niveles de acondi-
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cionamiento de aire.

En el caṕıtulo 3 se presentó el tipo de intercamibador y la metodoloǵıa elegida para

la simulación y el diseño térmico-mecánico del enfriador intermedio. Este caṕıtulo se

enfocará propiamente a la presentación del algoritmo desarrollado, su validación y los

resutados obtenidos en la evaluación f́ısica realizada a este dispositivo.

4.1. Modelo f́ısico

En el caṕıtulo 1 y 3 han sido expuestas la importancia y función del enfriador

intermedio para un Sistema de Refrigeración Solar Hı́brido por Eyecto Compresión

(SIRSHEC). En otros estudios [23], la geometŕıa de este dispositivo ha sido propuesta

como una variante de intercambiador tipo tubo y coraza mostrada en la figura 4.1.

Figura 4.1: Enfriador intermedio propuesto por Sokolov et al.[23]

En este modelo, el enfriador intermedio permite el intercambio tanto de enerǵıa

como de materia. La coraza de este intercambiador sirve de almacenamiento para el re-

frigerante ĺıquido hacia el evaporador y además, asegura al suministro de gas al eyector.
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Figura 4.2: Disposición de flujo en el enfriador intermedio

Sin embargo, esta disposición imposibilita el uso de dos refrigerantes, limitando esta

posibilidad de optimización. Como se mostró en el caṕıtulo 3, se ha elegido utilizar un

intercambiador de tipo doble tubo en espiral para llevar a cabo el trabajo del enfriador

intermedio. El arreglo de flujo será en contra corriente y la disposición de las entradas

y salidas se puede observar en la figura 4.2.

Como es posible apreciar en la figura 1.6, el fluido de condensación proveniente

del subsistema de compresión mecánica entra por la parte interna superior del inter-

cambiador (ver figura 4.2). Debido al incremento en la densidad la gravedad ayuda al

movimiento del fluido hacia la salida del dispositivo.

Por otro lado, el fluido proveniente del subsistema de eyectocompresión en estado

bifásico (ver figura 1.6) ingresa por la parte externa inferior del intercambiador (figura

4.2). A diferencia del fluido de condensación, la densidad disminuye al evaporarse el

fluido y aunado a la presión facilita la salida del fluido por la parte superior.

El caso en paralelo, no será estudiado, ya que en este tipo de disposición dificultaŕıa

el flujo de ambos fluidos debido al comportamiento f́ısico explicado. Además, al ser
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un intercambiador donde interviene mayormente el cambio de fase, el diferencial de

temperaturas permanece casi constante para ambas disposiciones de flujo.

Para la simulación y diseño de este dispositivo, se ha desarrollado un código numérico

basado en el método de volumen finito utilizando el lenguaje de programación “C” y

Linux (UBUNTU) como sistema operativo. De acuerdo con la formulación matemática

presentada en el caṕıtulo 3 sección 3.3, la figura 4.3 muestra el dominio discretizado en

el intercambiador de calor.

Figura 4.3: Discretización dominio del enfriador intermedio para el fluido de conden-
sación, pared interna del tubo y fluido de evaporación

el cual, se explica de otra manera mediante la figura 4.4

Figura 4.4: Ejemplo de un volumen de control en el enfriador intermedio
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En el diagrama, “i” e “i+1” representan la entrada y la salida a un volumen de con-

trol, mientras que “N”es el número de volúmenes de control (NVC) en los que ha sido

dividido el dominio. Los nodos son denominados por la letra “P” mientras que n(Norte),

s(Sur), e (Este) y o (Oeste), representan las coordenadas que identifican los flujos de

enerǵıa hacia o desde un determinado espacio. De la discretización y las ecuaciones

presentadas en la sección 3.3, a continuación se muestra la arquitectura del algoritmo

desarrollado con el que se simulará el comportamiento del enfriador intermedio, per-

mitiendo conocer algunos parámetros de los fluidos como el perfil de temperaturas y

presiones o bien, el comportamiento de la calidad (Xg).

4.2. Algoritmo numérico

Inicialmente, el algoritmo requiere que se establezcan algunos parámetros geométri-

cos tales como el diámetro y longitud para la tubeŕıa interna del enfriador intermedio

(ver figura 4.5). Igualmente, se necesitan algunas propiedades de entrada del fluido co-

mo lo son el flujo másico, la temperatura, presión, aśı como proponer una temperatura

de la pared de la tubeŕıa interna del enfriador. Estas propiedades establecen un mapa

a lo largo del dominio del intercambiador de calor y se irá actualizado mediante las it-

eraciones de acuerdo con el cálculo de las ecuaciones de transporte (Ecuaciones 3.8,3.9

y 3.10).

Posteriormente, de forma separada son resueltos los códigos de condensación y evap-

oración, los cuales, funcionan de manera muy similar. Primero, es requerido el cálculo

de algunas propiedades termof́ısicas del refrigerante como la entalṕıa, densidad y visco-

cidad de acuerdo con la presión y temperatura de entrada del fluido. Su cálculo se ha

realizado a partir de subrutinas proporcionadas por el NIST1 a través del programa

1 por sus siglas en inglés National Institute of Standars and Technology
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Figura 4.5: Diagrama de flujo del algoritmo numérico para los módulos de condensación,
evaporación y pared interna del tubo
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REFRPROP [45]. Igualmente, es necesario el cálculo de algunos coeficientes que son

obtenidos a partir de correlaciones emṕıricas, los cuales, se discuten más adelante. De-

spués son calculadas de manera simultánea las ecuaciones de continuidad, momento y

enerǵıa para obtener el flujo másico, presión y entalṕıa en el volumen de control sigu-

iente (i+1) (ecuaciones 3.11, 3.14, 3.15). Finalizando este cálculo, es aplicado un primer

criterio de convergencia. Este criterio, compara el error obtenido de la diferencia entre el

flujo másico, presión y entalṕıa calculados y los propuestos anteriormente por el mapa

de propiedades. Si el error es mayor al del criterio establecido, entonces las propiedades

calculadas (φ) ahora serán las propuestas (φ∗) para la siguiente iteración, sucesivamente

hasta alcanzar el mı́nimo error permisible. En este momento las propiedades calculadas

en i+ 1 se vuelven las propiedades de entrada para el siguiente volumen de control y se

aplica un esquema similar al anterior hasta terminar el dominio perteneciente a cada

módulo de fluido (método tramo a tramo explicado en el caṕıtulo 3, sección 3.3).

El perfil de temperatura y coeficientes convectivos obtenidos de los módulos de con-

densación y evaporación sirven ahora como condiciones a la frontera para el módulo

de la tubeŕıa interna del intercambiador, en donde se resuelve la ecuación de difusión

(ecuación 3.17) para cada volúmen de control, para finalmente conocer el perfil de tem-

peratura del tubo. Para ello, el módulo de tubeŕıa calcula los coeficientes conductivos

de acuerdo a los perfiles de temperatura obtenidos de los módulos anteriores y de la

iteración anterior para el caso de la pared del tubo. Sustituye valores de acuerdo a

las ecuaciones mostradas en la sección 3.3 de acuerdo con la matŕız 3.19 y utiliza el

método de matŕız tridiagonal (TDMA2 ) para obtener el perfil de temperatura de la

pared interna del tubo (‘Tpared). Es importante mencionar que con fines de simplificar

éste código numérico, la pared del tubo externo se ha considerado como adiabática y

será contemplada la evaluación de las ganancias de calor del exterior como trabajo a fu-

2 Por sus siglas en inglés Tridiagonal Matrix Algorithm
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turo. Al terminar, un segundo criterio de convergencia es aplicado entre la temperatura

calculada y la propuesta. Nuevamente si el error calculado no es menor al mı́nimo es-

tablecido, la temperatura calculada, se vuelve la temperatura propuesta hasta cumplir

con el criterio. Finalmente, si los criterios de convergencia de condensación, evaporación

y pared interior del tubo, son alcanzados consecutivamente, se obtienen los resultados

y termina el programa.

Como se mencionó, para poder llevar a cabo el cálculo de las ecuaciones de con-

tinuidad, momento y enerǵıa es necesaria la obtención de algunos coeficientes como los

convectivos, de fricción y la fracción volumétrica, que resultan complicados de predecir

de manera teórica por su naturaleza f́ısica. Para ello, es necesaria su obtención por

medio de correlaciones obtenidas de manera experimental publicadas en art́ıculos de

investigación cient́ıfica.

4.2.1. Correlaciones emṕıricas utilizadas

En la literatura se presentan varias correlaciones que permiten estimar los coefi-

cientes mencionados, asi como estudios comparativos que muestran su factibilidad de

uso [59]. Básicamente una correlación puede ser elegida si ha sido probada para condi-

ciones similares a las necesarias. Sin embargo, algunas veces no es posible encontrar las

mismas para casos particulares como los encontrados en la práctica. En el algoritmo

desarrollado para este trabajo ha sido necesaria la obtención de coeficientes tales como

los convectivos, de la fracción volumétrica y el factor de fricción. La tabla 4.1, resume

las correlaciones utilizadas para en este trabajo:

De las correlaciones utilizadas, las de mayor dificultad de cálculo son las correspondi-

entes a los coeficientes convectivos en la zona de cambio de fase. Es en este punto, donde

se encuentra una de las ventajas en el uso de métodos numericos, que en comparación

de los anaĺıticos, permiten considerar coeficientes variables.
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Tabla 4.1: Correlaciones ocupadas para el cálculo de coeficientes emṕıricos

Correlación Autores Año Aplicación
Fracción
volumétrica
(εg)

Premoli A. y
Rice C. K.[63]

1971 Predice el volumen que ocupa el gas cuando un
fluido se encuentra en zona bifásica

Convectivo
monofásico (α)

Gnielinsky V.
[64]

1976 Calcula los coeficientes de transporte de enerǵıa
en zonas de ĺıquido y vapor

Convectivo en
condensación (αc)

Dobson M. K. y
Chato J. C. [65]

1998 Predice el comportamiento de los coeficientes dis-
cretizando entre los reǵımenes de flujo que más
influyen durante la condensación en un tubo hor-
zontal

Convectivo en
evaporación (αe)

Kattan N.,
Thome J. R.
y Favrat D.
[66, 67]

1998 Predice el comportamiento de los coeficientes dis-
cretizando entre los reǵımenes de flujo que más
influyen durante la evaporación en un tubo hori-
zontal

Factor de fricción
monofásico (τ)

Churchill S
W[68]

1977 Coeficiente para zona de ĺıqudo o vapor

Factor de fricción
bifásico (τbif )

Friedel F.[69] 1979 Coeficiente para zona de dos fases

A diferencia de las zonas monofásicas, aqúı los coeficientes pueden variar drástica-

mente hasta 10 veces el valor dado. Esto se ve fuertemente influenciado por los diferentes

reǵımenes de flujo durante la condensación ó en la evaporación. En ambos procesos, in-

tervienen distintos factores, entre los más importantes se encuentra la velocidad de flujo

y la calidad (Xg) que es directamente proporcional al coeficiente de transferencia de

calor.

Para el caso concreto de la condensación, fundamentalmente la gravedad y el esfuerzo

cortante provocado por el vapor gobiernan a los diferentees reǵımenes [65]. En términos

de la fracción vaćıa, los reǵımenes de flujo pueden dividirse en los que ocurren en “altos”

valores de fracción vaćıa y los de “bajo” valor [65] (figura 4.6 A y B).

A bajas velocidades, la gravedad es la dominante y la condensación se da en la parte

superior de la tubeŕıa mientras fluye hacia abajo formado una capa de ĺıquido que es

conducida hacia afuera, en parte debido al flujo de vapor y en parte por la gravedad

[65] Es aqúı donde el regimen anular, predomina en la estimación de los coeficientes de
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Figura 4.6: Reǵımenes de flujo en condensación para: A)Elevadas y B)Bajas fracciones
volumétricas de vapor [59]

transferencia [65]. Mientras tanto, para velocidades de flujo másico altas, el factor de

esfuerzo en el vapor es el dominante y el flujo anular ó anular-neblina prevalece casi

por completo a lo largo del proceso de condensación (figura 4.7).

Figura 4.7: Reǵımenes de flujo en condensación obtenidos por Soliman en 1983 para
R134a a 35◦C [65]

Este último régimen muestra un substancial aumento en los coeficientes de trans-
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porte de enerǵıa cuando incrementa el flujo másico o la velocidad de flujo [65].

Por otro lado, el fenómeno de evaporación se caracteriza por cambios drásticos en

las proporciones de transporte de momento como de enerǵıa [59]. Los coeficientes de

transporte de enerǵıa y la cáıda de presión puede incrementarse en 1 y 2 órdenes de

magnitud respectivamente [59]. Un esquema “idealizado” de los diferentes reǵımenes de

flujo por los que atravieza un fluido durante la evaporación, se muestran en la figura

4.8.

Figura 4.8: Reǵımenes de flujo en un evaporador horizontal de 12mm con flujo de calor
constante A)Alto flujo másico por unidad de área 407kg ·m−2

· s−2 (Entrada de ĺıquido
subenfriado) B)Flujo másico por unidad de área 203kg ·m−2

· s−2 y 20 % de calidad a
la entrada[59]

Al igual que en la condensación para la evaporación, han sido desarrollados mapas

de comportamiento para los distintos reǵımenes de flujo (figura 4.9). Como es posible

apreciar, para el caso de la evaporación es necesario discretizar un mayor número de

zonas que permita estimar de forma adecuada las grandes fluctuaciones de las que se

hace mención. Para la correlación de evaporación tomada de Kattan [67] uno de los
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Figura 4.9: Mapa de comportamiento para los diferentes reǵımenes de flujo posibles
durante la evaporación

parámetros que más influye es el flujo de calor, el cual, a su vez se relaciona direc-

tamente con el coeficiente convectivo (α) de acuerdo con la Ley de enfriamiento de

Newton. Resulta importante, mencionar que la figura 4.9 fue obtenida con el algoritmo

desarrollado a partir de las correlaciones mostradas por Kattan et al. y al igual que la

figura 4.10 puede ser comparada con los datos presentados por el autor [67].

En la figura 4.10 se muestra la variación de los coeficientes convectivos para difer-

entes etapas durante la evaporación, para un caso de flujo de calor constante. La repro-

ducción de los resultados experimentales de esta correlación sirve de validación para su

uso en el código numérico desarrollado como se discute adelante.
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Figura 4.10: Variación de los coeficientes convectivos durante el proceso de evaporación

4.3. Validación del algoritmo desarrollado

No obstante de que la cantidad de hipótesis simplificativas para un método numéri-

co es menor en comparación a los métodos análiticos, resulta inherente un cierto grado

de incertidumbre. Algunas de ellas resultan de suponer un flujo unidimensional o bidi-

mensional o también el despresiar los efectos radiativos. Igualmente, otros errores de

cálculo, son los debidos al uso de criterios numéricos para la evaluación de las ecuaciones

gobernantes, como la consideración de volúmenes finitos en vez de infinitesimales, la

sustitución de las derivadas por incrementos y la utilización de esquemas numéricos

como el de diferencias centrales, para la evaluación de los coeficientes convectivos [59].

Por ello, es necesario comparar los resultados del algoritmo con resultados experimen-

tales o casos anaĺıticos simplificados que ayuden a establecer la confiabilidad del código

numérico desarrollado en este trabajo. Una primera etapa de validación del código

desarrollado consistió en la evaluación del módulo la pared interna del tubo. La com-

paración se realizó con un caso anaĺıtico tomando en cuenta las condiciones de frontera
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Figura 4.11: Condiciones establecidas en una canalización con fronteras ”norte 2

”surçonvectivas

mostradas en la figura 4.11 y resumidas en tabla 4.2.

Tabla 4.2: Condiciones de frontera para el caso de comparación con el caso anaĺıtico de
la pared del tubo interno del enfriador in termedio

Extremo Temp [◦C] α[Wm−2K−1]
Norte 20 50

Sur 10 10
Este 80 -

Oeste 20 -

El caso anaĺıtico surge de la simplificación del caso estudiado (del enfriador interme-

dio) tomando en cuenta coeficientes convectivos y temperaturas en las fronteras “norte”

y “sur” constantes. Se consideraron los extremos de la tubeŕıa como isotérmicos, una

longitud de 1 metro, mientras que los diámetros externo e interno de 0.01 y 0.007 metros

respectivamente. De acuerdo con ello, el desarrollo anaĺıtico se resuelve de acuero con

las siguientes ecuaciones:

δ2φ

δx2
−m2φ = 0 (4.1)
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donde

φ = Tt− T̄ (4.2)

T̄ =
λn ∗ perimn ∗ Tn + αs ∗ perims ∗ Ts

αn ∗ perimn + αs ∗ perims

(4.3)

la solución de la ecuación de conducción de calor es:

φ = C1 ∗ em∗x + C2 ∗ e−m∗x (4.4)

Para este caso y evaluando las condiciones de frontera, se obtiene:

x = 0 Tt = Tw por lo tanto φ1 = Tw − T̄

x = L Tt = Te por lo tanto φ2 = Te − T̄

Siendo la expresión anaĺıtica final:

Tt = C1 ∗ em∗x + C2 ∗ e−m ∗ x + T̄ (4.5)

donde:

C2 =
φ2 − φ1 ∗ em∗l

e−m∗l − em∗l

C1 = φ1 − C2

φ1 = Tw − T̄

φ2 = Te − T̄

La figura 4.12 muestra el perfil de temperatura obtenido para una simulación con 40

volúmenes de control. Es posible observar, que los resutados presentan una adecuada

relación entre la solución numérica y la anaĺıtica utilizando un reducido número de

volúmenes de control. Esta primera comparación, permite validar el módulo de la pared

del tubo interno del enfriador intermedio.
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Figura 4.12: Comparación numérica y anaĺıtica del módulo de la tubeŕıa de interna del
enfriador intermedio

Como se ha expresado, los procesos de cambio de fase son muy complejos, de forma

que la validación de los módulos de condensación y evaporación del c’digo desarrollado,

ha tenido que realizarse mediante datos experimentales referenciados en la literatura

[70]. En este estudio, se realizó la comparación con datos emṕıricos de intercambiadores

de doble tubo en condensación. La tabla 4.3 muestra las condiciones utilizadas en los

experimentos, para el primer caso analizado:

Tabla 4.3: Condiciones ocupadas para la validación del código de condensación, tomadas
de los experimentos de Boissieux [70] CASO 1

Caso 1

Tubo Ánulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a Agua-glycol

Tentrada[
◦C] 25.1 -6.8

Pentrada[bar] 12.22 1
G[kgm−2s−1] 409.8 307.4
Diámetros 8e−3 9,52e− 3
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La figura 4.13 muestra la comparación con las temperaturas y calidad de conden-

sación experimental obtenidos para este trabajo de manera gráfica del art́ıculo presen-

tado Valladares et al. [70]. Los sub́ındices num y exp en la figura hacen referencia a los

Figura 4.13: Validación para el módulo de condensación Caso 1

datos del código numérico y los experimentales, mientas que ref , agua a refrigerante

y agua glycol, respectivamente. Un segundo caso fue estudiado y sus condiciones se

presentan en la tabla 4.4

Como se aprecia en las figura 4.13 y 4.14, existe una adecuada relación entre el

comportamiento del perfil de temperatura numérico y experimental, mientras que en el

caso de la calidad, existen algunas variaciones, posiblemente debidas al cálculo de los

coeficientes convectivos.

Debido a que la misma discretización de las ecuaciones gobernantes y criterios

numéricos son utilizados tanto en el módulo de evaporación como de condensación

y los únicos cambios entre ellos son las correlaciones emṕıricas ocupadas, una forma

de validación para el módulo de evaporación puede darse al comprobar que las cor-
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Tabla 4.4: Condiciones ocupadas para la validación del código de condensación, tomadas
de los experimentos de Boissieux [70] CASO 2

Caso 2

Tubo Ánulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a Agua-glycol

Tentrada[
◦C] 36.4 -7.3

Pentrada[bar] 13.3 1
G[kgm−2s−1] 208.9 207
Diámetros 42e− 3 52e− 3

Figura 4.14: Validación para el módulo de condensación A)Caso 1 y B)Caso 2

relaciones funcionan correctamente de acuerdo con los resultados presentados por sus

autores [67]. Esta validación, se presentó gráficamente en las figuras 4.9 y 4.10 en la

sección de correlaciones emṕıricas. Como no se han encontrado correlaciones para evap-

oración en ánulos, la correlación de Kattan será utilizada con la variación de tomar el

diámetro del tubo, como el hidráulico, es decir, el que resulta de la diferencia entre el

diámetro del tubo exterior e interior del intercambiador. Igualmente para el caso estu-
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diado, no se hallaron datos experimentales, por lo que no se pudo comprobar de esta

manera y tendrá que realizarse para trabajos posteriores.

Resulta importante mecionar que las simulaciones presentadas para la validación

de los módulos de condensación y evaporación se realizó utilizando 280 volúmenes de

control, numero elegido de acuerdo con el estudio presentado a continuación.

4.4. Estudio de independencia de malla

El estudio de independencia de malla consiste en la determinación de la densidad

de volúmenes de control que será ocupada para la simulación de un caso en particular.

Para ello, es necesario establecer algunos parámetros de operación fijos y variar el NVC.

Cuando la diferencia entre los datos obtenidos con cierto NVC, comparado con datos

reales o bien una cantidad muy grande de volúmenes de control es menor a una diferencia

mı́nima establecida, se elige la densidad de malla. Esto es debido a que a pesar de que

el método converge mas fácilmente al aumentar el NVC, el tiémpo de cómputo vaŕıa

de manera exponencial. El estudio se realizó variando el NVC desde 70 en incrementos

del doble hasta un total de 4480, el cual se ocupó como valor comparativo.

Para los valores entre 70 y 140 volúmenes de control, se encontraron problemas para

alcanzar la convergencia, esto posiblemente debido a los cambios bruscos de temperatura

en la pared del tubo relacionados directamente con los coeficientes de transporte de

enerǵıa. Los mejores resultados se encontraron desde 280 hasta 4480 y en la figura 4.15

se muestran gráficamente los resultados obtenidos de esta comparación con los perfiles

de temperatura en los fluidos de condensación, evaporación y la pared del tubo interno

del enfriador.

Los puntos en la figura 4.15 corresponden a los datos tomados como reales, mien-

tras que las ĺıneas representan a los diferentes NVC evaluados. Las variaciones en la
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Figura 4.15: Variación de la densidad de malla respecto al incremento en el NVC

temperatura respecto al incremento del NVC gráficamente es imperceptible al quedar

ĺıneas sobrepuestas, por lo que numéricamente se calculó el error existente entre los val-

ores “reales”(a 4480 volúmenes de control) y los obtenidos en cada simulaciónes para

diferentes NVC de acuerdo a la siguiente relación:

�
�
�
�

T@NV C − T@4480

T@4480

�
�
�
�
= er (4.6)

donde T@NV C es la temperatura en ◦C evaluada a determinada distancia del intercam-

biador y es comparada con la temperatura obtenida en el mismo punto a un mayor

NVC (T@4480). Las figuras 4.16 A, B y C resumen los valores obtenidos para los perfiles

de temperatura del fluido en condensación, la tubeŕıa interior del intercambiador y el

fluido en evaporación. En ellas, es posible observar la disminución del error respecto

al incremento de NVC y comprobar los bajos errores obtenidos para las simulaciones

realizadas.
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Figura 4.16: Errores debidos a la variación en NVC para: A)módulo de condensación,
B)pared de tubo interno y C)módulo de evaporación
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Se ha concluido utilizar 280 como NVC debido a que no tuvo problemas en la

convergencia y el error entre este y el siguiente NVC es mı́nima, aunque con un menor

tiempo de cómputo. Una vez validado el algoritmo y elegido el NVC a utilizar, en la

siguiente sección se presenta un análisis de sensibilidad y finalmente el diseño térmico-

mecánico obtenido para el enfriador intermedio.

4.5. Análisis y resultados del diseño del enfriador intermedio

Para llevar a cabo la simulación y diseño del enfriador intermedio, se realizó un

balance de enerǵıa de tal forma que permitiera establecer las condiciones de operación

del sistema. El cálculo se realizó considerando un Sistema de Refrigeración Hı́brido por

EyectoCompresión (SIRHEC) (ver figura 1.6) para la producción de 100kg de hielo.

Esta tesis da continuidad al trabajo realizado anteriormente para el diseño de un banco

de pruebas [1]. Es por ello que el uso de los fluidos refrigerantes aqúı ocupados, depende

totalmente de trabajos anteriores [71]. Los fluidos empleados son el R134a por la parte

del subsistema de eyectocompresión y el R404a para el sistema de compresión mecánica.

Las condiciones de diseño utilizadas se presentan en la tabla 4.5.

Tabla 4.5: Condiciones de diseño

Tubo Ánulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a R134a

Tentrada[
◦C] 40 5

Pentrada[bar] 11 Sat.
ṁ 1,42× 10−3 -

Con ello se realizó un análisis de sensibilidad presentado en la siguiente sección, de

manera que permitiera conocer la influencia de algunos parámetros considerados como

reelevantes.
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4.5.1. Análisis de sensibilidad

Los parámetros tales como la longitud inicial, diámetros de tubeŕıa y flujos necesar-

ios en el subsistema de eyectocompresión se eligieron para su evaluación en el análisis

de sensibilidad. Para ello, los diámetros de tubeŕıa se clasificaron en chico (c), medi-

ano (m) y grande (g) para tubeŕıas nominales de 1/4”, 1/2” y 3/4”, respectivamente.

Aunque fueron evaluados diámetros intermedios, no se presentan en este estudio al ser

mecánicamente no viables por presentar fuertes cáıdas de presión. Por otro lado, la

variación de la longitud se realizó en ±1m de una longitud establecida, denominada

por 0, 1 y 2 a variaciones de −1m , 0m y +1m de una longitud predefinida, que para

este caso es de 7m. Finalmente, al flujo se le identifica como mı́nimo (min), medio (med)

y máximo (max), aśı como sus combinaciones intermedias (minmed y medmax) para

flujos entre 1,6×10−3 y 2,0×10−3[kgs−1]. De acuerdo con esta clasificación la siguiente

tabla resume los valores tomados para cada caso.

Tabla 4.6: Nomenclatura

longitud diámetro nominal flujo[kgs−1]
0 es 6m cm=1/4 con 1/2 min=1,5× 10−3

minmed=1,6× 10−3

1 es 7m cg=1/4 con 3/4 med=1,7× 10−3

medmax=1,8× 10−3

2 es 8m mg=1/2 con 3/4 max=2,0× 10−3

Siguiendo la nomenclatura anterior, la tabla 4.7 resume los resultados del análisis

de sensibilidad realizado. En las columnas se muestran las diferentes combinaciones

posibles entre los tres diámetros de tubeŕıa, (cm), (cg) y (mg), mientras que en los

renglones las variaciones entre longitud y flujos. Los valores encerrados en recuadros

permiten explicar el siguiente ejemplo: para el renglón, “0med” indica longitud y flujo,

donde “0” es una longitud de la tubeŕıa de 6m y “med” hace alución al flujo mı́nimo del
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Tabla 4.7: Resultados del análisis de sensibilidad

cm cg mg

cond evap cond evap cond evap
Xgcond Xgevp levap [m] Xgcond Xgevp levap [m] Xgcond Xgevp levap [m]

0min 0.26 1 2.33 0.62 1 1.69 0.24 1 3.96
0minmed 0.26 1 2.5 0.59 1 1.78 0.21 1 4.4

0med 0.26 1 2.5 0.55 1 1.89 0.22 1 4.3

0medmax 0.18 1 2.93 0.51 1 1.97 0.12 1 5.16
0max 0.04 1 3.68 0.45 1 2.19 0.05 0.8 6.0
1min 0.31 1 2.32 0.62 1 1.67 0.15 1 4.27

1minmed 0.26 1 2.57 0.59 1 1.8 0.08 1 4.98
1med 0.14 1 2.9 0.55 1 1.87 0.04 1 5.47

1medmax 0.12 1 3.23 0.51 1 1.97 0.04 1 5.62
1max 0.06 1 3.57 0.46 1 2.2 0 0.95 7
2min 0.30 1 2.34 0.62 1 1.74 0.15 1 4.26

2minmed 0.15 1 2.83 0.59 1 1.83 0.09 1 4.8
2med 0.2 1 2.77 0.55 1 1.94 0.06 1 5.2

2medmax 0.15 1 3.14 0.51 1 2.0 0.02 1 5.77
2max 0.03 1 3.91 0.45 1 2.2 0 1 6.63

sistema de eyectocompresión, que de acuerdo con la tabla 4.6 es de 1,7e−3[kgs−1]. Mien-

tras tanto, en la columna se identifica la combinación de tubeŕıas (“cg”) que referenćıa

el uso de tubeŕıa interna de 1/4” y externa de 3/4” nominal, entonces, los resultados

expresan que a la salida del enfriador intermedio por la parte de condensación se ob-

tuvo una calidad (Xgcond) de 0.55 y por la parte del evaporador el fluido evaporó por

completo (Xgevap = 1) a la distancia (levap) de 1,89m.

Con los datos obtenidos, es posible mencionar que el diámetro de la tubeŕıa es una

variable importante, debido a que este parámetro afecta tanto en el área de transfer-

encia, como en la velocidad de flujo. Esta última, a su vez repercute fuertemente en

los coeficientes convectivos, pudiedo afectarse de 1 hasta 2 órdenes de magnitud. En el

aspecto mecánico, la velocidad afecta en la caida de presión, haciendo nuevamente al

diámetro, una variable de peso. En la figura 4.17 se observa la variación de los perfiles de

temperatura de los fluidos aśı como la calidad de condensación. Se aprecia que para los

mismos valores de flujo y distancia se puede mejorar la calidad en el fluido condensado

de 0.3 a 0.15 cuando se vaŕıa de una combinación de diámetros “cm” a uno “mg”.
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Figura 4.17: Influencia de la variación en diametros

La longitud del enfriador intermedio, también resulta representativa y su elección

para este caso requiere de cierta precisión. Generalmente es de esperarse, que si en

un intercambiador no se alcanza la temperatura necesaria a la salida, se extienda la

longitud hasta alcanzar el efecto deseado. Para este caso, el aumento en la longitud

puede resultar contraproducente, aún cuando los diferenciales de temperatura permiten

una buena transferencia de calor. Como se observa en la figura 4.18, al mantener fija

la combinación de diámetros y los flujos, la calidad de condensación (Xgcond) a la

salida del intercambiador vaŕıa de 0.26 a 0.30 para un cambio de longitud de 6 a 8m

respectivamente. Esto se debe a que los coeficientes convectivos en zona monofásica,

respecto a los de zona bifásica son muy pequeños, de tal manera la transferencia de

calor se ve afectada.

Por último, las variaciones en el flujo pueden modificar la velocidad del fluido e influir

en los coeficientes convectivos al igual que en la caida de presión. Como se aprecia en

la figura 4.19, Xgcond vaŕıa de 0.26 a 0.04 para variaciones en el flujo de 1,6 × 10−3 a

2,0 × 10−3[kgs−1] respectivamente, alcanzando adecuados valores de calidad pero con

notables repercuciones en la cáıda de presión.

En resumen, la combinación de diámetros deja controlar los coeficientes convectivos,
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Figura 4.18: Efecto del incremento en la longitud

Figura 4.19: Efecto del incremento en el flujo del eyector
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velocidad de flujo y la cáıda de presión mientras que una distancia correcta otorga

un tiempo de residencia adecuado siempre y cuando no se exceda una determinada

distancia según el caso en particular. Finalmente, una correcta elección del flujo permite

el transporte de calor necesario para lograr los objetivos de evaporación y condensación

para ambos fluidos.

Del análisis realizado, los mejores resultados son los que permiten lograr la conden-

sación y la evaporación de ambos fluidos con los parámetros geométricos establecidos.

Como se aprecia en tabla 4.7 las corridas con mejores caracteŕısticas se sombrean,

tomando como referencia calidades de condensación menores a 0.1 y de evaporación

mayores a 0.9. De esta manera, los mejores resultados se obtuvieron cuando se ocupó la

combinación de tubeŕıa de 1/2 y 3/4 (“mg”), al lograr un equilibrio entre los val-

ores de los coeficientes de transferencia y caida de presión. La longitud será de 7m

puesto que cubre adecuadamente el espectro de flujos evaluado, mientras que para lon-

gitudes menores gran cantidad de puntos caen fuera del objetivo y para las mayores

no se encuentran cambios importantes. Respecto al flujo, se sugiere utilizar rangos en-

tre 1,6 × 10−3 y 2,0 × 10−3[kgs−1], mientras que para el material de construcción se

recomienda usar tubeŕıa de cobre tipo “L” con especificaciones para requerimientos

en instalaciones de gas y refrigeración. De acuerdo con los resultados presentados, es

posible realizar el diseño f́ısico del enfriador intermedio del cual, se presentan los planos

en la parte de apéndices. Finalmete, a continuación son presentadas las conclusiones

obtenidas de la realización de este trabajo.
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