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Introduccién general

La produccion de bajas temperaturas ha sido una necesidad primordial en la so-
ciedad, tanto por el aspecto de conservacion 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 produccion de bajas
temperaturas [1]. La tecnologia méas aceptada en la actualidad por su versatilidad es la
de compresién mecanica la cual, permite la produccién de frio de manera doméstica,
comercial e industrial.

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

retos a vencer en estos ultimos y préximos anos, a saber:

= ¢l enorme gasto energético por combustibles fosiles que representa la produccion

de energia eléctrica que consumen.

= ¢l gran impacto ambiental por su produccién 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 destruccién de la capa de ozono

estratosférico.



Ahora, desde el punto de vista energético y particularmente en lo que respecta a la
refigeracién para el confort de las edificaciones, se presenta un aspecto ambiental, par-
ticularmente interesante. Resulta que en una edificacién construida para clima calido,
sus ganancias se deben principalmente a los niveles de insolacion relacionados con la ra-
diacion solar directa e indirecta que inside sobre las superficies del recinto. Dicha carga
térmica, es practicamente imposible de evitar y por lo mismo constituye una cantidad
de energia constante. Por otro lado, la termodinamica aplicada nos ensena que existen
ciclos de refrigeracién térmicos donde la principal fuente de energia, es la térmica y no la
eléctrica, por ejemplo, en este caso se encuentran los sistemas por absorcién, adsorcién
y eyectocompresion principalmente.

Asi la posibilidad de desarrollar ciclos térmicos de refrigeracién utilizando como
fuente térmica, la energia solar, es un objetivo que no puede esperar mas.

Esta tesis surge como una de las etapas del desarrollo de un banco de pruebas
experimental para la evaluacion de diversos ciclos de refrigeraciéon por el método de
eyectocompresion de vapor. El proyecto tuvo sus inicios alrededor de 1990 en la Coor-
dinaciéon de Refrigeracion y Bombas de Calor, del Centro de Investigacién en Energia
de la U.N.A.M. ubicado en el Estado de Morelos y cuenta con el financiamiento de
CONACYT! | al incluirse como parte del proyecto general U44764-Y “Desarrollo de
nuevas alternativas para la produccion de frio con sistemas térmicos”. La meta de este
proyecto surge de la necesidad de diversificar las fuentes de energia empleadas para la
generacién de bajas temperaturas con el fin de reducir la energia de alta calidad (“tra-
bajo”) empleada para el funcionamiento de los sistemas de refrigeracién convencionales
por compresion mecanica mediante sistemas hibridos como el que resulta de la union
de un sistema de refrigeracién por eyectocompresion y otro de compresion mecanica.

Como objetivo fundamental de esta tesis se ha propuesto desarrollar el disenio de uno
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de los intercambiadores del banco de pruebas de Sistemas de Refrigeracién por Eye-
ctoCompresién (SIREC) denominado Enfriador Intermedio. Este dispositivo permite
hacer la conexién entre un SIREC y un sistema de compresiéon mecanica convencial.
Consideramos a este equipo de gran importancia puesto que abre una ventana para la
optimizacién y correcto funcionamiento de estos sistemas.

Para fundamentar la importancia, de este intercambiador, son desarrollados 5 capitu-
los, de los cuales, se hace un breve resumen a continuacién.

En el Capitulo 1 se muestra una revision bibliografica enfocada al desarrollo Sistemas
de Refrigeracién por Eyectocompresién (SIRHEC) y a sistemas mejorados como el
denominado Sistema de Refrigeracién Hibrido por EyectoCompresién (SIRHEC). Este
capitulo permite conocer el “estado del arte” a los tltimos diez anos. Son presentadas
las condiciones de operacién y fluidos de trabajo para diversos equipos desarrollados.
Igualmente se realiza un estudio tedrico ideal, de la influencia que tiene la temperatura,
en los sistemas de refrigeracion térmicos y se enfoca al estudio de un sistema hibrido de
refrigeracion por eyectocompresion, de tal forma que es posible comparar la eficiencia
tedrica con la real.

El Capitulo 2 estd dedicado a la importancia en la seleccion 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 seleccion 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 refrigeracién. Se ahonda en los criterios
especificos utilizados para refrigerantes en un SIREC de acuerdo con lo mostrado por
diferentes autores. Igualmente, son presentadas algunas formas comtunes para el calculo
de propiedades termofisicas de los refrigerantes.

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



clasificacion, para presentar el que se ha decidido utilizar como enfriador intermedio del
banco de pruebas de SIREC. Se muestran dos de las técnicas analiticas mas comunes
para el caculo de evaluacion de intercambiadores de calor como lo son la de temperatu-
ra media logaritmica o LMTD? y e — NTU? y se exhiben las desventajas en su uso,
para casos complejos como lo es la transferencia de calor en flujo bifasico. 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
metodologia no sélo permite el diseno, sino también la evaluacion del enfriador inter-
medio. Se desarrolla la discretizacién de las ecuaciones gobernantes necesaria para la
generacion del algoritmo.

Finalmente, el capitulo 4 presenta el desarrollo y resultados obtenidos al aplicar el
codigo desarrollado. Para ello, es explicado el modelo fisico de tal forma que permi-
ta entender la problematica abordada. Posteriormente y de acuerdo a la formulacién
matematica presentada en el capitulo anterior, se muestra la arquitectura utilizada para
el algoritmo numérico. Para éste método numérico realizado, se muestra la validacion
realizada mediante datos experimentales tomados de la literatura. Por tltimo, se real-
iza un estudio de sensibilidad para las condiciones de operacion elegidas, obteniendo un

disenio 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
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Objetivos generales

Los objetivos generales de este trabajo se enumeran a continuacion:

1. Comparar el desempeno de maquinas térmicas de 3 y 4 temperaturas como lo son,
los sistemas térmicos de refrigeracién por eyectocompresion simples y los sistemas

hibridos respectivamente.

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

de sistemas simples e hibridos de refrigeracion por eyectocompresion.

3. Estudiar las caracteristicas y criterios de seleccion de fluidos de trabajo para su

uso en un Sistema de Refrigeracién Hibrido por Eyecto Compresion (SIRHEC).

4. Elegir una metodologia adecuada para la simulacion, evalucion y diseno térmico-
mecanico del enfriador intermedio para su uso en ciclos hibridos por eyectocom-

presion.



Capitulo 1

Estado del arte de los sistemas de
refrigeracion por eyectocompresion

de vapor

Introduccién

La conservacion de alimentos y el acondicionamiento de aire para el confort térmico
en algunas edificaciones son algunas aplicaciones de la generacién de bajas tempera-
turas. Actualmente los equipos utilizados para este fin, emplean una gran cantidad
de energia eléctrica proveniente de la combustion de combustibles fésiles, siendo éste
uno de sus principales problemas. El calentamiento global, hace cada vez mas evidente
la necesidad de desarrollar tecnologias alternativas que permitan llevar a cabo este
trabajo disminuyendo el uso excesivo de energia eléctrica, ya sea utilizando equipos de
alta eficiencia o bien empleando otros tipos de energia como por ejemplo la térmica. De
esta ultima, el aprovechamiento de fuentes térmicas de baja y media temperatura como

la energia residual de algunos procesos industriales o bien la energia proveniente del sol
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ha sido estudiada anteriormente, tanto por su contexto ecolégico y de uso racional, como
por su repercusién econémica [2, 3]. La necesidad de produccion de bajas temperaturas
en lugares con gran cantidad de radiacion solar se relaciona convenientemente para el uso
de estas tecnologias. Los ciclos de absorcion, adsorcion y eyectocompresion, permiten
el aprovechamiento de este tipo de energia. Al igual que en el ciclo de compresién
mecanica la generacién de bajas temperaturas por estos ciclos, se basa en el método de
la evaporacién 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 construcciéon de distintos prototipos. Sin embargo, sus bajas
eficiencias comparadas con los ciclos convencionales ha frenado su desarrollo comercial.
No obstante, la comparacién del desempeno, pone en una clara desventaja a los sistemas
térmicos de refrigeracion al no tomar en cuenta las bajas eficiencias de las plantas que
producen la energia eléctrica que los compresores mecanicos emplean [4]. Para el caso de
los ciclos de absorcion de doble efecto, se han logrado obtener eficiencias competitivas
respecto a ciclos convencionales, pero con la desventaja de requerir una alta inversion
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 adsorcion presentan
una menor complejidad y un menor ntimero de elementos requeridos. No obstante, los
modestos coeficientes de desempetio global (COP! ) obtenidos, han sido su principal
desventaja [4]. Otra forma de utilizar la energia térmica para refrigeracién, es median-
te los ciclos de eyectocompresion y presentan su principal ventaja en el bajo costo de
mantenimiento y en la sencillez del ciclo, pero igualmente con desempenos bajos. En
las siguientes secciones se profudiza en el desarrollo de sistemas de refrigeracion por

eyectocompresion tanto simples como con algunas mejoras que favorecen el desempeno.

L Por sus siglas en inglés Coefficient of Overall Performance



1.1. Sistemas de refrigeraciéon por eyectocompresion Simple

(SIREC)

Los sistemas de refrigeracion por eyectocompresion se desarrollaron a inicios del siglo
pasado alcanzando su ctuspide entre los anos de 1970 a 1980 principalmente para apli-
caciones de acondicionamiento de aire [1]. Estos sistemas pertenecen a las denominadas
maquinas de tres temperaturas junto con los sistemas de refrigeracion por absorcion
y adsorcién. Un Slstema de REfrigeraciéon por EyectoCompresién de vapor (SIREC),
consta basicamente de 6 elementos de los cuales 3, son su esencia. En la figura 1.1 se
muestra de manera esquematica un SIREC simple y dentro de una linea punteada los

elementos principales.

r
P Te Te T
N T
Pcl------- ;-4
Valvula de I [N
Expansion E 6

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

Con base en la figura 1.1, a continuacién se describe la operacion 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 (energia solar), llevando al re-
frigerante a un estado de sobrecalentamiento con alta presion (Pg). El vapor ingresa

al eyector (1), que es un dispositivo sin partes mdviles compuesto de un conjunto de
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toberas convergentes y divergentes, el cual, tiene dos propdsitos principales: el arrastre
del fluido secundario (proveniente del evaporador) y su compresién hasta la presién del
condensador (P¢) [1] mayores detalles se presentan en la siguiente seccién. Posterior-
mente a la salida del eyector, el fluido atin en estado de vapor sobrecalentado (3), entra
a un condensador, para llevarlo a un estado de saturacién en fase liquida (4), mediante
el rechazo de calor hacia el medio ambiente en la cantidad QQ¢. A su salida el refrigerante
se divide en dos partes, la primera es bombeada nuevamente a la presion del generador
en un estado de subenfriamiento (5) mediante la adicién de trabajo mecénico (W¢).
Posteriormente es conducido de nuevo al generador de vapor en donde cierta cantidad
de calor (Q¢) es anadida. Mientras tanto, la segunda parte del fluido, pasa a través
de una valvula de expansién en donde su presién es disminuida drésticamente hasta
la presiéon Pg llevandolo a un estado de mezcla (6) [1]. Asi, el fluido a baja presién y
temperatura, ingresa al evaporador retirando una cantidad de calor en la proporcién

QE, generando el denominado efecto frigorifico.

1.1.1. Operacién del eyector

En un SIREC, el eyectocompresor juega dos papeles fundamentales: el “arrastre” de
un fluido secundario y la compresion del mismo. Debido a que el comportamiento del
eyector depende tanto de factores térmico-mecénicos como de su geometria, su diseno
requiere de gran precisién y de una operacién en condiciones lo més estable posibles [1].

La siguente explicacion hace referencia a la figura 1.2. En su concepcién mas simple,
un eyector consta de un conjunto de toberas (primaria y secundaria) que tienen una
seccién 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 supersonicas, creando una baja presion a la salida de la tobera

divergente (ii) [1].

10



SEODION REDTA

A SECGION GONYVERGENTE SECCIGN DIVERG ENTE
GARGANTA

TOBERA PRIMARIA |
n n__’—’”"ﬂ
T T N— —

PRIMARIT
RIM | =L 1 %ﬂ
I TOBERA 5EEQUNDAR,

44

Fruipo

2 SEQUNDARID
PRESION

Prim.

Sec.

VELDCIDAD SONICA

VELOGIDAD

i if it iv__ v i vii_y,
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Figura 1.2: Perfil de presion y velocidad en el eyector (corte axial)

Para que este proceso se lleve a cabo, el fluido primario transforma su entalpia de
estancamiento (entalpia de un fluido cuando es llevado al reposo adiabéticamente), en
energia cinética [5]. De acuerdo a la diferencia de presiones, el otro fluido conocido
como secundario (S), es aspirado hacia la cAmara de mezcla con un incremento en su
energfa 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 seccién convergente de la tobera secundaria (iii), el fluido aspirado adquiere
una velocidad supersénica, 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 camara de mezcla, ambos fluidos se encuentran totalmente combinados
y la presién puede asumirse como constante hasta que alcanza la seccién recta (iv).

Debido a la alta presion sostenida aguas atras de la camara de mezcla, una onda de
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choque es provocada en alguna parte de esta seccién (v). Esto trae como consecuencia
un primer efecto de compresion y subitamente se produce una caida en la velocidad del
flujo, pasando de un régimen sénico al subsénico . Asi, una mayor compresion es lograda
a lo largo del difusor subsénico hasta su salida (vii) [1]. La relacién de compresién (r)
y la tasa de arrastre (), son algunos pardmetros técnicos que permiten la evaluacion
de su eficiencia, la primera hace referencia a la razon existente entre la presion de
evaporacion y la de condensacion, mientras que la segunda, tiene que ver con la relacion
de flujos masicos entre el fluido primario y secundario. El eyector, que es el corazén de
los sistemas de eyectocompresion, fue inventado por Sir Charles Parsons alrededor del
ano de 1901 [1]. Por primera vez en el ano de 1910 Maurice Leblanc utilizé un eyector
para un sistema de refrigeracion, experimentando una ola de popularidad durante los
anos 30 del siglo XX, para equipos de acondicionamiento de aire [1]. Sin embargo su
popularidad cayo con el desarrollo de los sistemas compresiéon mecanica, dejando casi
en el olvido este método de refrigeracién [1].

Desde el punto de vista termodinamico, SIREC puede ser visto como una méaquina
de 3 fuentes de temperatura (37") mediante el acoplamiento entre un motor térmico con
un refrigerador, donde la fuente intermedia es la misma para ambas méquinas (figura
1.3).

Para el caso de esta maquina de refrigeracion 3T, su rendimiento térmico de Carnot

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

Te — T, T
ngTCarnot = COPSTCaT‘not = ngTCarnot ’ COPQTCarnot = ( GTG C) (TC CT ) (11)
— 1F

donde 737, y es la eficiencia de Carnot de la maquina 3T, o7, - COPag, es el producto
de la eficiencia de la maquina térmica y el refrigerador, mientras que T¢, T, v TF son

las temperaturas de la fuente caliente, media y fria.
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Figura 1.3: Mdquina de refrigeracién 3T (Tg > T > Tg)

De acuerdo con la ecuacion 1.1, la figura 1.4 muestra la viariacion de la eficiencia

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

3.5 (°C)
Tm Tf
a0 - |—e—20]0
= 30[0
23 - = - 40[0
2 50 - & - 20[-10
=
2 —&—30/-10
L 15
] - -& - 40|10
1.0 |- - - 20]-20
——30|-20
0.5
e 40|-20
D.D T T

90 100 110
Temperatura de fuente caliente (°©)

Figura 1.4: Variacién de la eficiencia de una maquina 3T [1]
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Se observan las eficiencias tedricas de una maquina de refrigeracion con temper-
aturas de medio ambiente entre los 20 y 40°C' y temperaturas de evaporacién 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 evaporacién y generaciéon (T¢) y menores temperaturas de medio.
Se exaltan las fuertes penalizaciones existentes en el desempeno de un refrigerador
3T cuando las temperaturas de condensacion y evaporacién se modifican, en especial
cuando encuentran mas alejadas una de otra.

A nivel mudial han sido realizados, tanto estudios tedricos como practicos que fun-
damentan el funcionamiento de esta tecnologia y en este trabajo son presentados los

ultimos desarrollos en esta area.

1.1.2. Desarrollos a nivel mundial de los SIREC

En 1996 Dorantes [6] et al., desarrolla un modelo matematico para un SIREC mane-
jado mediante energia solar, comparando el desempeno del sistema utilizando R142b
con el del sistema ISAAC de Energy Concepts, el cual, trabaja en un ciclo simple de ab-
sorcion amoniaco-agua. Encuentra desempenos competentes para similares condiciones
de operacion.

En 1998 Nehad Al-Khalidy [7], presenta un estudio donde se compara de manera
tedrica el desempeno de un STIREC utilizando R113 como fluido de trabajo, discute el uso
de distintos fluidos refrigerantes, incluso los hidrocarburos, presenta algunos criterios
de seleccion del fluido de trabajo, concluyendo que el peso molecular es un parametro
de importancia en el desempeno de un SIREC.

Un ano més tarde Da-Wen Sun [8], realiza un estudio tedrico en donde compara
el desempeno 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 tedrica un ciclo simple utilizando
amoniaco como refrigerante, pero sin cambios notables en el desempeno. Posteriormente
Riffat y Omer [9], modelan mediante técnicas de Dindmica de Fluidos Computacional
(CFD?) el comportamiento del eyector para el disenio de la distancia 6ptima de pene-
tracion de la boquilla primaria. El fluido de trabajo empleado es el metanol y posterior
al estudio tedrico, presenta resultados experimentales. El mismo afio Nguyen [10] et al.,
muestra un caso practico de aplicacién para estos sistemas, probando el equipo en labo-
ratorio e instalandolo el las oficinas de Loughborough. El ciclo es disenado para emplear
agua como fluido de trabajo y ademas de proveer refrigeracion, permite suministrar calor
en temporada invernal. También, es presentada una evaluacion econémica del equipo,
respecto a un sistema convencional de igual capacidad, encontrando rentabilidades del
SIREC a plazos entre 15 y 30 anos debidos a los bajos costos en mantenimiento del
mismo. Otro estudio realizado en 2001 [11] compara de manera tedrica el desempeno
utilizando fluidos como el R123, R134a, R152a y R717 proponiendo al R134a como
mejor fluido.

Para el ano 2004 Selvaraju y Mani [12, 13] presentan dos articulos 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 tedrica el desempetio de un ciclo simple
utilizando metanol, con el COPs de Carnot para los mismos niveles de temperatura.
Al ano siguiente el mismo autor presenta otro estudio tedrico 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 exergia, son el eyector y el condensador.

Nuevamente Selvaraju y Mani desarrollan en 2006 un estudio practico de un ciclo
simple [16], utilizando al R134a como fluido de trabajo y encontrando el punto éptimo
de operacién mediante un estudio paramétrico. En ese mismo periodo, Huang [17] et
al. disenan, construyen y evalian un SIREC utilizando R141b y remplazando el uso de
una bomba convencional por una manejada por energia térmica reduciendo los costos
de mantenimiento, al no contener partes moéviles. Concluye diciendo que la eficiencia
de este sistema puede ser superior de un 20 a un 30 % respecto a un ciclo de absorcién
de una etapa. A la par Vidal [18] et al. evalian de manera teérica las repercuciones
del area de captacion y el tanque de almacenamiento en la fraccion solar para un
SIREC manejado por energia solar. Su sitema emplea al R141b como fluido de trabajo
obteniendo un 4rea de captacién de 80m? con fraccién solar de 42 % y una capacidad
de 10.5kW.

En 2007 Jianlin [19] et al. en un estudio tedrico, presentan un SIREC empleando
R142b apoyando el subenfriamiento del refrigerante antes de la valvula de expansion,
mediante un otro eyector liquido-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
tedrico, no se mencionan las posibles complicaciones debidas al control operativo del
sistema. Igualmente en 2007 Pridasawas y Lundqvist [20] realizan un modelo tedrico
de un SIREC solar basado en el programa TRNSYS, encontrando areas de captacion
cercanas a los 80m? para una fraccién solar de 75 %. La capacidad de enfriamiento
de 2.5 a 3kW, para temperaturas de evaporacién de 15°C' empleando isobutano como
refrigerante. Cabe resaltar de este tltimo autor su trabajo de tesis doctoral[21], donde
se fundamenta el estudio anterior asi como se profundiza en los criterios de seleccion
de los refrigerantes para sistemas de por eyectocompresion de lo cual se hablard en el

capitulo siguiente.
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No obstante de las condiciones de operacién o de la geometria del eyector, en su for-
ma simple, un SIREC no puede alcanzar relaciones de compresion entre el condensador
y evaporador mayores a 4.0, reduciendo su rango de aplicacion 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 evaporacién para aplicaciones de acondicionamiento de aire varia de 0.11
hasta un maximo de 0.6 encontrado de manera tedrica [15]. Al respecto, Sokolov propone
en 1989 el desarrollo de un ciclo hibrido entre un SIREC y un sistema de compresién
mecanico [22] que ayude a superar los principales problemas en ambas teconologias.
Por una parte, el sistema de eyectocompresion amplia su rango de aplicaciones y au-
menta su eficiencia global y por la parte del sistema de compresion mecanico, permite
la reducciéon de la necesidad de energia eléctrica. Para 1990 Sokolov muestra el diseno
y evaluacién de un sistema hibrido, obteniendo importantes mejoras en el desempeno
del sistema[23]. A continuacién se da una breve introduccién a los sistemas hibridos

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

1.2. Sistemas de refrigeracion 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 mecénico, obteniendo competitivos
valores de C'O P mediante una pequena utilizacién de energia eléctrica.

La figura 1.5 muestra la inclusién del compresor mecanico a un ciclo SIREC. De
acuerdo con el diagrama P-h el trabajo de compresion, ahora es repartido entre el eyector
y el compresor mecanico. De esta manera el ciclo puede alcanzar mayores relaciones

de compresion como las necesarias para la produccién de bajas temperaturas o bien,
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Figura 1.5: Diagrama esquematico y P-h de un Sistema de Refrigeracién por Eyecto-
compresiéon Asistido (SIRECA)

obtener COPs mas elevados.

En la practica, resulta inconveniente que la salida del compresor se encuentre direc-
tamente situada a la entrada del eyector. Esto es debido a que pequenas gotas de aceite
provenientes del compresor o también, la intermitencia del flujo producto del movimien-
to alternativo del mismo, pueden afectar directamente al desempeno del eyector [22].
Para resolver los inconvenientes practicos mencionados ha sido propuesta la inclusion

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 hibrido conocido como Sistema de Refrigeracién
Hibrido por EyectoCompresién (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 eyectocompresion y como el condensador del subsistema
de refrigeracién (compresion mecédnica). Este elemento permite realizar el intercambio
tanto de masa como de energia 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 ultimo, abre una nueva posibilidad hacia la optimizacién de los sistemas de eye-
ctocompresion mediante el uso de dos fluidos refrigerantes. Ademas de esta ventaja,
el enfriador intermedio permite asegurar tanto el suministro de vapor al eyector, como
el suministro de liquido 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 diseno y evaluacién
de este dispositivo son objeto de estudio de esta tesis y méas adelante se profundizara en

esos aspectos.

De la inclusién de este elemento al SIREC surge el diseno mostrado en la figura 1.6.
Los elementos adicionales en este sistema, son la valvula de expansién y el enfriador

intermedio.

Subsistema de Subsistema de __
eyecto compresion | compresion

Eyector P
: Compresor
10
1 P
Enfriador
Generador mtel:mt;:dlo 9
siig
BTis
S 19
Q. 1w
g: 18
m: g
F :
5 Condensador Evaporador
4 6| 7 8
8 P
Valvulade i : Valvulade
Bomba expansion1 : : expansion 2

Figura 1.6: Componentes de un SIRHEC
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Figura 1.7: Diagrama esquematico de una maquina 47T

Abordando a este sistema a la luz de la termodinamica, el ciclo puede verse como
una maquina de 4 fuentes de temperatura (47 lograda por el acoplamiento entre una

maquina de refrigeraciéon 3T y un refrigerador térmico.

Estrictamente no existen 4 fuentes de temperatura, sino tres, denominadas como
Te,Tc v Tg, mas una pseudofuente denominanada 77, que de acuerdo a la figura 1.7
corresponderd al acoplamiento de un condensador con un evaporador (enfriador inter-
medio), tal que el flujo de calor de rechazo del condensador C es transferido como carga
térmica al evaporador F;. En este caso, el objetivo de ésta maquina 4T, es el de enfriar
un medio, extrayendo ()go, utilizando principalmente calor de generacién, trabajo de
bomba y trabajo del compresor, denominados como Qa, Wiomba ¥ Weompresor respecti-

vamente. Despreciando Wy,mpe+We.ompresor respecto a (Qg, el rendimiento global de
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Figura 1.8: Variacién de la eficiencia respecto a los diferentes niveles de temperatura
de una maquina 4T

ésta maquina 47T, operando en ciclo de Carnot seria:

COP4TC ~ % =15 - COP[ . COP[] . (Factorc(lmot)

Tc T Tr
~(1-2% Factorcame 1.2
( TG) (TC—TI> <T1—TE)( actorcarnat) (1.2)

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

realizar una variacion de las temperaturas mediante la figura 1.8. Existen dos maneras
de abordar el trabajo de compresion que realiza la maquina 2 (Wpp2) una es tomarla
de una fuente proveniente de la energia solar ya sea de baja concentracién (90°C') con
captadores solares planos o bien fuentes de alta concentracién, mediante captadores
de canal parabdlico (500°C'). La segunda y més utilizada es mediante energia eléctrica

producida por la quema de combustibles fésiles (600°C').

Para esta figura se ha tomado en cuenta la produccion de energia mecénica mediante
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la combustién de energéticos fésiles tomando una eficiencia de generacion (Factorcarmot)
de 0.4. En ella se observa que la eficiencia mejora notablemente cuando las temperaturas
T v Tg se incrementan y en menor grado cuando la temperatura T disminuye para
una misma temperatura de generacion 1.

El incremento en la eficiencia debido a T; podria llevar a la conclusién erronea
de que no es viable la utilizacién de un sistema hibrido. Sin embargo para el caso
estudiado, el refrigerador acoplado requeriria de una gran cantidad de energia de alta
calidad (“trabajo”) proveniente de procesos costosos y poco eficientes. Es aqui donde
surge una de las principales justificaciones de esta tesis ya que al utilizar sistemas
hibridos se diversifica la energia empleada, y aunque es “baja” su eficiencia, es posible
utilizar fuentes “gratuitas” como lo podria ser el sol, o bien calor de rechazo de algunas
maquinas térmicas para llevar a cabo este trabajo. Es posible observar notables mejoras
en la eficiencia respecto a las maquinas 37T presentadas en la seccion 1.1.

Referente a éste y otros ciclos hibridos formados a partir de un SIREC se han
desarrollado diversos estudios, tanto tedricos como practicos los cuales, se discuten a

continuacién.

1.2.1. Desarrollos a nivel mundial de los SIRHEC

En 1996 Da-Wen et al. [24] desarrollan un estudio teérico de un ciclo SIRHEC-
Absorcién. El fluido de trabajo es una mezcla de bromuro de litio-amonico y la dis-
tribucién se muestra en la figura 1.9. Los resultados muestran mejoras que van de un 20
a un 40 % respecto a un ciclo de absorcién de una etapa para las mismas condiciones.
El sistema esta disenado para temperaturas de acondicionamiento de aire obteniendo
COPs entre 1y 1.5.

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

manejadas resultan altas para ser manejadas por fuentes de bajo grado térmico al nece-
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sitar entre 120 y 204°C'. Ademas, tampoco se discute acerca de los posibles problemas
operativos del equipo. Para el siguiente ano, el mismo autor realiza otro desarrollo
tedrico de un SIRHEC apoyado en compresién mecanica [25]. El ciclo hibrido ocupa
un enfriador intermedio que permite trabajar en ciclos independientes con dos refrig-
erantes. Por la parte del subsistema de eyectocompresion, este ocupa agua como fluido
de trabajo y por la parte de compresién mecanica R134a. Igualmente disenado para
acondicionamiento de aire este sistema ya permite el uso de fuentes de bajo grado al
requerir temperaturas de 80°C'. Al ser la energia solar, una energia “gratuita” presenta
COPs entre 4 y 6.8 al considerar tinicamente el uso de energia eléctrica. Menciona que
el consumo de energia eléctrica es reducido a la mitad respecto de un sistema conven-
cional y que la amortizacion de los captadores solares puede manejarse mediante los
ahorros debidos a la disminucién en los requerimientos eléctricos. Igualmente en 1998
Da-Wen hace un estudio comparativo de los efectos de diversos fluidos en el desempeno
del SIRHEC [26]. Los fluidos evaluados son el R718, los CFCs R11, R12, R113, los
HCFCs R21, R123, R142b, los HFCs R134a,R152a asi como el compuesto organico
RC318 y el azeotropo R500. Para su estudio, ocupa el modelo de Keenan et al. [26]
y las propiedades termofisicas 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 especifico, repercutiendo
directamente en el desempeno del sistema. La mezcla propuesta es la de R718 (agua)
por la parte del eyector y R21 de lado del compresor mecanico alcanzando C'O Ps hasta
de 7.8. Este COP aparentemente alto es logrado al no considerar la energia térmica uti-
lizada en el ciclo, argumentando que esta energia puede tomarse de una fuente gratuita
como el sol.

En 2001 Huang et al. [27] disena y evaliia de manera tedrica y practica un SIRHEC

de compresién mecanica para acondicionamiento de aire, empleando al R141b de lado
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del eyector y R22 en el compresor. Presenta una configuraciéon interesante al emplear
el calor contenido en los vapores a la salida del compresor mecanico para el manejo del
ciclo de eyectocompresién (Fig.1.10). En la parte de disefio y simulacién del ciclo utiliza
un modelo del eyector desarrollado por ellos anteriormente y para la prediccion del
comportamiento del compresor mecanico utilizan un coeficiente de eficiencia isentropica
calculado empiricamente para el caso particular. En el articulo se muestran més 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 tedrico
de un SIREC utilizando al R142b como refrigerante. El articulo compara el desempeno
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 proteccién al medio ambiente (“The greener,
the better”), no solo en el aspecto ecoldgico, sino técnico. Ese mismo anio Herndndez et
al. [29] presenta un estudio tedrico comparando el desempeno del R134a con el R142b.
Las temperaturas propuestas en el articulo, sugieren aplicaciones de congelamiento y
un manejo del ciclo mediante energia 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 demas elementos son estimados me-
diante eficiencias tedricas. Del estudio mencionado y de otros realizados anteriormente
[1] se desprende el diseno de un banco de pruebas de SIRHEC instalado en el Labo-
ratorio de Refrigeracion y Bombas de Calor del Centro de Investigacién en Energia de
Temixco, Morelos. Es importante mencionar que como parte de este trabajo, también se
contribuy6 ampliamente en el diseno espacial y construccion de este banco de pruebas
y que al momento se encuentra en puerta de iniciar las primeras experimentaciones. La

figura 1.11 muestra el diseno final desarrollado para la primera etapa de construccién.
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Para una segunda etapa, el disenio del enfriador intermedio realizado en este estudio,
contribuira en el desarrollo de este banco de pruebas.

Finalmente en el ano de 2005 Jaya et al. [30] compara de manera tedrica los fluidos
R124, R134a y R32 para temperaturas de evaporacién 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 tecnologia, tendrd que ser renovada, principal-
mente debido al uso de fluidos de trabajo basados en los clorofluorocarbonos. Posterior
a la introduccion 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 operacién y eficiencias de los sis-
temas. Es importante aclarar que otros estudios tanto tedricos como practicos referentes
a los SIREC han sido desarrollados en estos ultimos anos. Los mismos se enfocan en
mejoras de algin componente en especifico, en particular mejoras en la geometria del
eyector. Sin embargo, este trabajo se ha enfocado a la busqueda de mejoras mediante el
uso de diferentes fluidos de trabajo, asi como mediante sistemas hibridos, cuyo panora-
ma es el principal objetivo de esta tesis.

En el siguiente capitulo se presenta una metodologia para la seleccién de los fluidos
refrigerantes, enfocado a sistemas de refrigeracién por eyectocompresion de tal manera

que se facilite la eleccion del refrigerante aprovechando sus propiedades termofisicas.
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Capitulo 2

Seleccién y calculo de las
propiedades termofisicas de fluidos

refrigerantes

Introduccion

Un refrigerante es un fluido de trabajo que tiene como funciéon absorber el calor de
un area especifica rechazandolo hacia un ambiente externo, comtinmente mediante la
evaporacién y condensacion respectivamente [31].

El diseno de un equipo de refrigeracién, depende en gran parte de las propiedades
del fluido seleccionado. La eleccién de un fluido de trabajo debe cubrir diferentes aspec-
tos no asociados directamente con su capacidad de intercambio de calor. La estabilidad
quimica, flamabilidad, toxicidad, costo, disponibilidad y eficiencia, son algunas carac-
teristicas a considerar a la hora de seleccionar un refrigerante. Adicionalmente a las
caracteristicas mencionadas, el aspecto ambiental, toma un papel relevante.

En este capitulo, se presenta una clasificacion 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 composiciéon quimica. Posteriormente, se muestran los criterios gen-
erales de seleccion, para después detallar en los aspectos convenientes en sistemas de
refrigeracion por eyectocompresion. Finalmente, se abordan las distintas maneras para

el célculo de las propiedades termofisicas de los refrigerantes.

2.1. Clasificacién de los fluidos refrigerantes

La norma americana ANSI / ASHRAE 34, publicada en 2001, ”Designacién y clasi-
ficaciéon de seguridad de los refrigerantes 7, establece una clasificacién internacional que
incluye a todos los fluidos refrigerantes de acuerdo a su composicién quimica [32]. Esta

clasificacién distingue 4 grupos:
1. Hidrocarburos y sus derivados
2. Mezclas zeotropicas y azeotréopicas
3. Compuestos organicos
4. Compuestos inorganicos

De aqui se desprende una codificacién que identifica a cada uno de estos flui-
dos, comprendida de un prefijo formado por letras y un sufijo compuesto por digi-
tos. Cominmente es empleada la letra R como prefijo (ej. R22, R134a, R600a, etc),
aunque puede emplearse la letra C , precedido por B, C o F 0 una combinacién de éstas
en el mismo orden, para identificar la presencia de bromo, cloro é fluor (ej. HCFC22,
HFC134a) [32]. Los compuestos que ademas contienen hidrégeno, les antecede una letra
H como puede observarse en los ejemplos. Estos tltimos 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 nimero de atomos
de los elementos que forman al fluido. El primer digito de la derecha indica el niimero
de dtomos de fluor (F) mientras que el segundo de la derecha, es el nimero de dtomos
de hidrogeno +1. El tercer digito desde la derecha indica el nimero de dtomos de
carbono -1, siendo el cuarto el nimero de enlaces de carbén-carbén insaturado (cuando
es negativo no aparece). Para fluidos que contienen Bromo (Br), se anade la letra
B después del numero de identificacién, seguido del nimero de atomos presente. El
ntmero de atomos de cloro (Cl) es obtenido de restar el nimero de atomos de fluor,
bromo e hidrégeno del total de nimero de dtomos que pueden enlazarse al carbén: 4
para derivados del metano (CHy), 6 para derivados del etano (CyHg), etc. Como ejemplo

se muestra la codificacién para el R22 (Clorodifluorometano CHCIF2):

R022:
0 Numero de atomos de carbono -1
2 Numero de atomos de hidrégeno +1
2 Nimero de atomos de flior

Nimero de atomos de cloro: 1 (4 menos 1 atomo de hidrégeno, menos

2 de fltor)

Para los compuestos ciclicos, se utiliza la letra C antes del nimero de identificacion
de refrigerante (ej. RC318). En el caso de los isémeros de la serie etano, pueden tener
mismo nimero. La simetria esta indicada en las mismas cifras ocupadas. El desfase es

identificado anadiendo las mintsculas a, b 6 ¢ (ej. R134 y R134a) [32].
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En el caso de las mezclas, se definen por el nimero y la proporcion de masa de
refrigerantes correspondientes, los cuales, se ubican en orden ascendente de acuerdo a
su punto punto de ebullicién normal [32]. A las mezclas zeotrépicas se les otorga un
numero de identificacion correspondiente a la serie 400 y a las azeotrépicas el 500. El
nuimero indica los componentes que constituyen a la mezcla y la letra maytscula después
de las cifras indica la proporciéon. Los niimeros son asignados de forma cronoldgica de
acuerdo con la aceptacion hecha por el ASHRAE. La tabla 2.1 ejemplifica el caso para

una misma mezcla a diferentes proporciones.

Tabla 2.1: Ejemplo de codificacién de mezclas

Mezcla | Componentes Proporcién
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 organicos se les atribuye la serie 600 y los niimeros
son consecutivos, mientras que en los inorganicos se les identifica con la serie 700 y los
nimeros siguientes corresponden a la masa molecular del fluido.

Por cuestiones de seguridad también se otorga una codificacion alfanumérica de dos
cifras. Una letra que indica la toxicidad y un niimero 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 niimero indica
flamabilidad baja, media y alta del 1 al 3 respectivamente para ciertas condiciones
establecidas por ASHRAE [32]. Es posible observar la clasificacién de algunos fluidos

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

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

2.2. Criterios generales de seleccion

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 termofisicas.
Sin embargo, este trabajo se enfocara 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 regulaciéon de estos fluidos surge el primero de los criterios de seleccion referente

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

2.2.1. Criterios ambientales

La gran estabilidad quimica de los compuestos completamente halogenados, tales
como los CFCs, provoca la persistencia de los mismos en la tropdsfera por muchos
anos, para después difundirse hacia la estratdésfera [31]. Mientras que permanece en
la capa inferior promueven el calentamiento global mediante la absorcion de radiacion
infrarroja y depués, en la capa superior las moléculas de CFCs se rompen liberando
cloro, que contribuye en la disminuciéon de la capa de ozono. La sustitucion de un
atomo de hidrégeno por uno o mas de halégenos en los CFCs reduce en gran parte el
tiempo de vida en la atmofera 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 dano a la capa de ozono, no
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son completamente inocuos, por lo que se clasifican como sustancias de transicién y
eventualmente tendran 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
aun mas 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
quimica en 1995 [35] por este trabajo. A raiz de estos estudios se han creado tratados
internacionales como el Protocoto de Montreal, que regula la produccién y uso de éstas
sustancias dando cabida al primer criterio ambiental de seleccion. 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 Congelados en 1989 | Disminucién al | Reduccion del 75 %
(R11, R12, | a niveles de 1986. | 50% para 1995. | para 1994. Elimi-
R113, Reduccién en 20% | 35% mds  para | nacién para 1996
R114, para 1993. Reduc- | 1997. Eliminacién
R115, cién a 30 % en 1998 | al 100 % para 2000
R500, etc)
HCFCs No incluidos No incluidos pero | Congelados  para
(R22, en revision para | 1996 y reducidos
R123, 1992 en incrementos
R124, de 30% hasta su
R141b, eliminacion de 2005
R142b, a 2030
etc)

La forma de comparar cuantitativamente el potencial de disminucion en la capa de
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ozono es mediante el ODP! | el cual, es un indicador normalizado por la comunidad
cientifica basado en un valor de 1 para el R11 [37] tomédndolo 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, hidrégeno y carbono y en los cuales, se
ha eliminado el atomo de cloro. Ellos constituyen la tercera generacion 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 disminucién de la capa de ozono, estos
fluidos refrigerantes promueven el calentamiento global; segundo criterio ambiental.
El potencial es definido como GWP? | que es un indicador similar relacionado con el
calentamiento del planeta, debido a la produccion de gases por efecto invernadero. Los
valores son relativos al diéxido de carbono (CO3) en un periodo de integracién a 100
anos [37]. Tanto el ODP como el GWP, son calculados a partir de un tiempo de vida
atmosférico, sus propiedades quimicas y datos atmosféricos [37].

En la estimacién del GWP, no solo deben considerarse los efectos de impacto directo,
sino que también deben incluirse los procesos de generacion y el uso de energia 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 anos de investigacion realizada
por la comunidad cientifica (TSAC® ), se ha desarrollado una metodologia para la
estimacién del impacto ambiental por el uso de refrigerantes. El indice LCODI ¢ y el

LCGW I, ® permiten cuantificar los impactos en la disminucién de la capa de ozono

! 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 evaluacién técnico
cientifico)

4 Por sus siglas en inglés Life Cycle Ozone Depledion Index (Tiempo de vida del indice de destruccién
de la capa de ozono)

5 Por sus siglas en inglés Life Cycle Global Warming Potencial Directo (Tiempo de vida del GWP)

35



y el calentamiento global, respectivamente. Los indices, estan normalizados por unidad
de tonelada de refrigeracién y por anos de vida del equipo de refrigeracion y se calculan

de acuerdo a las siguientes ecuaciones:

ODP, X R. x (L, X tyigq + M,)

LCODI = (2.1)
tvida
GWP x R, x (L, X Tyiqa + M,
LOGW I, = a Xt( X Toida + M) (2.2)
vida
donde:
ODP, = Potencial de calentamiento global (0<
GW P, <12,000 IbCO,/1b,.)
ODP, = Potencial de destuccion de la capa de ozono

(0<ODP,<0.2 1b R11/lb,)

L, = Tasa de fugas de refrigerante (% de carga
anual) 0.5 %< L, <3 %/al afio

M, = Pérdidas al final de la vida (% de carga)
2% < M, <10%

R. = Carga de refrigerante (Ib por tonelada de
refrigeracién) 0,9 < R. < 3,3

tvica = Vida del equipo en anos 10 < 4, < 35

Los subindices d y r hacen referencia a emisiones directas y al refrigerante respec-
tivamente. Dos factores importantes en las ecuaciones presentadas, son la L, y la R,
éstas variables tienen gran peso en las férmulas y su cuidado es de competencia de
la industria manufacturera de los equipos y sus instaladores. Los indices para varios

refrigerantes son presentados en la figura 2.1 mientras que la figura 2.2 muestra las
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Figura 2.1: Evaluacién ambiental de refrigerantes [39]

Los refrigerantes por debajo de la region de aceptacion, tales como el R22, R123,

R134a, R407C, se sugieren de acuerdo a la siguiente ecuacién [39]:
LCGW1;+ LCODI x 100,000 < 100 (2.3)

Algunos de ellos como el R22 y el R123 pueden permitirse para aplicaciones especifi-
cas de acondicionamiento de aire donde su uso promueve el aumento de la eficiencia
energética mientras se asegure que la emisién de refrigerante a la atmosfera es nulo o
casi nulo.

En el apéndice C es posible observar una tabla para diferentes refrigerantes con
potenciales de calentamiento global e indices de calentamiento global.

Es importante resaltar que mucha de la investigacién realizada y presentada en
el capitulo anterior se ha desarrollado con fluidos que se encuentran en periodo de
eliminacion. Por lo anterior, parte de estos trabajos tendran que renovarse, quedando

como ganancia, la experiencia tomada de los estudios desarrollados. De aqui que resulte

37



Figura 2.2: Tendencia histérica de los refrigerantes [40]

indispensable el desarrollo de nuevos fluidos refrigerantes que no solo sean amigables
con el ambiente, sino que permitan la optimizacién de los equipos de produccién de
frio. Una vez presentados los criterios ambientales, se abordan en la siguiente seccién

los criterios técnicos.

2.2.2. Criterios técnicos y de seguridad

Los criterios técnicos, son aquellos parametros de seleccion relacionados con las
propiedades del fluido que intervienen directamente en el desempeno y buen funcionamien-
to del sistema [41]. Dos de los pardmetros técnicos mas importantes que deben definirse
para la seleccién 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 minima 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 debera estar por lo
menos a -15°C. Tomando esto en consideracién, la temperatura y por ende la presion de
trabajo en las zonas de intercambio de calor pueden ser determinadas. Sabiendo que la

presion en el evaporador es la mas baja en un sistema de refrigeracion, es posible aplicar

38



un primer criterio de seleccion. El refrigerante que sea elegido, a la presion correspon-
diente en el evaporador debera estar a un valor mayor a la presion atmosférica, con el
fin de evitar cualquier filtracion de aire al interior del sistema. Asi como la presién en
la parte de baja presién debe ser cuidada, la mayor de las presiones en un sistema de
refrigeracién (la de condensacion en sistemas de compresién mecénica), debe buscarse
con valores suficientemente menores a la presiéon critica del refrigerante. El volumen
especifico (v) y el calor latente de un refrigerante también son criterios técnicos. El vol-
umen especifico lleva una relacién inversamente proporcional a la densidad (p), es decir,
a un mayor volumen especifico, 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
refrigeracién, implicando un mayor trabajo de compresién [1]. Mientras tanto, el calor
latente de un refrigerante se manifiesta directamente en la capacidad de absorcion de
calor del fluido de trabajo al momento de evaporarse, o bien, en la cantidad de calor que
tendré que ser rechazada en el condensador. Respecto al calor especifico, se busca que
sea el menor posible en la fase liquida para incrementar el grado de subenfriamiento|7].
[gualmente, el calor especifico debe ser grande en la zona de vapor, para reducir la re-
gion de sobrecalentamiento. Ambas caracteristicas presentes en un refrigerante, ayudan
a incrementar la eficiencia de los intercambiadores de calor[7]. Otro criterio importante,
son las relaciones de compresion, las cuales repercuten en la cantidad de trabajo que
desarrollara 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 refrigeracion, con el fin de evitar corrosion y la disminucion del tiempo de vida 1til
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 cutaneo o inhalacion,

los riesgos por ingestion simplemente se eliminan al tomar en cuenta las medidas san-
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itarias pertinentes. Los riesgos de cada sustancia, asi 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, sera necesario el uso de proteccion ocular,
respiratoria y/o cutdnea. Otra forma de reconocer la seguridad en el uso de un refrig-
erante es por medio de la codificacion desarrollada en la norma de ANSI / ASHRAE
34, donde se muestran caracteristicas de flamabilidad y toxicidad [42].

Los criterios mencionados anteriormente deben ser aplicados para la seleccion de un
fluido de trabajo para cualquier sistema de refrigeracion. Sin embargo en la siguiente
seccion se abordaran los criterios deseables en un refrigerante que sea utilizado para un

sistema de refrigeracion por eyectocompresion.

2.3. Ciriterios especificos para el SIREC

Un criterio de importancia para sistemas de refrigeraciéon por eyectocompresién
hace referencia al comportamiento de un refrigerante durante el proceso de expansion-
compresion llevado a cabo en el eyector (ver seccién 1.1.1). Dependiendo de cada fluido
de trabajo, el comportamiento de sus isoentropas es distinto. Lo que se busca en la
seleccion de un refrigerante para equipos de eyectocompresion es que estas (si es posible),
no corten la curva de saturacion al momento de la expansién-compresion producida en
el eyector. La figura 2.3 muestra las curvas de saturacion 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-
racion, se le conoce como himedo y cuando no, “seco”. Un fluido “htimedo” provocaria
tener dos fases al interior del eyector, lo cual, repercutiria 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 “htimedas” y “secas”

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

mentaria la cantidad de energia requerida para este proceso. El amoniaco, el agua y

el R134, son ejemplos de fluidos “himedos” 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

P [kPa]
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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 hiimedos para las mismas condiciones

de operacion.
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60 80 100 120 140 160
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Figura 2.6: COP’s para fluidos “secos” y “humedos” respecto a la temperatura de
generacién|21]

Otra de las caracteristicas deseables en un refrigerante para SIREC y en general
para sistemas térmicos de refrigeracion, es la presion critica, la cual, debe estar por

encima de la presiéon de generacién y a su vez, no debe ser muy grande con el fin de
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evitar riesgos por alta presion. Para el caso de los SIREC la presién de generacion se
relaciona con la relacién de compresion se vincula intimamente con la tasa de arrastre.
Igualmente, la temperatura de generacién preferentemente debera 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 tecnologia 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 desempeno 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 refrigeracion 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 termofisicas, sin embargo ambos pertenecen al grupo de los HCFCs y por
lo tanto son fluidos de transicion de acuerdo a lo presentado. El R152a también posee
caracteristicas importantes, no dana 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 opcién como
fluido de trabajo. Es importante recordar que los hidrocarburos han sido utilizados por
muchos anos 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 secciéon se habla acerca de las diferentes maneras para el célculo
de las propiedades termofisicas de algunos refrigerantes para su aplicacion en cédigos

numeéricos para la simulacién de dispositivos o sistemas de refrigeracion.
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2.4. Calculo de las propiedades termofisicas 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 ecuacién de estado, es una ecuacion que
relaciona el comportamiento de diferentes propiedades de estado de un fluido. De ma-
nera mas especifica, una ecuacion de estado es una ecuacion termodinamica que describe

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

Existen ecuaciones de estado muy sencillas y otras muy complejas. Una de las més
conocidas para la fase gaseosa, es la ecuacién de estado de gas ideal. Esta ecuacion
permite predecir el comportamiento de la presion-temperatura-volumen especifico de
un gas con bastante exactitud, bajo condiciones de baja presion y alta temperatura
[41]. Si bien, la ecuacién es muy sencilla, su aplicacién es limitada por lo que es de-
seable, tener ecuaciones que representen con exactitud el comportamiento en regiones
mas grandes. Tal es el caso de las ecuaciones de estado de Van der Waals, Beattie
Bridgeman, Benedict-Webb-Rubin, la ecuacion viral, entre otras muchas, que aumen-
tan en complejidad al incrementar su rango de aplicacion y exactitud. La complejidad
de estas ecuaciones es debida en gran parte por la cantidad de constantes necesarias
para la solucién. Estas pueden variar de un fluido a otro para una misma ecuacion, por
lo que su proceso de programacién para su uso en simulaciones numéricas puede ser

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

Otra de las formas de obtener las propiedades de un fluido, es mediante tablas ter-
modinamicas, las cuales, son datos tabulados que igualmente son obtenidos por ecua-
ciones de estado. Para el usuario, resultan una opcién de consulta rapida y sencilla. Su
uso en aplicaciones numéricas se basa en la generacién 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. Aqui radica la princi-
pal desventaja de este método puesto que las interpolaciones pueden generar errores de
calculo debidas al ajuste. Sin embargo, es posible reducir estos errores hasta un rango
aceptable, al aumentar el nimero de puntos calculados en la matriz, aunque con un
consecuente aumento en el tiempo de calculo. En la tabla 2.4 se hace una comparacion

entre ambas herramientas de calculo.

Tabla 2.4: Ecuaciones de estado vs Tablas termodindmicas

Ecuaciones de estado Tablas termodinamicas
Ventajas Desventajas Ventajas Desventajas
Mayor precisién | Complejidad en | Facilidad de pro- | Necesidad de progra-
en calculo programacion, gramacion para | mas externos para la
aumento en | diferentes fluidos | generacion de matri-
tiempo de ces. Menor precision
computo en calculo

Por la facilidad en programacién, para este trabajo ha sido elegida la metodologia
de tablas termodinamicas para su aplicacién en la simulacién numérica del enfriador
intermedio. La generacién 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 aplicaciéon en sistemas por eyectocompresion. Sin embargo, actualmente
el criterio ambiental limita el uso de muchos de los fluidos. De acuerdo con los estudios
realizados por Herndndez [29] et. al este trabajo empleard, en la simulacién del enfri-
ador intermedio, al R134a de lado del SIREC y al R404A por la parte del subsistema
de compresion mecanico. Se ha decidido utilizar al R404A debido a que la actual tec-
nologia comercial de produccién de hielo emplea a este fluido y como se menciona en
estudios anteriores [1] este equipo facilitard la compleja etapa de produccién de hielo
para el banco de pruebas al que se hace referencia en este estudio. Sin embargo, en el
siguiente capitulo se desarrolla un estudio termodindmico que permita conocer mas a
fondo el comportamiento de un sistema hibrido de refrigeracién por eyectocompresion

SIRHEC, respecto a diferentes fluidos de trabajo y sus condiciones de operacion.
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Capitulo 3

Seleccion del tipo y metodologia de
diseno y simulacion del enfriador

intermedio

Introduccion

En el presente capitulo se fundamenta la seleccién del tipo, metodologia de diseno
y simulacién del enfriador intermedio. Para ello, primeramente son presentados difer-
entes tipos de intercambiadores de calor asi como sus ventajas y campos de aplicacion.
Después se abordan las metodologias analiticas comunmente utilizadas para el diseno y
evaluacién de intercambiadores de calor. Se muestran sus desventajas en la aplicacion
de calculo en flujo bifésico y finalmente se presenta la metodologia que serd utilizada

basada en el método numérico de volumen finito.
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3.1. Clasificacién de los intercambiadores de calor

Un intercambiador de calor, es un dispositivo que permite la interacciéon de energia
y/o materia de dos o més fluidos a diferentes temperaturas. Pueden ser clasificados de

la siguiente manera [46]:
1. Recuperadores y regeneradores
2. Por procesos de transferencia
3. Geometria de construccion
4. Por mecanismo de transferencia
5. Por arreglo de flujo

Los recuperadores o regeneradores, son dispositivos empleados en situaciones donde
es posible obtener un ahorro de energia mediante el aprovechamiento de la diferencia
de temperatura entre un fluido caliente y uno frio. El intercambio de calor se puede dar
de manera directa entre ambos fluidos, o bien, mediante una superficie de contacto.

En algunos casos, la superficie sirve como division entre los fluidos mientras inter-
cambian calor al circular dentro del dispositivo de manera simultdnea. Sin embargo, en
otros casos la superficie de contacto, en este caso denominada como matriz, funciona
como almacenador de energia [46]. En estos dispositivos el mismo conducto es utilizado
de manera alternada por los fluidos de intercambio. En una primera “etapa” el flui-
do caliente deposita su energia en la matriz para que en una segunda etapa un fluido
frio recupere el calor de la superficie de contacto (figura 3.1). Estos tltimos pueden
subclasificarse en recuperadores de matriz fija o rotatoria.

De acuerdo al proceso de transferencia, los intercambiadores de calor se subdividen

en contacto directo e indirecto.En los de contacto directo, el intercambio entre los fluidos
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Figura 3.1: Regenerador de matriz rotatoria [47, 48]

puede ser tanto de energia como de materia. A pesar de que la interaccién entre ambos
fluidos es directa, los fluidos regularmete son inmisibles (liquido-gas, sélido liquido,
etc) y el intercambio se da por medio de una interfase generada entre ambos. En el
caso de intercambiadores de calor de contacto indirecto, los fluidos circulan de manera
simultdanea por conductos separados mediante una superficie de contacto.

Referente a la geometria de construccion, existen diferentes tipos como lo son los
tubulares, de placas, superficie extendida, etc. Los tubulares utilizan conductos circu-
lares que contienen a los fluidos de intercambio y pueden subclasificarse en doble tubo,
tubo y coraza y tubo espiral. Los de doble tubo consisten en una tuberia localizada de
forma concéntrica dentro de otra de mayor didmetro (figura 3.2). Se utilizan en apli-
caciones con fluidos a alta presién y cuando las superficies de transferencia de calor
requeridas son pequeiias [46]. Pueden construirse con arreglos en serie y paralelo para
ajustarse a los requeriemientos de caidas de presion y diferenciales de temperatura.
Su principal desventaja radica en su tamano y costo por unidad de transferencia [46].
Pueden ocuparse superficies aleteadas con el fin de mejorar la eficiencia de intercambio
de calor.

Los intercambiadores de tubo y coraza, son arreglos de tuberias montados de manera

paralela en armazones cilindricos conocidos como corazas. Una de las corrientes fluye
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Fluido frio

' Fluido caliente

Figura 3.2: Esquema de intercambiador de doble tubo en contracorriente [49]

al interior de los tubos, mientras otra ocupa la parte de la coraza (figura 3.3). Existen
variaciones de disefio para diferentes intercambiadores de tubo y coraza y pueden de-
berse al ajuste de las necesidades del caso en particular, por ejemplo, los ajustes de la

expansién térmica, facilitar la limpieza y reducir los costos de construccion.

Entradas de fluido 1.,

= Coraza
Haz de ﬂ <

tubos

Espejo

Coraza Espéjo
Deflectores

Salida coraza Salida tubo

Figura 3.3: Intercambiador de tubo y coraza [50]

Por otro lado, los intercambiadores de tubos en espiral, son una variante entre los de
doble tubo y los de coraza. El conducto circular es doblado a manera de espiral, con el
fin de reducir el espacio requerido por el dispositivo y aumentar el drea de transferencia
(figura 3.4). Por la parte interna de la tuberfa, circula uno de los fluidos, comunmente el
de mayor presién, y el fluido secundario puede circular por un tubo externo concéntrico o
bien por una coraza [46]. Regularmente son utilizados en sistemas de refrigeracién donde

se ocupan fluidos “limpios” debido a la dificultad existente para su mantenimiento [46].
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Figura 3.4: Intercambiador de tubo espiral

Los intercambiadores de placas son disenados a partir de laminas delgadas que
forman canales por donde circulan el o los fluidos de intercambio (figura 3.5). Las placas
son lisas, sin embargo pueden tener corrugaciones que permiten mejorar el intercambio

de calor.

Figura 3.5: Intercambiador de placas [51]

Estos pueden subdividirse en intercambiadores de placa empaquetada, placa espiral
y en conducto laminar. Los de placas empaquetadas consisten en una serie de placas
delgadas con superficies onduladas o corrugadas, las cuales, separan las corrientes de
fluido. Las placas pueden estar unidas mediante empaques de pléstico o soldadas. La

unién por empaque plastico permite y facilita la limpieza individual de las placas, pero
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se ven limitados por las presiones y temperaturas de los fluidos. Sin embargo, los de
placa soldada permiten superar estas desventajas, siendo convenientes para el manejo
de fluidos limpios a alta presién y temperatura, su construccién es mds econémica que
los de empaque. La principal ventaja de este tipo de intercambiador es la reduccién de
drea necesaria por unidad de transferencia, llegando a ser hasta 10 veces més pequenos

que los de tubo y coraza [52].

Salida Entrada
fluido fluido frio
caliente

Entrada Salida
fluido fluido
caliente frio

Figura 3.6: Intercambiador de placa espiral

Los de placa espiral son construidos con dos largas placas enrolladas de manera espi-
ral formando conductos paralelos por los que circulan los fluidos de intercambio (figura
3.6). Estos, son intercambiadores muy compactos. No obstante su costo por unidad
de transferencia es elevado por su fabricacién tan especializada [46]. Son apropiados
para el manejo de lodos, fluido viscosos y liquidos con suspensiones sélidas. Se pueden
hacer diferentes arreglos dependiendo la aplicacién siendo algunos de los pardmetros de
seleccién, el uso de fluidos con o sin cambio de fase y la configuracién del flujo.

Los intercambiadores de placa laminar, consisten en un conjunto de placas delgadas
que forman conductos planos o semirectangulares ubicados de manera longitudinal den-
tro de una coraza (figura 3.7). De hecho pueden verse como una modificacién de los
intercambiadores de tubo y coraza. La superficie del intercambiador puede elegirse de

un material que permita la limpieza por medios quimicos, siendo entonces apropiados
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para fludos que producen ensuciamiento [46].

Figura 3.7: Intercambiador de placa laminar [53]

Finalmente, por la parte de la clasificacion por geometria, se encuentran los inter-
cambiadores de superficie extendida. Estos, son dispositivos cuya supeficie de trans-
ferencia primaria (en placa o tubular) cuenta con aletas o protuberancias con el fin de
incrementar la superficie de intercambio (figura 3.8). Ejemplos comiines de estos dispos-
itivos son los intercambiadores de placa aleteada y de tubo aleteado. Los primeros, se
forman a partir de placas corrugadas que sirven como los canales de flujo, mientras que
los segundos se construyen al rededor de tuberias de diferentes formas (circular, rect-
angular, eliptica). Las aletas pueden distribuirse en la tuberia tanto de manera axial,

como longitudinal, igualmente al interior o exterior del tubo.

Figura 3.8: Intercambiador de superficie extendida [54, 55
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Figura 3.9: Configuracién y perfil de temperaturas en paralelo y contracorriente [56]

La tltima clasificacién concerniente al mecanismo de transferencia y arreglo de flujo,
divide a los intercambiadores de acuerdo a la fase del fluido de intercambio. El fluido
puede ser monofésico o bifdsico en uno o en ambos lados del dispositivo. Respecto a
los arreglos de flujo existen tres principales configuraciones: Flujo paralelo, a contra-
corriente y flujo cruzado. En la primera, ambos fluidos entran por conductos separados
fluyendo en la misma direccién, mientras que en el arreglo a contracorriente, los fluidos
circulan en direcciones contrarias, pero en ambos casos de manera longitudinal (figura
3.9). La diferencia del flujo cruzado radica en que los fluidos circulan en una direccién
perpendicular por conductos separados (figura 3.10). La distribucion de la temperatura
lograda entre los fluidos, es la principal razén de utilizar las distintas configuraciones

de flujo, ayudando a incrementar la eficacia y eficiencia del intercambiador de calor.

Existen métodos generales para el disefio y evaluacién de un intercambiador de calor
presentado su diferencia mas importante en el célculo del coeficiente de tansferencia de
calor. Los métodos analiticos més ocupados para el disefio y evaluacién de intercam-
biadores de calor son los de LMTD! & de Temperatura Media Logaritmca y el de

Efectividad e-NTU? [46, 58].

I Por sus siglas en inglés Log Mean Temperature
2 Por sus siglas en inglés Number of heat Transfer Units Nmero de unidades de transferencia de
calor
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Fluido caliente
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Fluido frio

Figura 3.10: Arreglo de flujo cruzado [57]

Para la construccién del enfriador intermedio se utilizara un intercambiador de calor
de tipo doble tubo espiral, basados principalmente en la facilidad de construccion y eval-

uacion de los coeficientes empiricos necesarios para resolver las ecuaciones gobernantes.

En la siguiente seccién se expondran las ventajas y limitaciones para cada método
de célculo y posteriormente se profundizard en el que sera ocupado para el diseno y

simulacion del enfriador intermedio.

3.2. Meétodos analiticos de diseno y evaluaciéon de intercambi-

adores de calor

A menudo el problema de seleccién de un intercambiador de calor consiste en lograr
un cambio de temparatura en una corriente especifica o bien en predecir las temperat-
uras de salida de las corrientes que circulan por el intercambiador de calor. Los métodos
de LTMD y &-NTU son métodos analiticos que permiten llevar a cabo ambas tareas

respectivamente. Ambos métodos parten de expresar la razén de transferencia de calor
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(Q)de acuerdo con la ley de enfriamiento de Newton de la siguiente manera:

Q=UAAT, (3.1)

donde A, es el drea de transferencia de calor, AT}, es una apropiada diferencia de tem-
peratura promedio entre las corrientes de fluido y U es el coeficiente de transferencia
de calor, [5]. El drea puede ser una variable propuesta al suponer las dimensiones del
intercambiador de calor. Sin embargo, AT), y U pueden variar a lo largo del intercam-
biador de calor. Para este tipo de métodos analiticos, el coeficiente de transferencia de
calor (U) regularmente es calculado como un coeficiente global del cual més adelante
se discuten sus repercuciones en intercambiadores con cambio de fase. Mientras tanto,

de la obtencién de la AT, surge la metodologia de LMTD.

3.2.1. Método de la temperatura media logaritmica

Partiendo de un balance de energia en un intercambiador de calor, siendo los volimenes
de control las superficies de intercambio de cada corriente, se toma como hipétesis que
la superficie externa al intercambiador, se encuentra bien aislada y tinicamente la trans-
ferencia de calor ocurre entre los dos fluidos; ademads se descartan los cambios de energia
cinética y potencial. De esta manera, la tasa de transferencia de calor entre una corriente

y otra es la misma de acuerdo con la siguiente relacion

0Q. = —m.Cp.dT,
0Qy = msCpydTy

—6Q. = Qs (3.2)

Siendo 6Q, m y Cp,dT la tasa de transferencia de calor, flujo masico, calor especifi-

co v diferencias de temperatura de los fluidos en el intercambiador. Mientras que los
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subindices ¢ y f denotan la corriente de fluido caliente y frio, respectivamente. Despe-
jando la diferencia de temperaturas de cada corriente y restandolas es posible obtener

la siguiente relacién:

dT, — dTy = d(T. = Ty) = —60 (m 1,3 + mflc f) (3.3)
c“pec P

Expresando §Q en términos de la ecuacion 3.1, sustituyéndola en la ecuacion 3.3, inte-

grando y reacomodando términos obtenemos que:

In (u{_ﬂ) e —UAS( At ) (%)

Tc,sal o Tf,.saﬂ mcc;pc m fcpf
Despejando del balance de energia (ecuacién 3.2) el flujo mésico y calor especifi-
co para cada corriente, sustituyendo en la ecuacién 3.4 y reacomodando términos, la

diferencia de temperaturas puede ser expresada como:

AT - AT,

~ In(AT1/AT) (3.5)

A,

a la cual, se le denomina diferencia de temperatura media logaritmica (LMTD), que es
una manera tipica apropiada de expresar la diferencia de temperatura promedio en el
analisis de un intercambiador de calor. AT} y AT, representan la diferencia de temper-
aturas entre los extremos de ambas corrientes. Esta forma promediada de temperatura
difiere de manera relevante respecto a un promedio aritmético cuando la diferencia en-
tre las temperaturas en ambas corrientes exceden un 40 % [5]. La relacién presentada es
aplicable para intercambiadores de flujo paralelo y contraflujo, aunque para el segundo
caso la relacion AT} y AT, se expresan como la relacién de temperaturas entre la en-
trada del fluido caliente y salidas del fluido frio y la entrada del fluido frio y salida del
fluido caliente respectivamente, a menos que la capacidad calorifica de los fluidos sea la

misma.
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Los pasos a seguir para el disefio de un intercambiador con esta metodologia, son

los siguientes:

1. Seleccionar el tipo de intercambiador de calor apropiado de acuerdo a la aplicacién

9. Determinar cualquier temperatura desconocida de entrada o salida y la velocidad

de transferencia de calor mediante un balance de energia.
3. Calcular la diferencia de temperatura media logaritmica
4. Calcular el coeficiente de transferencia de calor global
5. Calcular el area superficial de transferencia de calor

El método de LMTD es aplicable, cuando se conocen las temperaturas a la entra-
da y salida del intercambiador de calor, los cuales, son datos conocidos al momento
de disefiar. Sin embargo, otras veces solo es necesario evaluar si un intercambiador
existente, permite satisfacer la tarea requerida. Es aqui donde se aplica la siguiente

metodologia analitica conocida como € — NTU.

3.2.2. Meétodo de la efectividad ¢ — NTU

Este método se basa en la definicién de una variable adimensional conocida como

efectividad de transferencia de calor (¢), la cual se define de la siguiente manera:

Q _ Velocidad de transferencia de calor real

= — - .6
U e Velocidad méxima posible -

=

donde @ se determina mediante un balance de energia entre los fluidos de intercambio,
mientras que Qm se calcula con la diferencia de temperatura méxima posible entre
fluidos y la capacidad calérifica menor entre ambos [5]. Una vez conocida Qmas €5

necesario determinar la efectividad del intercambiador que permita conocer la velocidad
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de transferencia real de calor (Q). La efectividad de un intercambiador depende de
su geomertria y la configuracién de flujo. Por lo comin las relaciones de efectividad
incluyen otro parametro adimensional el cual se le denomina como NTU® expresado

comao:

UA, A
Crot| 085

NTU = (3.7)

min
siendo U el coeficiente global de transferencia de calor, A, el drea de transferencia de
calor y Cpmin la capacidad calorifica menor para cualquiera de ambos fluidos.

La efectividad se vuelve una funcion del NT'U y de la razén de capacidades calor’ficas.
En la literatura es posible encontrar diversas relaciones para la determinacién de la
efectividad de un intercambiador para diversas geometrias, configuraciones de flujo y
razones de calor especifico [58, 5].

Ambos métodos analiticos presentados son aplicables en gran cantidad de proble-
mas practicos aunque bajo ciertas condiciones. Su ventaja radica en la facilidad de
calculo y aproximacion. No obstante, a menudo se requiere de una gran cantidad de
hipétesis que limitan su campo de aplicacién y la precisién de célculo [59]. Los errores
de célculo obtenidos, se deben a consideraciones diversas, como la estimacién de un
solo coeficiente de transferencia global (U), propiedades fisicas constantes a lo largo
del intercambiador y cuando se ocupan condiciones a la frontera complejas. En esos
casos, es posible obtener soluciones muy exactas mediante el uso de métodos numéricos
enfocados a la transferencia de calor.

El problema de disefio que presenta el enfriador intermedio (ver seccién 1.2), objeto
de este trabajo, es bastante complejo ya que contempla sistemas de flujo bifasico. Por lo
cual, los coeficientes de calor varian fuertemente a lo largo de este dispositivo, tanto en

la condensacién, como en la evaporacion, principalmente debido a los regimenes de flujo

3 por sus siglas en inglés Number of Transfer Units
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%por los que atravigﬁn. Igualmente el valor promedio de sus propiedades termofisicas
asf como la conductividad del material fluctiian de acuerdo a la posicién. Es por ello,

que se ha considerado realizar su disefio y evaluacién mediante el método de volumen

finito.

3.3. Método de Volumen Finito

Los métodos de resolucién analitica presentados en las secciones anteriores se basan
en la solucién de las ecuaciénes diferenciales de transporte. Estos métodos conducen
a funciones soluciones para la temperatura en cada punto del medio. En cambio, los
métodos numéricos se basan en el reemplazo de las ecuaciones diferenciales gobernantes
por un un conjunto de ecuaciones diferenciales algebrdicas para las temperaturas en
diferentes puntos seleccionados en el medio y cuya solucién simultdnea conduce a los
valores de la temperatura en esos puntos discretos [5]. Un método numérico que permite
obtener la formulacién numérica de un problema de transferencia de calor es el método
de voltimen finito. Originalmente fue desarrollado como una formulacién especial de
diferencias finitas y actualmente, es ampliamente utilizado utilizado en paquetes como
PHOENICS, FLUENT, FLOW3D y STAR-CD [60]. Una de las ventajas de este método,
es que la conservacién de una variable de flujo general ¢ (componente de velocidad o
entalpia), dentro de un volumen de control, que puede ser expresada como un balance
entre varios procesos tendiendo a incrementar o disminuir su valor [60].

Para el caso de un fluido dentro de una canalizacidn, las ecuaciones gobernantes o
de transporte se dividen en tres: continuidad, cantidad de movimiento y energia. La
ecuacién de continuidad en su forma integral puede ser expresada mediante la siguiente

ecuacion:
—/ pdV + [ pv-dS = (3.8)
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donde p es la densidad del fluido, V el volumen estudiado, v la velocidad del fluido y S
al drea superficial de la canalizacién, integrados sobre el volomen de control (VC) y la
superficie de control (SC'). Esta expresion permite calcular las variaciones en la cantidad
de masa que atravieza un volumen de control. La primera parte de esta ecuacion hace
referencia a los cambios temporales dentro del voliimen de control (VC), mientras que
la segunda refiere a la cantidad de masa que pasa a travez de la superficie de control.
Por su parte, la ecuacién de cantidad de movimiento permite predecir la presién a la

salidad de un volumen de control y en su forma integral se expresa como:

i f 'prdV s 7 [ 'UIPT:" ! dg - Fsup,z + qus,z (39)
ot Jve sc

en esta ecuacion los terminos denotan los cambios en debidos a los esfuerzos superficiales
(Fsup,z)y en la propia masa del fluido (Fiasz). Por tltimo la ecuacién de la energia se

expresa Como:

é--/ epdV+] ept - dS = ¢ — 1, (3.10)
ot Jye sc

siendo “e”, un término que engloba a las cantidades de energia como cinética, potencial y
térmica. Al igual que en las anteriores, el primer término denota los cambios temporales,
en este caso de energia, dentro del volimen de control mientras que el segundo refiere
a las entradas y salidas de energia a través de la superficie de control.

En la solucién de estas ecuaciones utilizando el método de volimen finito mediante
un esquema tramo a tramo, el flujo es evaluado de acuerdo a un esquema implicito
dividiendo el dominio en volimenes de control (figura 3.11).

La evaluacién de las ecuaciones se va dando “tramo a tramo” en la direccion del
flujo. Conociendo un valor a la entrada (i)y limitando las condiciones de contorno, los
valores de las variables a la salida (i+1) quedan definidas al resolver las ecuaciones de

transporte. Una vez obtenidos los valores de las variables a la salida del volumen de

61



1 I+

1
. —b — @

Figura 3.11: Discretizacién del dominio de fluido con el método tramo a tramo

control inicial, éstas se vuelven condiciones de estrada para el siguiente volimen de
control y asi sucesivamente hasta completar el dominio de estudio. Para este método
se excluyen los casos de recirculacién y/o reflujo [59].

Para el caso particular del enfriador intermedio, es presentado el siguiente esquema

y discretizacién de los fluidos de condensacién y evaporacion en la figura 3.12

Paredes de
la tuberia

Fluido 1

Figura 3.12: Esquema y discretizacion del fluido en el enfriador intermedio

De aqui, es posible obtener un conjunto de ecuaciones algebréicas a partir de las
ecuaciones gobernantes (ecuaciones 3.8,3.9,3.10). Para ello, son tomadas en cuenta las

siguientes hipotesis:
1. Flujo Unidimensional.

2. Modelo de flujos separados
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3. Volimenes de control fijos.

4. Fluido Newtoniano

5. Flujo de calor nulo en la direccién axial

6. Transferencia de calor por radiacién despreciable

Se implementa un esquema implicito para los términos transitorios de las ecuaciones

de transporte mediante un esquema diferencial de primer orden:

6¢ L p—¢°
.

siendo ¢ una variable que puede representar a cualquier propiedad fisica que cambie
con el tiempo. en el instante actual (¢ = h,p,z,...) o en el instante anterior (¢°). Los
valores dentro del volumen de control, son calculados como una media aritmética entre

las secciones de entrada y salida.
De acuerdo con lo mencionado la discretizacion de las ecuaciones de transporte se

pueden reescribir de manera algebrdica, de la siguiente manera:
Prif — Pis
m§+1 — m«g —|— VTJ“ (311)
siendo ppis la densidad del fluido en la zona de liquido, vapor o cambio de fase definida
COmo:
Pif = Pg€q + p(1 — &) (3.12)

donde los subindices “g” y “I” hacen referencia a gas o liquido respectivamente. Las

velocidades cuando los fluidos se encuentran en cambio de fase son obtenidas como:

My m(l — z,)
iy = iy = | —m———= 3,13
iy [:0959‘9] i+1 L L’l(l = Eg)s ik ( )
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tomando a “c” como la fraccién volimetrica de vapor, es decir, la parte de gas respecto
a liquido dentro de una canalizaién con fluido en zona bifasica.
Respecto a la ecuacién de cantidad de movimiento la presion a la salida de cada

volumen de control se puede expresar como:

1 -
Pi+1 =pi + ik [TwA + mgsinf — A Az
2/ g2 ¢ b i+1
_E( e ( 9)) } (3.14)
S \peg m(l— Eg) :

siendo , la calidad, 7 el esfuerzo cortante entre el fluido y la pared de la tuberfa,
g la gravedad, At el incremento en tiempo y Az la longitud del volimen de control.

Finalmente , la ecuacién de la energia se define como:

24A — 110+ mb + e

Regr = —— : (3.15)
donde
Q.' = a(Tpared i Tﬂuido) (316)

proviene de la ley de enfriamiento de Newton siendo « el coeficiente convectivo y T’
la temperatura. Por otro lado las literales a,b y ¢ son ocupadas para agrupar algunos

terminos de la ecuacién 3.15 de la siguiente manera:

a=vl,+gsinfAz —h;
b=1v?—gsinfAz + h;

c=c+cptcs
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siendo

L= :Egif [(h? - h?+1 2 hi)]

c2 = (pi + Pin1) — (P? T P?+1)

in:-2 0 oy 2
fir Vi1 + 1 v, +1+y
C3 = —Pbif (T> "‘f’gz‘f (‘“‘2—1)

Por otra parte, la pared de la tuberia puede ser evaluada mediante la Ley de Fourier,

que se expresa comao:

; dT
Q=-S\— (3.17)

donde ) es la conductividad térmica del material de la tuberia. Dado que el flujo de
calor en la direccién radial es constante, es posible relacionarlo con el flujo de calor y
coeficiente de transferencia de calor («) del fluido, los cuales, son condiciones de frontera
para resolver esta ecuacién. La resolucién de la ecuacién 3.17 permite determinar el
mapa de temperaturas de la pared del tubo. Al igual que en el caso del fluido, la tuberia
es dividida en voliumenes de control, en donde, a diferencia del esquema presentado
anteriormente (figura 3.11) los nodos en la malla se encuentran desplazados hacia la
parte central (figura 3.13). La razén es debida a que para un fluido es cominmente es
maés sencillo conocer sus condiciones a la entrada que sus condiciones promedio como

en el caso de un sélido.

Qn'i _ i+1

Figura 3.13: Discretizacién del dominio de la tuberia

De acuerdo con la figura 3.13 puede obtenerse una serie de ecuaciones algebraicas

que parten de un balance de energia como se muestra en la siguiente ecuacion:
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Y Q=0 (3.18)
Qc_Qo+Qn_Qa=0
tomando las tasas de transferencia de calor de acuerdo con lo siguiente:

: oT Toared — 1o
o = S Duiuly 99 Pt i
@ /;o AéS OF, &

2 2
siendo Sozw(D: —DL:)

i LA A
Qe—fm R T

D2 D¢
siendo S.=7 ( - )

Qn = _/ atn (Tyn — Tpared) 0Sn = 0n (Tgn — Tyared) Sn

oF, 6Pe)

siendo S,=7D, ( 5

Q.-,- = / Qs (Tpared = Tgs) 0Ss >~ s (Tpared Xt Tgs) Ss

siendo S, =7D, (&D—";ﬁ)

Siguiendo este esquema pueden ser agrupados algunos términos de esta ecuacion me-
diante los coeficientes a,b,c y d. La variable “a” representan los términos de la ecuacion
en (“i—1"), “b” los términos en el punto estudiado (“4”), “c” los términos del volumen
siguiente (“i +17) y “d” sirve para agrupar variables como los coeficientes de trans-
ferencia de calor por conveccién, o bien, en el primer y tltimo nodo las temperaturas

correspondientes [61].
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Nodos internos

Para el caso de los nodos internos, es decir los que no estan junto a nodo final en la

tuberia, la discretizacién queda de la siguiente manera

}\0 Ae Ao e
Tosved (ﬁso - 5—}5;5; + anSy + a-sSs) =T, (6—&5") +T. (;—PSE)

+ 0T onSn F 052 155

5P 5P,

oP,

5P, : Q:f“ :

Figura 3.14: Esquema de discretizacién de los nodos internos

Agrupando los términos mediante los coeficientes a,b,c y d resulta:

T, SR e RS
0, 0T,
Ao
a; = —5—33080
Ae
C; = _5$e Se

G = Oplon +a,d
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Nodo Oeste

Por otro lado, la discretizacién del nodo oeste queda de la siguiente manera:

2X, 2), Ae
Tp(ms 6 S+an5 +Q’S) (5PS)+T(6PS)

+ @nTynSn + asTgsSs

P2 oP,
o |
o s s A :
k Ocanvn 2
Q : e
oF Wt T < E
5P, Qf“ :
4 s

Figura 3.15: Esquema de discretizacién del nodo oeste

Nuevamente agrupando mediante los coeficientes mencionados se obtiene:

2\

2 —=.8. + —=8, + @Sy, + a5S;
6me 5Iw
Ae
=—-——3_5

6] e e
2w

=T, T + andon + aslys

donde es posible observar que “a” desaparece al no haber nodo en “7 —1”

68



Nodo Este

El esquema de discretizacion es similar al utilizado para el nodo oeste y queda de

la siquiente manera:

5 2\, g 2,
Tp (Esw ~+= g‘ﬁg‘s\g = Cl’nSﬂ v v a35'3> — Tw (éPwa) fie Te (6—1385,3)

+ QLo + e L eS;

reagrupando en términos de los coeficientes mencionados:

2. X
b = —5S. + —Su, + @,5, + a,S;
0L, O
Aw
2.
dm = Teg == GinTg-n + asTgs

donde es posible observar que “c” desaparece al no haber nodo en “i+1” Finalmente, es-
ta serie de ecuaciones para la pared de la tuberia puede ser realizada mediante el método
de matriz tridiagonal TDMA* . Este método permite resolver sistemas de ecuaciones
alebrdicas lineales y es una forma simplificada del método de eliminacién Gaussiana

[62]. Los coeficientes pueden ser escritos de acuerdo con la siguiente matriz:

-bl 1 0 - -3:1- -dl-
az b o T2 da
az bz (3.19)
Cn—1
_0 7 SR ) _:vn_ _dn /

Un primer “barrido” de las ecuaciones elimina los términos de “a;” mientras que una

substitucién en retroceso brinda la solucién. Mas detalles acerca del método pueden

4 Por sus siglas en inglés Tridiagonal Matrix Algorithm (Algoritmo de matriz tridiagonal)
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encontrarse ampliamente en la literatura [62]. Basado en la metodologia elegida y ecua-
ciones presentadas, en el siguiente capitulo se expone el desarrollo de un codigo numeérico

que permite el disefio y simulacién del enfriardor intermedio, objeto de esta tesis.

70



Capitulo 4

Diseno y evaluacion
térmico-mecanica del enfriador

intermedio

Introducciéon

Para los sistemas de refrigeracion, el enfriador intermedio es un intercambiador
de calor que permite realizar la conexion entre dos ciclos, ya sea que ambos ocupen
la misma o diferente tecnologia, como lo es el caso de los sistemas en cascada y los
sistemas hibridos, respectivamente.

En el caso particular de los sistemas hibridos de refrigeracién por eyectocompresion,
el enfriador intermedio ofrece un punto de optimizacién 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 termofisicas mas convenientes para cada subciclo.
Ademas, amplia el horizonte de aplicacién para los sistemas por eyectocompresion, que

debido a su comportamiento, s6lo han podido ser empleados para niveles de acondi-
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cionamiento de aire.

En el capitulo 3 se presento el tipo de intercamibador y la metodologia elegida para
la simulacion y el diseno térmico-mecanico del enfriador intermedio. Este capitulo se
enfocard propiamente a la presentacion del algoritmo desarrollado, su validacién y los

resutados obtenidos en la evaluacion fisica realizada a este dispositivo.

4.1. Modelo fisico

En el capitulo 1 y 3 han sido expuestas la importancia y funcién del enfriador
intermedio para un Sistema de Refrigeraciéon Solar Hibrido por Eyecto Compresion
(SIRSHEC). En otros estudios [23], la geometria de este dispositivo ha sido propuesta

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

)
!

descarga del -**—;g o ]
compresor ~ ;:T %_’—:":fl L

— _..;-_'—_:'_'_-H_ ,
Flotador{— - _,,.":'__:’:a =4
- f—5
1= |
'_.‘— I,.‘. J 3
ulh.’% 3 Ir‘ i hacia el
I ;L:t.;:?j—eyector
hacia el :
evaporador f
del
condensador

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

En este modelo, el enfriador intermedio permite el intercambio tanto de energia
como de materia. La coraza de este intercambiador sirve de almacenamiento para el re-

frigerante liquido hacia el evaporador y ademas, asegura al suministro de gas al eyector.
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Fluido
condensado

FIuidb

evaporacion

Fluido d>

condensacion

Figura 4.2: Disposicién de flujo en el enfriador intermedio

Sin embargo, esta disposicién imposibilita el uso de dos refrigerantes, limitando esta
posibilidad de optimizacién. Como se mostré en el capitulo 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 serd en contra corriente y la disposicion 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 condensacién proveniente
del subsistema de compresién mecanica 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 eyectocompresién en estado
bifdsico (ver figura 1.6) ingresa por la parte externa inferior del intercambiador (figura
4.2). A diferencia del fluido de condensacién, la densidad disminuye al evaporarse el
fluido y aunado a la presién facilita la salida del fluido por la parte superior.

El caso en paralelo, no sera estudiado, ya que en este tipo de disposicion dificultaria

el flujo de ambos fluidos debido al comportamiento fisico explicado. Ademas, 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 simulacion y diseno de este dispositivo, se ha desarrollado un c6digo numérico
basado en el método de volumen finito utilizando el lenguaje de programacion “C” y
Linux (UBUNTU) como sistema operativo. De acuerdo con la formulacién matemética
presentada en el capitulo 3 seccion 3.3, la figura 4.3 muestra el dominio discretizado en

el intercambiador de calor.

Fluido de ) )\
evaporacion?—* ¢ L d L ] nf p [ ] ' *
0 1 N N+2
pared diiltg:g ¢ o°=pPe =5 o . . . . * o
Fluido de | 3
condensacion T + + L4 * L ]
A -
0 1 i i+1 N N+1

Figura 4.3: Discretizacion dominio del enfriador intermedio para el fluido de conden-
sacion, pared interna del tubo y fluido de evaporacion

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

Pared del
tubo interno

Fluido de
evaporacion

Fluido de
condensacion

Figura 4.4: Ejemplo de un volumen de control en el enfriador intermedio
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En el diagrama, “7” e “¢41” representan la entrada y la salida a un volumen de con-
trol, mientras que “N”es el nimero de voliimenes 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
energia hacia o desde un determinado espacio. De la discretizacion y las ecuaciones
presentadas en la seccién 3.3, a continuacién se muestra la arquitectura del algoritmo
desarrollado con el que se simulard el comportamiento del enfriador intermedio, per-
mitiendo conocer algunos parametros 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 parametros geométri-
cos tales como el diametro y longitud para la tuberia interna del enfriador intermedio
(ver figura 4.5). Igualmente, se necesitan algunas propiedades de entrada del fluido co-
mo lo son el flujo mésico, la temperatura, presién, asi como proponer una temperatura
de la pared de la tuberia interna del enfriador. Estas propiedades establecen un mapa
a lo largo del dominio del intercambiador de calor y se ird actualizado mediante las it-
eraciones de acuerdo con el cdlculo de las ecuaciones de transporte (Ecuaciones 3.8,3.9
y 3.10).

Posteriormente, de forma separada son resueltos los c6digos de condensacién y evap-
oracion, los cuales, funcionan de manera muy similar. Primero, es requerido el calculo
de algunas propiedades termofisicas del refrigerante como la entalpia, densidad y visco-
cidad de acuerdo con la presion y temperatura de entrada del fluido. Su calculo se ha

realizado a partir de subrutinas proporcionadas por el NIST! a través del programa

! por sus siglas en inglés National Institute of Standars and Technology
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Datos de entrada
Parametros geométricos =
y de entrada del fluido Modulo de Modulo de
Condensacion Eva
Mapa de propiedades
Calculo de coeficientes
Temperatura, flujo, presion . ;
Emiricos y propiedades
TP

'
| Ec.de continuidad +m |

1 !
: i
: i
! i
| a
1 !
s | I 5
N Ec. de momento - p {
! F 1
3 Ej ¢ ’ !
7 !
: :
1 !
! i
: a
? |
: s

| Ecdeenergia 5 |

Figura 4.5: Diagrama de flujo del algoritmo numérico para los modulos de condensacion,
evaporacion y pared interna del tubo
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REFRPROP [45]. Igualmente, es necesario el cdlculo de algunos coeficientes que son
obtenidos a partir de correlaciones empiricas, los cuales, se discuten mas adelante. De-
spués son calculadas de manera simultdnea las ecuaciones de continuidad, momento y
energia para obtener el flujo méasico, presion y entalpia en el volumen de control sigu-
iente (i+1) (ecuaciones 3.11, 3.14, 3.15). Finalizando este célculo, es aplicado un primer
criterio de convergencia. Este criterio, compara el error obtenido de la diferencia entre el
flujo maésico, presion y entalpia calculados y los propuestos anteriormente por el mapa
de propiedades. Si el error es mayor al del criterio establecido, entonces las propiedades
calculadas (¢) ahora serdn las propuestas (¢*) para la siguiente iteracion, sucesivamente
hasta alcanzar el minimo 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
modulo de fluido (método tramo a tramo explicado en el capitulo 3, seccién 3.3).

El perfil de temperatura y coeficientes convectivos obtenidos de los médulos de con-
densacion y evaporacion sirven ahora como condiciones a la frontera para el médulo
de la tuberia interna del intercambiador, en donde se resuelve la ecuacion de difusion
(ecuacién 3.17) para cada volimen de control, para finalmente conocer el perfil de tem-
peratura del tubo. Para ello, el médulo de tuberia calcula los coeficientes conductivos
de acuerdo a los perfiles de temperatura obtenidos de los médulos anteriores y de la
iteracion anterior para el caso de la pared del tubo. Sustituye valores de acuerdo a
las ecuaciones mostradas en la seccién 3.3 de acuerdo con la matriz 3.19 y utiliza el
método de matriz tridiagonal (TDMA? ) para obtener el perfil de temperatura de la
pared interna del tubo (‘Tpureq). Es importante mencionar que con fines de simplificar
éste codigo numérico, la pared del tubo externo se ha considerado como adiabatica y

sera contemplada la evaluacion 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 minimo es-
tablecido, la temperatura calculada, se vuelve la temperatura propuesta hasta cumplir
con el criterio. Finalmente, si los criterios de convergencia de condensacion, evaporacion
y pared interior del tubo, son alcanzados consecutivamente, se obtienen los resultados
y termina el programa.

Como se mencioné, para poder llevar a cabo el calculo de las ecuaciones de con-
tinuidad, momento y energia es necesaria la obtencién de algunos coeficientes como los
convectivos, de friccion y la fraccion volumétrica, que resultan complicados de predecir
de manera tedrica por su naturaleza fisica. Para ello, es necesaria su obtenciéon por
medio de correlaciones obtenidas de manera experimental publicadas en articulos de

investigacion cientifica.

4.2.1. Correlaciones empiricas 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]. Basicamente una correlaciéon 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 practica. En el algoritmo
desarrollado para este trabajo ha sido necesaria la obtencion de coeficientes tales como
los convectivos, de la fraccion volumétrica y el factor de friccion. La tabla 4.1, resume
las correlaciones utilizadas para en este trabajo:

De las correlaciones utilizadas, las de mayor dificultad de calculo 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 comparacion

de los analiticos, permiten considerar coeficientes variables.
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Tabla 4.1: Correlaciones ocupadas para el célculo de coeficientes empiricos

Correlacién Autores Ano | Aplicacién

Fraccién Premoli A. y | 1971 | Predice el volumen que ocupa el gas cuando un
volumétrica Rice C. K.[63] fluido se encuentra en zona bifasica

(eg)

Convectivo Gnielinsky V. | 1976 | Calcula los coeficientes de transporte de energia
monofasico () [64] en zonas de liquido y vapor

Convectivo en | Dobson M. K. y | 1998 | Predice el comportamiento de los coeficientes dis-
condensacion (o) | Chato J. C. [65] cretizando entre los regimenes de flujo que més
influyen durante la condensacién en un tubo hor-

zontal
Convectivo en | Kattan N., | 1998 | Predice el comportamiento de los coeficientes dis-
evaporacién (a) Thome J. R. cretizando entre los regimenes de flujo que més
y  Favrat D. influyen durante la evaporacién en un tubo hori-
[66, 67 zontal
Factor de friccién | Churchill S | 1977 | Coeficiente para zona de liqudo o vapor
monofasico (7) W[68]
Factor de friccién | Friedel F.[69] 1979 | Coeficiente para zona de dos fases

bifdsico (i)

A diferencia de las zonas monofasicas, aqui los coeficientes pueden variar dréstica-
mente hasta 10 veces el valor dado. Esto se ve fuertemente influenciado por los diferentes
regimenes de flujo durante la condensacion 6 en la evaporacion. En ambos procesos, in-
tervienen distintos factores, entre los mas importantes se encuentra la velocidad de flujo
y la calidad (X,) que es directamente proporcional al coeficiente de transferencia de
calor.

Para el caso concreto de la condensaciéon, fundamentalmente la gravedad y el esfuerzo
cortante provocado por el vapor gobiernan a los diferentees regimenes [65]. En términos
de la fraccion vacia, los regimenes de flujo pueden dividirse en los que ocurren en “altos”
valores de fraccién vacia y los de “bajo” valor [65] (figura 4.6 A y B).

A bajas velocidades, la gravedad es la dominante y la condensacion se da en la parte
superior de la tuberia mientras fluye hacia abajo formado una capa de liquido que es
conducida hacia afuera, en parte debido al flujo de vapor y en parte por la gravedad

[65] Es aqui donde el regimen anular, predomina en la estimacién de los coeficientes de
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Figura 4.6: Regimenes de flujo en condensacién para: A)Elevadas y B)Bajas fracciones
volumétricas de vapor [59]

transferencia [65]. Mientras tanto, para velocidades de flujo maésico altas, el factor de
esfuerzo en el vapor es el dominante y el flujo anular 6 anular-neblina prevalece casi

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

800
700
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500
400
300 Anular
200
100 Ondulado

0

Anular neblina
-

—

Flujo masico [kglm"—s]

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Calidad (Xg)

Figura 4.7: Regimenes de flujo en condensacion obtenidos por Soliman en 1983 para

R134a a 35°C' [65]

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

Por otro lado, el fenémeno de evaporacion se caracteriza por cambios drasticos en
las proporciones de transporte de momento como de energia [59]. Los coeficientes de
transporte de energia y la caida de presion puede incrementarse en 1 y 2 érdenes de
magnitud respectivamente [59]. Un esquema “idealizado” de los diferentes regimenes de

flujo por los que atravieza un fluido durante la evaporacién, se muestran en la figura

FLUJO DE VAPOR
A) MASA DEL FLUIDO FLUJO DE VAPOR CALIDAD-90%%
ALCANZALA CALIDAD-3%
INICIO DE TEMPERATURA DE. | /(FLUNO VOLUMEIRIC O NUCLEACION SECADO SECADO
IEBULL[C'ION SATURACION DE VAPOR=85%%) SUPRIMIDA I SUPERIOR INFERIOR
— .- Ve ok - 7 as’ | ey ¥ VAPOR
LIQUIDO S Rl - K . . SOBRECALENTADO
SUBENFRIADO e e gD LG R : Y Fie e e .
lv— BURBUJAS Y PLUG -vlt-—'l!— ANULAR —;L— ROCIADO ANULAR _.l"FARmSECAYﬂWPAﬁADA—’I
AGITADO
B)
ASCENSO DEL LIQUIDO A
LAS PAREDES DEBIDO A
LA ACELERACION DEL
PARED SUPERIOR SECA FLUJO DE VAPOR
— A
- c- ot VAPOR
. _SOBRECALENTADO

— OLAS —’["‘ I'RANSICION-"Q— ANULAR Y ROCIADO A.N'ITLAR—OIL— PARED S};CA Y EMPAﬁADA—Ol

Figura 4.8: Regimenes de flujo en un evaporador horizontal de 12mm con flujo de calor
constante A)Alto flujo mésico por unidad de drea 407kg-m~2-s2 (Entrada de liquido
subenfriado) B)Flujo méasico por unidad de drea 203kg-m=2-s72 y 20% de calidad a
la entrada[59]

Al igual que en la condensacion para la evaporacién, han sido desarrollados mapas
de comportamiento para los distintos regimenes de flujo (figura 4.9). Como es posible
apreciar, para el caso de la evaporacion es necesario discretizar un mayor nimero de
zonas que permita estimar de forma adecuada las grandes fluctuaciones de las que se

hace mencién. Para la correlacién de evaporacién tomada de Kattan [67] uno de los
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Figura 4.9: Mapa de comportamiento para los diferentes regimenes de flujo posibles
durante la evaporacion
parametros que mas influye es el flujo de calor, el cual, a su vez se relaciona direc-
tamente con el coeficiente convectivo (a) 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 variacién de los coeficientes convectivos para difer-
entes etapas durante la evaporacion, para un caso de flujo de calor constante. La repro-
duccién de los resultados experimentales de esta correlacion sirve de validacién para su

uso en el codigo numérico desarrollado como se discute adelante.
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R134a Tsat=10.3[°C] D=12[mm] q=0[W/mA2]
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Figura 4.10: Variacién de los coeficientes convectivos durante el proceso de evaporacién

4.3. Validacién del algoritmo desarrollado

No obstante de que la cantidad de hipodtesis simplificativas para un método numéri-
co es menor en comparacién a los métodos anadliticos, 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
calculo, son los debidos al uso de criterios numéricos para la evaluacién de las ecuaciones
gobernantes, como la consideraciéon de volimenes finitos en vez de infinitesimales, la
sustitucién de las derivadas por incrementos y la utilizacion de esquemas numéricos
como el de diferencias centrales, para la evaluacién de los coeficientes convectivos [59].
Por ello, es necesario comparar los resultados del algoritmo con resultados experimen-
tales o casos analiticos simplificados que ayuden a establecer la confiabilidad del cédigo
numérico desarrollado en este trabajo. Una primera etapa de validacién del codigo
desarrollado consistio en la evaluacion del modulo la pared interna del tubo. La com-

paracién se realizé con un caso analitico tomando en cuenta las condiciones de frontera
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Figura 4.11: Condiciones establecidas en una canalizacion con fronteras “nortez
"surconvectivas

mostradas en la figura 4.11 y resumidas en tabla 4.2.

Tabla 4.2: Condiciones de frontera para el caso de comparacion con el caso analitico de
la pared del tubo interno del enfriador in termedio

Extremo | Temp [°C] | a[Wm 2K~
Norte 20 50
Sur 10 10
Este 80 -
Oeste 20 -

El caso analitico surge de la simplificacién 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 tuberia como isotérmicos, una
longitud de 1 metro, mientras que los didmetros externo e interno de 0.01 y 0.007 metros
respectivamente. De acuerdo con ello, el desarrollo analitico se resuelve de acuero con
las siguientes ecuaciones:

52

a2

—m?¢ =0 (4.1)
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donde

p=Tt-T (4.2)
7 Ap * perim,, * T, + ag * per@:ms x T (4.3)
Qi % PETUMY, + Qg * PErtmy
la solucion de la ecuaciéon de conduccién de calor es:
p=Cl*xe™ +C2xe™ ™ (4.4)
Para este caso y evaluando las condiciones de frontera, se obtiene:
r=0 Tt=T, porlotanto ¢ =T, —T
r=L Tt=T, porlotanto ¢o=T,—T
Siendo la expresiéon analitica final:
Tt=Cyxe™ + Coxe—mxx+T (4.5)
donde:
_ * mal
02 - gb;—m*?l_ efn*l
Ci=¢1 - (o
¢1 = Tw - T
¢2 = Te - T

La figura 4.12 muestra el perfil de temperatura obtenido para una simulacién con 40
volumenes de control. Es posible observar, que los resutados presentan una adecuada
relacién entre la solucion numérica y la analitica utilizando un reducido ntimero de
volumenes de control. Esta primera comparacion, permite validar el médulo de la pared

del tubo interno del enfriador intermedio.
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Figura 4.12: Comparacion numérica y analitica del médulo de la tuberia de interna del
enfriador intermedio

Como se ha expresado, los procesos de cambio de fase son muy complejos, de forma
que la validacion de los médulos de condensacién y evaporacion del ¢’digo desarrollado,
ha tenido que realizarse mediante datos experimentales referenciados en la literatura
[70]. En este estudio, se realizé la comparacién con datos empiricos de intercambiadores
de doble tubo en condensacién. La tabla 4.3 muestra las condiciones utilizadas en los
experimentos, para el primer caso analizado:

Tabla 4.3: Condiciones ocupadas para la validacion del codigo de condensacion, tomadas
de los experimentos de Boissieux [70] CASO 1

Caso 1
Tubo ‘ Anulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a | Agua-glycol
Tentrada°C] | 25.1 -6.8
P.riradalbar] | 12.22 1
Glkgm=2s71] | 409.8 307.4
Didmetros | 83 | 9,52e — 3
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La figura 4.13 muestra la comparacion con las temperaturas y calidad de conden-
sacion experimental obtenidos para este trabajo de manera grafica del articulo presen-

tado Valladares et al. [70]. Los subindices num y exp en la figura hacen referencia a los

Caso 1
30 ¢ 7 1
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S8 0.9 0. 0 0 0 0 8 9 @0 8. 0 0 0. o o o g 4
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20 . ©
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— ~._ o
O 15 -
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8 10l N, £
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E aguanum T e © 4 04 ©O
|2 5F Xy pum T o]
T,re!exp E‘ o
agua exp = o
0 r X5 exp @ i
= o - 02
- (o]
B g 7 R A S [5)
. By a g Y VNN W S 7&:"&"’6""‘4
-10 1 1 1 Il I Il I \-\"\ ¥ 0
0 05 1 15 2 25 3 35 4

Distancia [m]

Figura 4.13: Validacién para el médulo de condensaciéon Caso 1

datos del codigo 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 relacién entre el
comportamiento del perfil de temperatura numérico y experimental, mientras que en el
caso de la calidad, existen algunas variaciones, posiblemente debidas al calculo de los
coeficientes convectivos.

Debido a que la misma discretizacion de las ecuaciones gobernantes y criterios
numeéricos son utilizados tanto en el modulo de evaporacion como de condensacion
y los tnicos cambios entre ellos son las correlaciones empiricas ocupadas, una forma

de validacion para el modulo de evaporacién puede darse al comprobar que las cor-

87



Tabla 4.4: Condiciones ocupadas para la validacion del codigo de condensacion, tomadas
de los experimentos de Boissieux [70] CASO 2

Caso 2
Tubo ‘ Anulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a | Agua-glycol
Tentradal°C] 36.4 -7.3
P trada[bar] 13.3 1
Glkgm™2s7'1 | 208.9 207
Didmetros | 42e — 3 52e — 3

Caso 2
40 @--—B-m < 1
35 o
k. o
30 o -1 08
oo T "8‘"“u 12 ) R 1 TR B et S e S T e
22 F o o
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Figura 4.14: Validacién para el médulo de condensacién A)Caso 1y B)Caso 2

relaciones funcionan correctamente de acuerdo con los resultados presentados por sus
autores [67]. Esta validacién, se presenté graficamente en las figuras 4.9 y 4.10 en la
seccién de correlaciones empiricas. Como no se han encontrado correlaciones para evap-
oracién en anulos, la correlaciéon de Kattan sera utilizada con la variacién de tomar el
didmetro del tubo, como el hidraulico, es decir, el que resulta de la diferencia entre el

diametro 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 tendra que realizarse para trabajos posteriores.

Resulta importante mecionar que las simulaciones presentadas para la validacion
de los médulos de condensacion y evaporacion se realizé utilizando 280 volimenes de

control, numero elegido de acuerdo con el estudio presentado a continuacion.

4.4. Estudio de independencia de malla

El estudio de independencia de malla consiste en la determinacién de la densidad
de volumenes de control que sera ocupada para la simulacién de un caso en particular.
Para ello, es necesario establecer algunos parametros de operacion 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 volimenes de control es menor a una diferencia
minima establecida, se elige la densidad de malla. Esto es debido a que a pesar de que
el método converge mas facilmente al aumentar el NVC, el tiémpo de computo varia
de manera exponencial. El estudio se realiz6 variando el NVC desde 70 en incrementos
del doble hasta un total de 4480, el cual se ocupé como valor comparativo.

Para los valores entre 70 y 140 volimenes 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
energia. Los mejores resultados se encontraron desde 280 hasta 4480 y en la figura 4.15
se muestran graficamente los resultados obtenidos de esta comparacién con los perfiles
de temperatura en los fluidos de condensacion, evaporacion 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 lineas representan a los diferentes NVC evaluados. Las variaciones en la
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Figura 4.15: Variacién de la densidad de malla respecto al incremento en el NVC

temperatura respecto al incremento del NVC graficamente es imperceptible al quedar
lineas sobrepuestas, por lo que numéricamente se calculé el error existente entre los val-
ores “reales” (a 4480 volumenes de control) y los obtenidos en cada simulaciénes para

diferentes NVC de acuerdo a la siguiente relacion:

Tanve — Taaaso

=e, 4.6
Tia4480 (4.6)

donde Tanve 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 (Ta4s0)- Las figuras 4.16 A, B y C resumen los valores obtenidos para los perfiles
de temperatura del fluido en condensacion, la tuberia interior del intercambiador y el
fluido en evaporaciéon. En ellas, es posible observar la disminucién del error respecto
al incremento de NVC y comprobar los bajos errores obtenidos para las simulaciones

realizadas.
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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 minima, aunque con un menor
tiempo de computo. Una vez validado el algoritmo y elegido el NVC a utilizar, en la
siguiente seccién se presenta un andlisis de sensibilidad y finalmente el diseno térmico-

mecanico obtenido para el enfriador intermedio.

4.5. Analisis y resultados del diseno del enfriador intermedio

Para llevar a cabo la simulacién y diseno del enfriador intermedio, se realizé un
balance de energia de tal forma que permitiera establecer las condiciones de operacion
del sistema. El calculo se realizé considerando un Sistema de Refrigeracién Hibrido por
EyectoCompresién (SIRHEC) (ver figura 1.6) para la produccién de 100kg de hielo.
Esta tesis da continuidad al trabajo realizado anteriormente para el diseno de un banco
de pruebas [1]. Es por ello que el uso de los fluidos refrigerantes aqui ocupados, depende
totalmente de trabajos anteriores [71]. Los fluidos empleados son el R134a por la parte
del subsistema de eyectocompresion y el R404a para el sistema de compresion mecanica.

Las condiciones de diseno utilizadas se presentan en la tabla 4.5.

Tabla 4.5: Condiciones de diseno

Tubo Anulo
Arreglo contraflujo
Fluidos 404a R134a
Tentrada [O C] 40 )
P.ptrada[bar] 11 Sat.
m 1,42 x 1073 -

Con ello se realizé un analisis de sensibilidad presentado en la siguiente seccién, de
manera que permitiera conocer la influencia de algunos pardametros considerados como

reelevantes.
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4.5.1. Analisis de sensibilidad

Los parametros tales como la longitud inicial, didmetros de tuberia y flujos necesar-
ios en el subsistema de eyectocompresion se eligieron para su evaluacion en el andlisis
de sensibilidad. Para ello, los didmetros de tuberfa se clasificaron en chico (c), medi-
ano (m) y grande (g) para tuberias nominales de 1/4”, 1/2” y 3/4”, respectivamente.
Aunque fueron evaluados didmetros intermedios, no se presentan en este estudio al ser
mecanicamente no viables por presentar fuertes caidas de presiéon. Por otro lado, la
variacién de la longitud se realizo en +1m de una longitud establecida, denominada
por 0, 1 y 2 a variaciones de —1m , Om y +1m de una longitud predefinida, que para
este caso es de 7m. Finalmente, al flujo se le identifica como minimo (min), medio (med)
y maximo (max), asi como sus combinaciones intermedias (minmed y medmax) para
flujos entre 1,6 x 1072 y 2,0 x 1073[kgs~!]. De acuerdo con esta clasificacién la siguiente

tabla resume los valores tomados para cada caso.

Tabla 4.6: Nomenclatura

longitud | didmetro nominal flujo[kgs™!]

0es 6m | cm=1/4 con 1/2 min=1,5 x 107?
minmed=1,6 x 1073
lesTm | cg=1/4 con 3/4 med=1,7 x 1073
medmax=1,8 x 1073
2 es 8m | mg=1/2 con 3/4 max=2,0 x 1073

Siguiendo la nomenclatura anterior, la tabla 4.7 resume los resultados del analisis
de sensibilidad realizado. En las columnas se muestran las diferentes combinaciones
posibles entre los tres didmetros de tuberia, (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 renglon, “Omed” indica longitud y flujo,

donde “0” es una longitud de la tuberia de 6m y “med” hace alucion al flujo minimo del
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Tabla 4.7: Resultados del andlisis de sensibilidad

cm cg mg
cond evap cond evap cond evap
XGcond XGgevp levap [m} XJgcond XGevp levap [m} Xgcond XGgevp levap [m]
Omin 0.26 1 2.33 0.62 1 1.69 0.24 1 3.96
Ominmed 0.26 1 2.5 0.59 1 1.78 0.21 1 4.4
Omed 0.26 1 2.5 0.22 1 43
Omedmax 0.18 1 2.93 0.51 1 1.97 0.12 1 5.16
Omax 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
lmedmax 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 eyectocompresién, que de acuerdo con la tabla 4.6 es de 1,7e3[kgs™!]. Mien-
tras tanto, en la columna se identifica la combinacién de tuberias (“cg”) que referencia
el uso de tuberia 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 condensacion se ob-
tuvo una calidad (X geonq) de 0.55 y por la parte del evaporador el fluido evapor6 por

completo (X gepap = 1) a la distancia (levqp) de 1,89m.

Con los datos obtenidos, es posible mencionar que el diametro de la tuberia es una
variable importante, debido a que este parametro afecta tanto en el area de transfer-
encia, como en la velocidad de flujo. Esta ultima, a su vez repercute fuertemente en
los coeficientes convectivos, pudiedo afectarse de 1 hasta 2 érdenes de magnitud. En el
aspecto mecanico, la velocidad afecta en la caida de presién, haciendo nuevamente al
diametro, una variable de peso. En la figura 4.17 se observa la variacion de los perfiles de
temperatura de los fluidos asi como la calidad de condensacién. 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 varia de una combinacién de didmetros “cm” a uno “mg”.
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Figura 4.17: Influencia de la variacién en diametros

La longitud del enfriador intermedio, también resulta representativa y su eleccion
para este caso requiere de cierta precisién. 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, atin cuando los diferenciales de temperatura permiten
una buena transferencia de calor. Como se observa en la figura 4.18, al mantener fija
la combinacién de didmetros y los flujos, la calidad de condensacién (X geonq) a la
salida del intercambiador varia 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 monofasica,
respecto a los de zona bifasica son muy pequenos, de tal manera la transferencia de

calor se ve afectada.

Por 1ltimo, las variaciones en el flujo pueden modificar la velocidad del fluido e influir
en los coeficientes convectivos al igual que en la caida de presién. Como se aprecia en
la figura 4.19, X geong varfa de 0.26 a 0.04 para variaciones en el flujo de 1,6 x 1073 a
2,0 x 1073[kgs~!] respectivamente, alcanzando adecuados valores de calidad pero con

notables repercuciones en la caida de presion.
En resumen, la combinacion de didmetros deja controlar los coeficientes convectivos,
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velocidad de flujo y la caida de presién mientras que una distancia correcta otorga
un tiempo de residencia adecuado siempre y cuando no se exceda una determinada
distancia segun el caso en particular. Finalmente, una correcta elecciéon del flujo permite
el transporte de calor necesario para lograr los objetivos de evaporacion y condensacion
para ambos fluidos.

Del analisis realizado, los mejores resultados son los que permiten lograr la conden-
sacion y la evaporacion de ambos fluidos con los parametros geométricos establecidos.
Como se aprecia en tabla 4.7 las corridas con mejores caracteristicas se sombrean,
tomando como referencia calidades de condensacién menores a 0.1 y de evaporacion
mayores a 0.9. De esta manera, los mejores resultados se obtuvieron cuando se ocup6 la
combinacién de tuberfa de 1/2 y 3/4 (“mg”), al lograr un equilibrio entre los val-
ores de los coeficientes de transferencia y caida de presién. La longitud sera 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 x 1073 y 2,0 x 1073[kgs~!], mientras que para el material de construccién se
recomienda usar tuberia de cobre tipo “L” con especificaciones para requerimientos
en instalaciones de gas y refrigeracion. De acuerdo con los resultados presentados, es
posible realizar el diseno fisico del enfriador intermedio del cual, se presentan los planos
en la parte de apéndices. Finalmete, a continuaciéon son presentadas las conclusiones

obtenidas de la realizacién de este trabajo.
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