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Capitulo |

INTRODUCCION

Este capitulo inicia exponiendo el interés por el tema, seguido de una revisién de la situacion
energética en México y el mundo. Se habla del consumo de energia por climatiazacion de ambiente
y se toca el tema del cambio climatico. Se lleva a cabo la revisidn bibliografica de los temas afines
al desarrollo de esta tesis, se explica la justificacion del tema y los objetivos necesarios para poder
concluir dicha investigacidn. Se finaliza el capitulo presentando la estructura del trabajo a realizar

en los préximos capitulos.



Capitulo I: Introduccion

1.1.- Interés por el tema

A partir de la revolucion industrial, la demanda de la humanidad en términos de energia, para un
mejor estilo de vida y mayor comodidad ha aumentado considerablemente a través de los afios. Con
el fin de satisfacer tales demandas, se ha elevado sustancialmente un niimero cada vez mayor de
dispositivos y productos tecnolégicos, los cuales, a su vez, han ido incrementando el consumo de
energia casi diariamente. En los paises de todo el mundo, la demanda de energia necesaria para las
aplicaciones de refrigeracién y calefaccion se han incrementado drasticamente, y se espera que siga
aumentando exponencialmente cada dia, lo que dificulta que se satisfaga la creciente demanda de
suministro de energia. En la actualidad, la mayoria de la generacion de energia eléctrica proviene de
combustibles fdsiles, como lo son el carbon, el petrdleo y el gas natural, debido a su facil
disponibilidad y bajo costo en ciertos paises. Sin embargo, uno de los efectos secundarios de la
implementacion de dichos combustibles es la liberacion de gases téxicos, como diéxido de carbén,
monoxido de carboén, didxido de azufre, dioxido de nitrégeno, entre otros, que son dafiinos no sélo
para el medio ambiente, sino para todos los seres vivos; siendo los principales precursores del efecto

invernadero.

En lo que respecta a los paises situados en regiones calidas o frias, la cantidad maxima de
energia disponible en la red se utiliza para proporcionar refrigeracion o calefaccién, respectivamente,
mediante el accionamiento de dispositivos mecanicos de compresion de vapor convencionales. Sin
embargo, el inconveniente de dichos dispositivos es la gran cantidad de energia eléctrica necesaria
para lograr el éptimo funcionamiento del compresor; lo que no s6lo afecta al medio ambiente, sino
también a la economia personal, en términos de coste de funcionamiento. Por lo tanto, se ha vuelto
mas crucial disefiar sistemas de aire acondicionado, enfriamiento y refrigeracion que sean mas
rentables, mas respetuosos con el medio ambiente, y puedan ser operados usando fuentes de calor de
baja temperatura (entre 80 °C y 120 °C), tales como energia solar, geotérmica, biomasa, entre otras;

asi como calor residual de diversos procesos industriales.

En este marco, la implementacion de sistemas de refrigeracion por absorcién es una opcion
viable, ya que logra la capacidad de producir enfriamiento usando un menor suministro de energia
eléctrica, respecto a los sistemas convencionales de refrigeracion por compresion de vapor; siendo
una de las mejores alternativas a la diversificacion energética y la proteccion ambiental. Dado que la
tecnologia de refrigeracion por absorcion se utiliza ampliamente en aplicaciones practicas, existen
diferentes ciclos de refrigeracién que se pueden adecuar tanto para aplicaciones residenciales como

industriales, cubriendo un amplio rango de las necesidades basicas de enfriamiento [1].
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1.2.- Situacion energética en el mundo

El consumo mundial de energia primaria durante el 2015 aumenté un 1.0 %, con respecto al afio
anterior, similar al crecimiento promedio registrado en 2014 (1.1 %), pero muy por debajo de su
promedio a 10 afios del 1.9 %. El consumo de energia primaria en el afio 2015 finaliz6 en 13,147.3
millones de toneladas equivalentes de petréleo (Mtep). El petréleo sigue siendo el combustible méas
importante del mundo, el cual represent6 el 32.9 % del consumo mundial de energia, con un
incremento en el consumo de 1.9 millones de barriles diarios, casi el doble del promedio histérico
reciente. La participacion del carbon en el consumo mundial de energia primaria se redujo al 29.2 %,
la menor desde 2005, con una reduccion en el consumo del 1.8 %, con respecto al 2014. A nivel
mundial, el gas natural representd el 23.8 % del consumo de energia primaria, con un incremento del
1.7 %, con respecto al 2014. Por otro lado, la produccién hidroeléctrica representé el 6.8 % del
consumo mundial de energia, con un crecimiento del 1.0 %. La energia nuclear represento el 4.4 %
del consumo mundial, con un incremento del 1.3 %. Finalmente, las fuentes de energia renovable
alcanzaron el 2.8 % del consumo mundial de energia, en comparacion con el 0.8 % registrado hace
una década (figura 1.1) [2].

2.8%

4.4% u Petréleo

6.8% Carbén

B Gas Natural
E Hidroelectricidad

23.8% Energia Nuclear

= Renovables

Figura 1.1.- Consumo mundial de energia en 2015 (13147.3 Mtep)
(Elaboracion propia con datos del BP Statistical Review of World Energy 2016[2]).

El carbdn sigue siendo el combustible fosil mas abundante en el planeta, a pesar de que las
reservas de petr6leo y gas natural han aumentado con el tiempo. Sin embargo, estas Ultimas
registraron pequefias disminuciones durante el 2015. Los paises que no son miembros de
la Organizacion para la Cooperacion y el Desarrollo Econdmicos (OCDE) poseen la mayoria de las
reservas probadas de todos los combustibles fosiles. Medio Oriente posee las mayores reservas de
petrdleo y gas natural, y la mas alta relacion Reservas/Produccion (R/P) para el gas natural, con 129.5
afios. Por otro lado, América del Sur y Centro Ameérica tiene la relacién R/P mas alta para el petroleo,

con 117 afios. Mientras que, Europa y Euroasia tiene las mayores reservas de carbon, y América del
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Norte la mayor relacién R/P, con 276 afios. Si la produccion mundial de petr6leo (91,670 millones de
barriles diarios), carb6n (3,830.1 Mtep) y gas natural (3,199.5 Mtep) continua como hasta finales del
afio 2015, las reservas probadas de cada uno de ellos a nivel mundial nos beneficiarian durante 50.7,

114 y 52.8 afios respectivamente (figura 1.2) [2].

En lo que respecta a las energias renovables, éstas representaron el 6.7 % de la generacion
mundial de electricidad, siendo China y Alemania quienes registraron los mayores incrementos en
generacion de energia eléctrica a través de ésta fuente. Globalmente, la energia e6lica sigue siendo la
mayor fuente de electricidad renovable, con Alemania registrando el mayor incremento de
crecimiento. En la generacion de energia solar, China super6 a Alemania y a Estados Unidos, para
convertirse en el principal generador de energia solar del mundo. En lo que respecta a la produccion
mundial de biocombustibles, Brasil y Estados Unidos representaron esencialmente todo el incremento

neto que se tuvo durante el 2015 [2].

u Petréleo
Carbon

® Gas Natural
400
300
200
100

OECD Non-OECD European Union CIs World

Figura 1.2.- Reservas probadas en cada regién y en el mundo a finales del 2015 (afios) [2].

Por otro lado, los paises que tuvieron el mayor consumo de energia durante el 2015 fueron:
China; con el 22.9 % del total, Estados Unidos; con el 17.3 %, India; con el 5.3 %, Rusia; con el 5.1 %
y Japon; con el 3.4 %. Solos estos paises demandaron mas de la mitad de energia producida en el

planeta, lo que nos confirma que el mayor consumo de energia viene de los paises desarrollados [2].

21



Capitulo I: Introduccion

1.3.- Situacion energética en México

En México, la produccion nacional de energia primaria durante el afio 2014 finaliz6 en 8,826.15 PJ
(Tabla 1.1), un 2.15 % menor respecto al afio anterior, siendo las reservas de hidrocarburos la principal
fuente de energia para el pais. El mayor aporte de energia tuvo su origen a partir del petréleo, seguido
por el gas natural y el carbon, con un 63.42 %, el 23.56 % y el 3.44 %, respectivamente. Por otro
lado, el restante del aporte energético provino de fuentes como la energia nuclear, condensados y

energia renovable, con un aporte del 1.14 %, 0.89 % y 7.56 %, respectivamente (figura 1.3) [3].

Tabla 1.1.- Produccion de energia primaria (PetaJoules).

Variacion porcentual Estructura porcentual

2013 2014 2014/2013 (%) 2014 (%)
Carbon 299.88  303.37 1.16 3.44
Hidrocarburos 7,961.43 7,755.20 -2.59 87.87
Petréleo crudo 5,814.63 5,597.20 -3.74 63.42
Condensados 101.20 78.55 -22.38 0.89
Gas natural 2,045.61 2,079.45 1.65 23.56
Energia nuclear 122.60 100.60 -17.95 1.14
Renovables 636.01 666.98 4.87 7.56
Hidroenergia 100.81 140.01 38.89 1.59
Geoenergia 131.32 129.88 -1.09 1.47
Energia solar 7.60 8.73 15.00 0.10
Energia edlica 15.06 23.13 53.57 0.26
Biogas 1.97 1.94 -1.57 0.02
Biomasa 379.26  363.28 -4.21 4.12
Bagazo de cafia 123.83 109.16 -11.85 1.24
Lefia 255.42 254.12 -0.51 2.88
Total 9,019.91 8,826.15 -2.15 100

(Elaboracion propia con datos del Balance Nacional de Energia 2014 [3]).

En el ambito referente a las energias renovables, la energia e6lica durante 2014 mostr6 un
incremento del 53.6 % de produccién de energia, pasando de 15.06 PJ a 23.13 PJ, respecto al 2013.
Mientras que, para la energia solar, se alcanz6é un incremento del 15 % con respecto al 2013. La

produccion de biogas mostré una disminucidn del 1.6 %, dando un total de 1.94 PJ. Por su parte, la

22



Capitulo I: Introduccion

biomasa, gque se integra por bagazo de cafia (30.0 %) y lefia (70.0 %), pasé de 379.26 PJ en 2013 a
363.28 PJ en 2014, disminuyendo 4.2 %. Por otro lado, la generacidn de las hidroeléctricas aumentd
38.9 %, dando un total de 140.01 PJ. La geoenergia totaliz6 en 129.88 PJ, presentando una
decremento de 1.1 % respecto a 2013 [3].

El consumo final de energia en México representd el 58.10 % de la produccién de energia
primaria, mostrando un incremento de 0.3 % respecto a 2013, totalizando 5,128.01 PJ. Tal cantidad
es la suma del consumo no energético y el consumo energético. EI consumo no energético hace
referencia aquellos productos derivados del petréleo, principalmente, que se utilizan como insumos
para la produccion de diferentes bienes como plasticos, solventes, polimeros, caucho, entre otros. Por
su parte, el consumo energético se refiere a los combustibles primarios y secundarios (carbén,
gasolinas, naftas, electricidad, entre otras) utilizados para satisfacer las necesidades de energia de los

sectores residencial, comercial y publico, transporte, agropecuario e industrial (figura 1.4) [3].

Carboén |
3.44 %

Condensados
0.89 %
7

Geoenergia, Solar y
\ Edlica

Energia 1.83 %
Renovable Nuclear
7.56 % 1.14%

Biomasa y Biogas
414 %

Figura 1.3.- Estructura de la produccion primaria de energia, 2014 (8,826.15 PJ)

(Elaboracion propia con datos del Balance Nacional de Energia 2014 [3]).

Laelectricidad es el segundo energético de mayor consumo dentro de los sectores, solo detras
de las gasolinas y naftas, como se puede apreciar a partir de la figura 1.4. El sector residencial tuvo
un aumento en el consumo de energia eléctrica del 2.87 %, pasando de 191.14 PJ, durante el 2013, a
196.62 PJ para el 2014. Mientras que, para el sector comercial se tuvo un aumento del 1.61 %, y del

3.5 % para el sector industrial [3].
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En México, el 67.48 % de la capacidad efectiva de generacion eléctrica estuvo basada en
hidrocarburos, el 4.78 % en carbon, el 2.57 % en energia nuclear y el 25.17 % en energia renovable
(incluyendo las hidroeléctricas) totalizando en una capacidad efectiva de 54,379.33 MW; destacando
la participacion de fuentes edlicas con una capacidad de produccién de 597.15 MW, de energia

geotérmica con 813.40 MW y de energia solar fotovoltaica con 6 MW [3].

México enfrenta un gran reto debido a que el petréleo en el futuro tendra que venir de
yacimientos cuya complejidad supera por mucho la que se ha presentado hasta ahora. Para enfrentarlo
con éxito, se requerira de un gran esfuerzo orientado a incrementar la capacidad de ejecucion y de

inversion, asi como adoptar nuevas tecnologias adecuadas para la explotacién de los yacimientos.

Transporte

Residencial, comercial y piblico 2,246.39 PJ (45.9%)

921.48P](18.8%)

—— i %
Gas licuado, 34.8% Gasolinas, 64.8%

. —Diesel, 26.6%
Electricidad, 30.4%

m Querosenos, 6.0%
Lefia, 27.6%

P Gas licuado, 2.4%
Gas seco, 5.8%

Electricidad, 0.2%
Solar, 0.8%
Combustdleo, 0.0%
Diesel, 0.5%

Gas seco, 0.0%

Querosenos, 0.2%

Industrial 4,895.79P)
1,568.44 P] (32.0%) Agropecuario
159.48 PJ (3.3%)
Gas seco, 38.5%

Electricidad, 35.0% Diesel, 73.5%

Carbon, 4.9% = Electricidad, 22.6%

Coque pet., 7.2% w—
Gas licuado, 3.8%
Diesel, 3.8% ==

Coque carb., 4.4% == Querosenos, 0.0%
Gas licuado, 2.7% =
Bagazo, 2.4% ™

Combustéleo, 0.9%

Gasolinas y naftas, 0.1%

Solar, 0.0%

Figura 1.4.- Consumo final energético por sector y energético, 2014 (PJ) [3].

La relacién Reservas/Produccion de petréleo crudo equivalente, la cual se define como el
cociente que resulta de dividir la reserva remanente al 1 de enero de 2015 entre la produccién de
2014, es de 29 afios para las reservas posibles, de 17.8 afios para las reservas probables y de 10.1 afios
para la reservas probadas [4]. Por lo tanto, es muy importante tomar acciones necesarias para que la
utilizacion de estos energéticos sea lo mas eficiente posible, que sean aprovechados integramente,
que no se desperdicien y que se avance en la utilizacién de equipos y tecnologias modernas. En este

ambito, la inclusién de fuentes renovables de energia es otra via que puede reducir parcialmente la
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presion sobre los recursos naturales, al contribuir reduciendo los riesgos asociados con la volatilidad

de precios de los combustibles fésiles, y disminuir proporcionalmente la contaminacion.

1.4.- Consumo de energia por climatizacion de ambiente

En México, debido a su posicion geografica, predomina el clima célido. Sin embargo, existen regiones
del territorio nacional, particularmente la zona norte y las regiones montafiosas, donde
estacionalmente se presentan bajas temperaturas. Esto significa que, en la mayoria de su territorio,
los espacios construidos tienen que integrar, en algun sentido, elementos que favorezcan el confort

de sus ocupantes [5].

Durante el 2014, la CFE abastecio de energia eléctrica a aproximadamente 39 millones de
usuarios, siendo el sector residencial el de mayor participacion, con un 88.6 % del total; con un
consumo energético de 53,914.0 GWh [6].

De acuerdo a estudios llevados a cabo por la CONUEE, hoy en dia cerca del 30 % del
consumo eléctrico del sector residencial en México es empleado para confort en zonas de clima
calido, cuya proporcién se ha incrementado a través de los Gltimos afios. De acuerdo a los datos del
Maodulo de Condiciones Socioeconémicas de la Encuesta Nacional de Ingresos y Hogares 2012, en
México, en ese afio, alrededor del 13 % de las viviendas contaban con algln sistema de
acondicionamiento de aire. Lo cual, si las condiciones actuales prevalecen, para el afio 2035 se estima
que el nimero de viviendas con equipos de acondicionamiento de aire se incrementard en un 43 %, y
en un 71 % para 2050. Por otro lado, si las tarifas eléctricas del precio de la energia llegaran a bajar,
se espera que esta cifras se incremente en un 169 % para el 2035 y en un 221 % para el 2050. Lo cual
significa que de no tomarse decisiones para mejorar el desempefio energético de las viviendas, se
estara enfrentando un importante incremento en el consumo energético y con ello en las emisiones de

diéxido de carbono [7].

Aungue el uso de equipos de acondicionamiento de ambientes, representa aproximadamente
el 12 % del uso de energia en edificios, es pequefio en comparacion con otros paises (ej. Estados
Unidos donde representa el 50 %), existiendo un potencial importante de crecimiento conforme la
medida del ingreso per capita aumente. El desglose de la proporcion de energia consumida para
acondicionamiento de ambiente en edificaciones, asi como la distribucién de los equipos utilizados

se muestra en la figura 1.5 [8].
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Figura 1.5.- Consumo de energia por acondicionamiento de ambiente en edificaciones (TWh) [8].

Figura 1.6.- Desglose del consumo eléctrico por componente (kWh) [9].

Al examinar el consumo de electricidad por aparato, los equipos que representan la mayor

demanda de energia en el hogar son los refrigeradores y equipos de acondicionamiento de aire, siendo
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responsables, aproximadamente, del 40 % del consumo eléctrico en el sector residencial en México.
La figura 1.6 muestra el desglose del consumo promedio de energia electrica por aparato en un hogar

mexicano [9].

Tomando en cuenta tanto el consumo total por aparato como su existencias, segun cifras del
2008, se obtuvo que el consumo promedio de energia al afio por refrigerador fue de 977.6 kWh y por
equipo de aire acondicionado de 189.9 kWh. El consumo de energia por refrigerador resulté elevado
en comparacion con el registro de otros paises debido a que por lo menos la mitad de los refrigeradores

en existencia en México tienen mas de 10 afios de antigiiedad [9].

Se estima que hoy en dia solo el 20 % del total de los hogares en México cuenta con sistemas
de acondicionamiento de aire, mientras que en algunas regiones de Estados Unidos alcanza el 95%
de penetracién. Esto es indicativo del potencial que existe en el incremento del consumo de energia

por acondicionamiento de ambiente en edificaciones [8].

Otros
Refrigeracion
lluminacion

Aire acondicionado

11 R =

Figura 1.7.- Cifras estimadas de evolucién del consumo de electricidad por usos finales en el sector

residencial [5].
Finalmente, a través de la proyeccion mostrada por la figura 1.7 se ve como a través de los

afios los requerimietos de sistemas de aire acondicionado se incrementaran, y con ello los

requerimientos de energia tendran de igual manera que ser mayores. Por otro lado, este mercado
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creciente muestra una buena perspectiva en la implementacién de nuevas tecnologias, pudiéndose
aprovechar los sistema de refrigeracion por absorcion para mitigar el incremento en la demanda

energética de electricidad [5].

1.5.- Cambio climatico

Aungue el petréleo y sus derivados han permitido principalmente el desarrollo industrial, a partir de
los recursos obtenidos de su explotacion, ha sido posible financiar una parte importante del desarrollo
economico y social. Sin embargo, la produccién de energia mediante combustibles fosiles, la
agricultura, el uso de tecnologias industriales atrasadas, asi como la deforestacién, entre otros
factores, han provocado un aumento en la concentracion de los gases de efecto invernadero en la

atmosfera.

Mundialmente, el 80 % del consumo de energia proviene de combustibles fdsiles [10], cuya
guema genera esencialmente dioxido de carbono, principal causante del efecto invernadero. Dentro
de los combustibles fdsiles empleados, el gas natural es el mas limpio de todos, el cual estd compuesto
principalmente de metano; cuyos productos de combustion son el diéxido de carbono y vapor de agua.
Sin embargo, el carbén y el combustéleo estan compuestos de moléculas mas complejas, con una
concentracién mas alta de carbon y contenidos mas grandes de nitrégeno y azufre; lo que significa

que cuando son utilizados como combustibles, despiden niveles mas altos de emisiones dafiinas.

El calentamiento global, o “efecto invernadero”, es un problema ambiental que implica un
cambio potencial en el clima global, debido al incremento en la atmdsfera de los niveles de los gases
de efecto invernadero. Los principales gases a los cuales se les atribuye dicha problematica incluyen:
el dioxido de carbono (el mas prominente de los gases producidos por la actividad humana), el
metano (el mas potente), los éxidos de nitrogeno, y algunos compuestos quimicos; tales como los
clorofluorocarbonos (que han sido prohibidos a nivel mundial). Mientras muchos de estos gases estan
presentes en la atmosfera de manera natural, el debate se centra en la cuestidn sobre cuales niveles

se han elevado debido al nimero creciente de actividades humanas, que van de las practicas agricolas

y la desforestacion, hasta la combustién de combustibles fosiles para la produccién de energia [11].

Aungue es mucho menor la cantidad de metano que se despide hacia la atmdésfera, el potencial
de efecto invernadero que este posee es 23 veces mayor al del diéxido de carbono, lo que significa
que 1 kg de metano causa el mismo dafio que 23 kg de diéxido de carbono (tabla 1.2). Curiosamente,

la cria de ganado, la biomasa en descomposicion y el cultivo de arroz son las actividades agricolas
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que producen mas metano, por encima de la extraccidn de gas natural y carbdn. Otro de los gases de
efecto invernadero es el 6xido nitroso, que se crea a través de la agricultura debido a un uso excesivo

de fertilizantes nitrogenados. En un panorama general, la actividad de la agricultura contribuye con

un 15 %, aproximadamente, de los gases de efecto invernadero causados por el hombre [12].

Tabla 1.2.- Caracteristicas de los gases de efecto invernadero mas importantes.

Didxido de _ Oxido
’ Metano Hidrofluorocarburos Ozono .
carbén Nitroso
Notacién quimica CcO, CH, diversos 0, N,O
Concentracion en la atmosfera en ppm 385 1.77 <0.01 0.034 0.32
Concentracion en el afio 1750 en ppm 280 0.75 0 0.025 0.27
Incremento anual en la concentracién 0.4% 0.4% variado 0.5% 0.25%
Potencial de efecto invernadero
1 23 >1000 >1000 296
comparado con el CO,
Duracion en la atmosfera (afios) 5-200 12 variado <0.1 114
Causante del efecto invernadero 56% 16% 11% 12% 5%

(Elaboracién propia con datos Quaschning Volker, Renewable Energy and Climate Change [12])

México es el pais de América Latina con las mayores emisiones de diéxido de carbono, al
utilizar una gran cantidad de combustibles fosiles, y es relativamente vulnerable al cambio climatico.
Como tal, fue el primer pais en el Hemisferio Occidental en firmar el Protocolo de Kioto. Se estima
que México es responsable del 1.5 % de las emisiones de gases invernaderos globales; de las cuales,

el sector de energia es responsable del 60 % del total [11].

Como medida precautoria, en la década de los noventa, en México se implementd una politica
de sustitucion de combustibles que reducia el uso de combustéleo y aumentaba el uso de gas natural,
en la generacién de electricidad. Asi mismo, en la segunda mitad del 2008, el Congreso de la Union
promulgé la Ley para el Aprovechamiento de Energias Renovables y el Financiamiento de la
Transicion Energética (LAER) con el fin de reducir la dependencia del pais en combustibles fosiles.
Sin embargo, para poder lograr este fin se necesita fomentar el desarrollo de energia renovable,
proporcionar las herramientas financieras para tal desarrollo y reemplazar la generacion eléctrica por

combustibles fésiles a una generacién eléctrica por combustibles renovables [11].
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Asi mismo, a través de los afios se espera un aumento poblacional cada vez mayor y con ello
un incremento en la demanda de energia eléctrica para satisfacer las necesidades propias de vida. Por
lo tanto, como se puede apreciar a través de la figura 1.8 la evolucion estimada de emisiones de gases
de efecto invernadero a través del sector residencial no es nada alentador, mostrando un incremento
de forma acelerada a través del tiempo; pasando desde las 50,000 KTon de diéxido de carbono que
se registraron en 2006, a cerca de las 400,000 KTon a finales del 2050, donde el acondicionamiento
de espacios y la refrigeracién juegan un papel importante en la generacidon de gases de efecto

invernadero [13].

Calentamiento de agua
Cocinar

Otros aparatos eléctricos
Refrigeracién
lHuminacién
Enfriamiento de espacios

BE 08 ED @

Figura 1.8.- Evolucion estimada de emisiones de gases de efecto invernadero del sector residencial
a 2050 para México [13].

En el area de la refrigeracion, los clorofluorocarbonos (CFCs) se utilizaron ampliamente
como refrigerantes en los sistemas de aire acondicionamiento y refrigeradores durante la década de
los ochenta. Sin embargo, debido a su alto potencial de agotamiento de la capa de Ozono se emitieron
regulaciones para eliminar su uso. Como resultado, en el Protocolo de Montreal se estipula el fin de
la produccion de CFCs en todo el mundo, lo que permite largos periodos de transicién. Los
hidrofluorocarburos (HFCs) son a menudo utilizados como sustitutos de los CFCs, los cuales ya no
utilizan cloro como ingrediente. Aunque esto significa que ya no pueden dafiar la capa de Ozono, los
HFCs todavia son un problema para el efecto invernadero; ejemplo de ello, es el agente refrigerante
R404A que tiene un potencial de efecto invernadero especifico de 3260. Por lo tanto, 1 kg de R404A

es tan dafiino como 3.26 toneladas de dioxido de carbono [12].
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El hecho de tomar medidas para el ahorro de energia es enormemente importante para poner
un freno al incremento de la demanda de energia en el mundo. Sin embargo, esta claro que no hay
manera de detener el cambio climatico por completo. Por lo tanto, solo la determinacién y las medidas
adecuadas podran mantener las consecuencias del cambio climatico dentro de un limite manejable, y

en gran medida, salvaguardar el medio ambiente.

1.6.- Revision bibliografica

En la presente seccidn se hace referencia a algunas de las investigaciones mas relevantes realizadas
en los ultimos afios en el area de refrigeracion solar. La revision bibliografica esta dividida en dos
subsecciones: estudios tedricos y estudios experimentales. Cada seccién engloba las investigaciones
hechas en sistemas convencionales y avanzados de refrigeracion, mezclas comunes, mezclas

alternativas y desarrollo de componentes.

1.6.1.- Tebricos

Zambrano et al. (2008) elaboraron un modelo dindmico para una planta de enfriamiento solar que fue
construida para fines de demostracién, utilizando la tecnologia disponible en el mercado. Los autores
concluyeron que el simulador es una poderosa herramienta para sistemas de refrigeracion solar tanto

durante la fase de disefio, como para el desarrollo y prueba de estrategias de control [14].

Ortega et al. (2008) desarrollaron un modelo numérico unidimensional detallado que describe
el flujo de calor y el comportamiento dinamico del fluido dentro de un concentrador parabolico
compuesto, usado como generador de vapor de amoniaco en un sistema de refrigeracién por
absorcién. Los resultados mostraron que se puede llegar a obtener aproximadamente 3.8 kW de
potencia de enfriamiento a una temperatura de 10 °C, con una eficiencia solar y global de hasta un

46.3 % y un 21.2 %, respectivamente [15].

Figueredo et al. (2008) modelaron el comportamiento de un sistema de refrigeracion por
absorcién de doble etapa de 200 kW de potencia de enfriamiento, operando con la mezcla bromuro
de litio-agua. Los resultados mostraron que la maquina puede operar en verano como un sistema de
refrigeracién de doble etapa, impulsado por una fuente de calor de 170 °C a partir de gas natural, o
como un sistema de refrigeracion de una etapa, al ser impulsado por una fuente de calor de 90 °C; la
cual puede ser provista por energia solar. Ademas, mostraron la opcién de operacion simultanea en

modo combinado a ambas temperaturas [16].
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En cuanto al estudio de los sistemas avanzados de refrigeracion por absorcion, Kimy Ferreira
(2009) investigaron sobre el ciclo de medio efecto por absorcion de baja temperatura, para llevar a
cabo el desarrollo de un sistema de aire acondicionado solar en regiones calientes y secas. El sistema
propuesto esta conformado por un sistema de medio efecto operando con la mezcla bromuro de litio-
agua, acoplado a colectores solares planos de bajo costo. Los resultados de la simulacion predecian
que los sistemas enfriadores suministrarian agua enfriada alrededor de los 7 °C, con un coeficiente de
desempefio alrededor de 0.37 [17].

Prasartkaew y Kumar (2010) realizaron un estudio de simulacién para evaluar el rendimiento
de un novedoso sistema hibrido solar-biomasa de refrigeracion por absorcion de simple efecto,
operando con bromuro de litio-agua, adecuado para aplicaciones residenciales. Se encontrd que el
coeficiente de desempefio del sistema de refrigeracion, y del sistema en general, era de 0.7 y 0.55,
respectivamente. Ademas, el consumo de biomasa (carbdn vegetal) durante 24 horas de operacién
fue de 24.44 kg/dia. Los resultados del estudio indican que el sistema de aire acondicionado hibrido
posee factibilidad para ubicaciones tropicales en aplicaciones residenciales y que puede reemplazar
sistemas convencionales de compresion de vapor; reduciendo asi la necesidad de sistemas de energia

basados en combustibles fosiles para refrigeracion [18].

La simulaciéon numérica y el disefio de un colector solar de canal parabélico utilizado como
generador directo en un ciclo de enfriamiento solar tipo GAX fue realizado por Sauceda et al. (2011).
Bajo condiciones de disefio, la eficiencia del colector solar de canal parabdlico, el coeficiente de
desempefio del ciclo Solar tipo GAX vy la eficiencia global del sistema fueron de 0.62, 0.87 y 0.54
respectivamente. La eficiencia calculada fue un 25.5 % superior a la proporcionada por medio de un
ciclo de absorcion de simple efecto operando con la mezcla bromuro de litio-agua, el cual es acoplado

de forma indirecta al colector solar de canal parabélico [19].

En su estudio, Lin et al. (2011) presentan una simulacién numérica para un sistema de
refrigeracion solar por absorcion de doble etapa, usando la mezcla amoniaco-agua, con una capacidad
de 5 kW. El equipo, refrigerado por aire, es de tipo vertical de pelicula descendente formado con
tubos aletados. Los resultados reportados en su trabajo son COP térmico de 0.34 y un COP eléctrico
de 2.6, con una temperatura de agua caliente de 85 °C, una temperatura de aire de enfriamiento de 35
°C y la temperatura de evaporacion a 10 °C. Concluyen afirmando que una maguina de absorcion
trabajando con la mezcla amoniaco-agua es técnicamente factible en las aplicaciones practicas de

refrigeracion solar [20].
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Calise (2012) informo sobre los resultados obtenidos a partir de un modelo dinamico de un
innovador sistema de calefaccién y refrigeracion solar, basado en el acoplamiento de colectores de
canal parabélico a un sistema de refrigeracion por absorcion de dos etapas; operando con la mezcla
bromuro de litio-agua. Los resultados mostraron que el disefio del sistema investigado puede ser
competitivo para la mayoria de los lugares analizados, aunque la rentabilidad econémica fue mayor

para los climas mas calurosos [21].

Hassan et al. (2012) proponen un sistema de refrigeraciéon por adsorciéon alimentado por
energia solar capaz de trabajar y producir frio durante las 24 horas del dia. El sistema propuesto opera
bajo un ciclo de refrigeracion de temperatura de adsorcion constante, utilizando el par de trabajo
metano-carbén activado. A partir de la simulacién numérica, encontraron que el sistema alcanza un
coeficiente de desempefio de 0.6, con una produccion total de hielo diaria de 20.16 kg a -3 °C,

partiendo de agua suministrada a 28 °C [22].

Ramirez et al. (2012) presentan una metodologia, basa en un modelado matematico y una
simulacién numérica, para encontrar las condiciones 6ptimas de operacion y disefio en un sistema de
enfriamiento-termosolar. El sistema estd conformado por un arreglo de colectores solares de tipo
CPC, una unidad de enfriamiento de absorcion-difusion, que maneja la mezcla amoniaco-agua-helio,
y un evaporador. El estudio mostré que la temperatura éptima en el generador es de 96.54 °C, dando
como resultado una eficiencia de 0.59 para la unidad de enfriamiento y una eficiencia 0.60 para el
sistema térmico. La eficiencia global del sistema fue de 0.35 con una potencia de 2.95 kW en el

evaporador [23].

Best y Rivera (2015) y Rivera et al. (2015) presentaron una revision de los sistemas de
refrigeraciéon térmica y transformadores de calor por absorcidn, respectivamente, en los que
incluyeron una revision del desarrollo de sistemas de refrigeracién por absorcion y mezclas
alternativas de trabajo utilizadas en sistemas de absorcion. Segln su estudio, la mezcla amoniaco/
nitrato de litio posee algunas ventajas en ciertos aspectos sobre las mezclas convencionales de
agua/bromuro de litio y amoniaco/agua. Alguna de ellas es que la mezcla amoniaco/nitrato de litio
puede funcionar tanto para aire acondicionado como para enfriamiento, algo que con la mezcla
bromuro de litio-agua no se puede lograr. Por otra parte, la mezcla amoniaco/nitrato de litio puede
funcionar a temperaturas inferiores a la mezcla amoniaco/agua, ya que ésta no requiere de
rectificacion [24, 25].
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1.6.2.- Experimentales

Nakahara et al. (1977) trabajaron en el desarrollo tecnoldgico, sobre la base de diversas tecnologias,
para la implementacion de la energia solar en el area de la calefaccidn, refrigeracion y suministro de
agua caliente para la conservacion de energia en los edificios. El primer paso de este proyecto
consistié en instalar un sistema solar de calefaccion y refrigeracion con colectores de placa plana, y
una maquina de refrigeracién por absorcién en una casa de oficinas de un piso de 80 m? en 1974. El
sistema de refrigeracion por absorcion instalado fue de simple efecto, operando con la mezcla
bromuro de litio-agua, con una capacidad nominal de refrigeracién de 7.03 kW; asistido por 32.2 m?
de colectores solares planos. Los resultados experimentales obtenidos durante el transcurso del
periodo de pruebas, mostraron que la capacidad de enfriamiento y el coeficiente de desempefio solar
fueron de 6.5 kW y 0.14, respectivamente [26].

Ayala et al. (1998) desarrollaron un sistema hibrido de refrigeracion por
compresion/absorcion con la mezcla de trabajo amoniaco/nitrato de litio. Los autores encontraron que
las eficiencias del sistema hibrido pueden ser hasta un 10 % mas altas, en comparacién con las

obtenidas utilizando sistemas de compresion o absorcién operando individualmente [27].

Libotean et al. (2007) presentaron un trabajo sobre los ciclos de refrigeracion por absorcion
activados por fuentes de calor de baja temperatura. El estudio esta basado en la determinacién de las
propiedades termodindmicas, de las mezclas amoniaco/nitrato de litio y amoniaco/nitrato de
litio/agua, en un rango de temperaturas de 293.15 a 353.13 K, necesarias para el disefio de sistemas
de absorcion. Reportando datos y correlaciones en funcion de la temperatura y composicion de la

mezcla binaria para fracciones masicas de amoniaco [28].

Libotean et al. (2008) presentaron un estudio experimental para la determinacién de la
densidad, viscosidad y capacidad calorifica de las mezclas amoniaco/nitrato de litio y
amoniaco/nitrato de litio/agua. Realizando mediciones de temperatura entre 293.15 y 353.15 K, en
intervalos de 10 K y una presion constante de 1.8 MPa. Con fracciones méasicas de amoniaco en las
mezclas binarias y ternarias, de entre 0.35 y 0.65, y entre 0.20 y 0.55, respectivamente; publicando

datos y correlaciones de las propiedades termofisicas de las mezcla [29].
Qui et al. (2010) desarrollaron un sistema térmico solar para enfriamiento y calefaccién en la

Universidad Carnegie Mellon operando con la mezcla bromuro de litio-agua. Ellos reportaron que

dicho sistema solar podria potencialmente suministrar el 39 % de los requerimientos de refrigeracion,
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y alrededor del 20 % de la energia necesaria para calefaccion en dicho edificio, localizado en
Pittsburgh, PA [30].

Venegas et al. (2011) analizaron el rendimiento de una instalacion de refrigeracion solar a lo
largo de una temporada de verano, utilizando un sistema de refrigeracién por absorcion de simple
efecto tipo comercial destinado para aplicaciones domésticas, operando con la mezcla bromuro de
litio-agua. Dentro de su estudio concluyeron que las variables mas influyentes en la produccion diaria
de la potencia de enfriamiento y coeficiente de desempefio solar promedio, fueron la energia solar

recibida a lo largo del dia, la velocidad del viento y la direccion de éste mismo [31].

Gonzalez-Gil et al. (2011) informaron de la evaluacion experimental de un prototipo de
sistema de refrigeracion solar por absorcion, enfriado directamente por aire, operando con la mezcla
bromuro de litio-agua. Dentro de los resultados que obtuvieron, destaca que alcanzaron un coeficiente

de desempefio cercano a 0.6, con una capacidad de enfriamiento de entre 2 kW y 3.8 kW [32].

Rivera et al. (2011) y Moreno-Quintanar et al. (2012) desarrollaron y evaluaron un sistema
de refrigeracién solar por absorcion tipo intermitente, empleando un colector parabdlico cilindrico
como generador-absorbedor, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio. Los resultados
obtenidos mostraron que era posible llegar a producir hasta 8 kg de hielo por dia a través del sistema
propuesto. Las temperatura de generacion reportadas variaron entre los 75 °C y los 110 °C, con lo
cual fue posible alcanzar temperatura de evaporacién tan bajas como -11 °C. Por otro lado, los

coeficientes solares de rendimiento reportaos estuvieron en el orden de 0.08 [33, 34].

Llamas et al. (2014) informaron del desarrollo y evaluacion de los resultados obtenidos a
través de un sistema de aire acondicionado solar por absorcién, para una capacidad de enfriamiento
de entre 5 y 10 kW. El sistema fue disefiado para ser enfriado por aire, mientras que el calor
suministrado fue por medio de colectores solares de tipo evacuado. De acuerdo a los resultados
obtenidos, manifestaron que es posible llegar a obtener coeficientes de rendimiento tan altos como

0.53, y temperaturas de agua de enfriamiento cercanas a los 0 °C [35, 36].

Hernandez-Magallanes et al. (2014) informo6 del desarrollo y evaluacién experimental de un
sistema de refrigeracion por absorcion, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio. En dicho
sistema el generador y absorbedor fueron intercambiadores de calor de coraza y tubo tipo helicoidal,

mientras que el condensador, evaporador y economizador fueron intercambiadores de calor de placa
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plana. Los valores del coeficiente de rendimiento variaron entre 0.45 y 0.7, con una capacidad de
enfriamiento de entre 0.52 kW y 2.52 kW; con un suministro de temperaturas del generacién entre

los 85 °C y 105 °C, a temperatura de condensacion entre los 18 °C y los 36 °C [37].

Zamora et al. (2015) informaron de los resultados obtenidos a través del desarrollo
preindustrial de un sistema de refrigeracion por absorcién enfriado por aire, operando con la mezcla
amoniaco/nitrato de litio. El sistema fue construido utilizando intercambiadores de calor de placas
planas en todos los componentes principales del sistema. La capacidad de enfriamiento maxima
reporta fue cercana a los 12 kW; con una temperatura de agua de enfriamiento de 15 °C, temperatura

del aire a 32.3 °C y una temperatura de generacion de 90 °C [38, 39].

1.7.- Justificacion

En México, los equipos de aire acondicionado y de refrigeracion son los mayores consumidores de
energia eléctrica en el hogar. La mayor parte de esta energia proviene de combustibles fosiles cuya
extraccion y uso genera gases de efecto invernadero. Aunado a esta problematica, tenemos que somos
dependientes de fuentes de energia no renovables, cuyas reservas son finitas y cada vez es mas dificil
encontrar y extraer. Es por ello que es importante el desarrollo y la implementacién de nuevas
tecnologias que favorezcan la sustentabilidad energética del pais, ademas de contribuir a la reduccion
del cambio climético. Por lo tanto, en la presente tesis se propone la construccion y evaluacion
experimental de un sistema para aire acondicionado solar por absorcién de 5 kW de potencia de

enfriamiento, el cual estd enfocado a ser accionado por colectores solares.

Como se puede observar en la revision bibliografica son poco los trabajos desarrollados en el
area de climatizacion de espacios y la mayoria de ellos llevados a cabo con las mezclas bromuro de
litio-agua y agua-amoniaco. Solo los trabajos llevados a cabo por Llamas et al. y Hernandez-

Magallanes et al., estan directamente ligados.

Otro aspecto importante es la incursion en los recientes afios de compariias que han empezado
a desarrollar sus propios equipos, usando diversas tecnologias y mezclas, para ser comercializados en
el area de la climatizacion residencial. Sin embargo, todas estas compafiias son extranjeras y en
México no existe alguna empresa que se esté dedicando a incursionar en este mercado. En conjunto
con el desarrollo de nuevos sistemas para refrigeracion, en el Instituto de Energias Renovables de la
UNAM, se busca ser pionero en México en el desarrollo de sistemas de pequefia capacidad para

climatizacion y de esta forma colocar en el marcado un sistema de refrigeracion que sea construido
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en el pais.

Asimismo, en el presente estudio se propone evaluar el sistema de aire acondicionado solar
operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio, con una configuracion horizontal tanto del
absorbedor como del generador. Algo que en la revisién bibliografica no se encontr6 y se considera
como novedad. Ademas, las propiedades que posee el amoniaco como refrigerante proporcionan la

facilidad de operar el sistema como un refrigerador si asi se deseara.

A continuacion se presentan los objetivos planteados por alcanzar dentro de esta tesis.

1.8.- Objetivos
Objetivo general
Desarrollar y evaluar un sistema de enfriamiento solar horizontal operando con la mezcla

amoniaco/nitrato de litio.

Objetivos especificos

1. Realizar el montaje de cada uno de los componentes.

2. Seleccionar y calibrar la instrumentacion.

3. Realizar pruebas de arranque del equipo (armado, pruebas de presion, pruebas de vacio,
llenado, entre otras).

4. Operar el equipo bajo condiciones controladas en funcion de los parametros de entrada.

5. Evaluar el sistema para determinar el coeficiente de desempefio interno y externo, en
funcion de las temperaturas de operacion del sistema (temperaturas de generacion,
absorcion, condensacion y evaporacion).

6. Evaluar los componentes que conforman el sistema, desde el punto de vista de
transferencia de calor, a fin de determinar los coeficientes individuales de trasferencia de
calor a través de parametros adimensionales. Los componentes a analizar son: generador
y absorbedor horizontal de coraza y tubos, con configuracion de pelicula descendente.

7. Simular sistemas avanzados de absorcion con diversas mezclas refrigerante/absorbente.
1.9.- Estructura de la tesis

Con el proposito de alcanzar los objetivos establecidos el presente trabajo se dividi6 en siete capitulos

estructurados de la siguiente forma:
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Capitulo 1. Introduccion
Presenta el interés por el tema, la situacion energética en el mundo y en México, el consumo de
energia por climatiazacion de ambiente y se toca el tema del cambio climatico. Se muestra la revision

bibliografica, la justificacidn y los objetivos de la presente tesis.

Capitulo 2. Marco tedrico

En este capitulo se presentan los antecedentes tedricos de los sistemas termodinamicos de
refrigeracion convencionales y por absorcion, asi como la propiedades de las mezcla de trabajo mas
utilizadas, con la finalidad de sentar las bases para lograr la correcta evaluacion del sistema de

refrigeracién solar.

Capitulo 3. Modelado y simulacién de ciclos de refrigeracion

Este capitulo muestra el modelado y simulacién de los ciclos de refrigeracion por absorcion de simple
efecto y doble efecto inverso, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio, con la finalidad de
comparar el desempefio de ambos en términos del coeficiente de desempefio, asi como los resultados

en funcién de otras mezclas de trabajo.

Capitulo 4. Descripcién del equipo
Se describe a detalle los componentes que conformar el sistema de refrigeracion, su montaje y
calibracion, el principio de operacion del sistema y los procedimientos necesarios para poner en

operacion el sistema.

Capitulo 5. Evaluacion del equipo experimental
En este capitulo se muestra la descripcion del procedimiento experimental desarrollado, se exponen
los resultados de los diferentes analisis llevados a cabo y se analizan la efectividades de cada uno de

los principales componentes que conforman el sistema de refrigeracion solar.

Capitulo 6. Determinacion de coeficientes de transferencia de calor
Este capitulo se presenta la evaluacion térmica de los intercambiadores de calor tipo coraza y tubo de
pelicula descendente, operando con la mezcla binaria amoniaco/nitrato de litio, para el calculo del

coeficiente de transferencia de calor por ebullicion correspondiente al generador y absorbedor.

Capitulo 7. Conclusiones y recomendaciones

Este capitulo presenta el resumen de los resultados obtenidos, se da una opinién sobre la evaluacion
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del sistema y se hacen recomendaciones para un trabajo futuro.

Capitulo I: Introduccion

39



Capitulo 11

MARCO TEORICO

Para tener una idea clara del funcionamiento y operacién de los ciclos de refrigeracion por
absorcién, asi como de los dispositivos empleados, es necesario tener nociones basicas de la
termodinamica implicita. Por ello, en el presente capitulo se introducen los conceptos de la primera
ley vy segunda ley de la termodinamica, de los procesos reversibles e irreversibles, asi como el
principio de operacion del ciclo de Carnot y de los ciclos de compresién de vapor; entre otros
conceptos necesarios para el correcto entendimiento de los ciclos de refrigeracion por absorcién y

los tipos de refrigerantes empleados.



Capitulo Il: Marco tedrico

2.1.- Primera ley de la termodinamica

La primera ley de la termodindmica, también conocida como principio de conservacidon de la energia,
establece que la energia no se crea, ni se destruye, solo se transforma. Es decir, ésta puede cambiar
de una forma a otra, pero su cantidad total debe permanecer constante. La Ec. (2.1) es la
representacion de dicho principio, la cual expresa que el cambio neto que sufre un sistema en su
energia interna, cinética y potencial, principalmente, es igual a la diferencia entre la energia total que
entra y la energia total que sale de dicho sistema durante un proceso; la cual es debida a la
transferencia de calor, trabajo y/o masa. Esta ecuacion es de aplicacion universal, satisfaciendo

cualquier balance de energia que sufra un sistema, debido a cualquier tipo de proceso.

Eentrada ~ Lsalida = AEsistema [k]] (2'1)
—_—t e
Transferencia neta de energia Cambio en las energias interna,
por calor,trabajoy masa cinética,potencial,etcétera

Otra manera comUn de expresa la ecuacién anterior es por medio de unidad de tiempo,

expresando los cambios de energia en forma de tasa

Eentrada - Esalida = dEsistema/dt [kW] (2'2)
—eeer e
Tasa de transferencia de energia Tasa de cambio de las energias interna,
por calor,trabajoy masa cinética,potencial,etc.

La primera ley de la termodinamica es un principio establecido de manera empirica. Es decir,
no se puede demostrar de forma matematica. Sin embargo, en la naturaleza no se conoce de alguln
proceso que viole dicho principio, asi como tampoco de algin otro principio fisico que sirva de base

para poder demostrarla, manifestandola por si misma como una ley fundamental [40].

La primera ley de la termodinadmica tiene la caracteristica de que no restringe la direccién de
un proceso. Por lo cual, satisfacerla no asegura que dicho cambio en la energia de un sistema pueda
ser llevado a cabo en la realidad; o en otras palabras, no marca una diferencia entre un proceso real y
uno imaginario. Sin embargo, esta falta de adecuacion de la primera ley se soluciona introduciendo

otro principio fundamental, el cual corresponde a la segunda ley de la termodinamica.

2.2.- Segunda ley de la termodinamica
La segunda ley de la termodindmica es un principio general que impone restricciones a la energia,
estableciendo que tiene tanto calidad como cantidad, y que los procesos en la realidad simpre ocurren

hacia donde hay una disminucién de la calidad de la energia. Por lo tanto, no solo sirve para
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determinar si un proceso se puede llevar a cabo una vez cumplida la primera ley. Sino que, ademas,
su uso sirve para determinar los limites teéricos en el desempefio de sistemas de ingenieria, como
méaquinas térmicas y refrigeradores, a través del analisis de una propiedad Ilamada entropia [40].
Encontrar una definicion de entropia como tal, es algo complicado, por lo que una buena forma de
interpretarla es con una medida del desorden molecular o aleatoriedad de la energia que presenta un

sistema.

Para la primera ley de la termodindmica, las interacciones entre la transferencia de calor y
trabajo son iguales, es decir, no distingue una forma de energia de la otra. No obstante, a través de la
segunda ley, se establece que una interaccion de energia, la cual es acompafiada por una transferencia
de entropia, es una transferencia de calor. Mientras que una interaccion de energia, que no es

acompafada por una transferencia de entropia, es trabajo [40].

Dentro de la segunda ley de la Termodinamica no existe un principio de conservacion de
entropia, y solo se estable un balance a través de esta nueva propiedad de la siguiente manera, el cual

es valido para cualquier sistema que experimente cualquier tipo de proceso,

Sentrada — Ysalida + Sgen = ASsist:ema [k]/K] (2'3)
3 , N—— S—
Transferencia neta de entropia Generacion Cambio
por calor y masa de entropia de entropia

De manera general, dicho balance se puede expresar de forma diferente, por unidad de

tiempo, a través de la siguiente ecuacion

Sentrada - Ssalida + Sgen = dSsistema/dt [kW/K] (2-4)
- N S—,—
Tasa de transferencia Tasa de Tasa (‘ie
neta de entropia por generaciom cambio

calor y masa de entropia de entropia

A partir de la experiencia y analisis, se tiene la nocion de que es facil convertir el trabajo en
otra forma de energia, pero convertir estar formas de energia, de nuevo en trabajo, no es sencillo. Por
ejemplo, el trabajo se puede convertir en calor de manera directa y total, pero llevar a cabo el proceso
inverso no es posible. Es decir, al suministrar una fuente de calor sobre una resistencia eléctrica esta
no generara un trabajo eléctrico. Mientras que el proceso inverso si generara una fuente de calor. Para
poder llevar a cabo la transformacién de calor a trabajo es necesaria la implementacion de dispositivos

especiales, llamados maquinas térmicas.
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Una maquina térmica es un dispositivo que opera bajo un ciclo, recibiendo calor de una fuente
de alta temperatura, convirtiendo parte de esta energia en trabajo y rechazando el restante hacia un
sumidero de baja temperatura (figura 2.1). Todo ello a través de un agente, llamado fluido de trabajo
[40].

Qentrada = Qu

Wheto = Qu— QL

térmica
reversible

Qsatidga = QL

Figura 2.1.- Representacion esquematica de la maquina térmica.

La fraccion de calor que es posible convertir en trabajo neto de salida es una representacion

del desempefio de una maquina térmica, y se denomina eficiencia térmica [40].

En otras palabras, la eficiencia térmica representa la salida deseada entre la entrada requerida;
siendo el trabajo neto la salida deseada y el suministro de energia en forma de calor la entrada
requerida, dentro de la operacion de las maquinas térmicas. Por lo tanto, la eficiencia térmica se

expresar como

Salida de trabajo neto (2.5)

Eficiencia térmica =
f Entrada de calor total

o bien,

W,
noy = —nete g @ (26)
Qentrada QH
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Lo cual formula que tan eficientemente una maquina térmica logra convertir el calor que

recibe en trabajo.

La limitacion que poseen las maquinas térmicas, para transformar todo el calor en trabajo, es
la base para el enunciado de Kelvin-Planck; referente a la segunda ley de la termodinamica, que

expresa lo siguiente:

Es imposible que un dispositivo que opera en un ciclo, reciba calor de un solo depdsito y

produzca una cantidad neta de trabajo igual al calor suministrado.

Es decir, una maquina térmica no puede alcanzar una eficiencia del 100 por ciento. Para poder
que opere es necesario que deba intercambiar calor con un depésito de energia que se encuentre a alta

temperatura, asi como con un deposito de energia de baja temperatura, para seguir funcionando [40].

En la naturaleza, se sabe por experiencia que el flujo calor posee una direccion preferencial,
transfiriendose desde un medio que posee alta temperatura hacia uno de menor temperatura. Sin
embargo, llevar a cabo el proceso inverso no puede ocurrir por si mismo de manera natural, de acuerdo
a lo planteado por medio de la segunda ley de la termodinamica. Para poder llevar a cabo la
transferencia de calor de un medio que se encuentra a baja temperatura, hacia otro de mayor

temperatura, se requiere de dispositivos especiales llamados refrigeradores o bombas de calor.

Al igual que las maquinas térmicas, estos dispositivos estan regidos por medio de la primera
y segunda ley de la termodinamica, especificamente a través del enunciado de Clausius, el cual

expresa lo siguiente:

Es imposible construir un dispositivo que opere en un ciclo sin que produzca ningln otro
efecto que la transferencia de calor de un cuerpo de menor temperatura a otro de mayor

temperatura.

Este enunciado no delimita que sea imposible llevar a cabo el proceso de transferencia de
calor desde un deposito de baja temperatura hacia otro de mayor temperatura. Sino que expresa que
para poder llevar a cabo dicho proceso, es necesario la implementacion de un dispositivo ciclico que
sea accionado por medio de un suministro de fuente de energia externa [40]. De hecho, éste es el

principio de operacién de los sistema de refrigeracion convencionales.
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El ciclo de refrigeracién mas conocido e implementado, es el ciclo de refrigeracion por
compresion de vapor; el cual esta conformado por cuatro componentes principales: un evaporador,

un condensador, una valvula de expansion y un compresor, como se muestra en la figura 2.2 [40].

Condensador

Valvula de Co Wentrada
expansion mpresor ¢

Evaporador

3 |

Figura 2.2.- Componentes basicos de un sistema de refrigeracién por compresién de vapor.

Al igual que la primera ley, la segunda ley de la termodinamica esta basada en observaciones
experimentales; y a la fecha, no se conoce de ningln experimento o proceso que contradiga dicha ley,
lo cual debe tomarse como prueba suficiente de su validez, considerandola como por si misma una

ley fisica fundamental [40].

2.3.- Procesos reversibles e irreversibles

De acuerdo a lo expuesto con anterioridad, la segunda ley de la termodindmica establece que es
imposibles que una maquina térmicas, asi como un refrigerador o bomba de calor, tenga una eficiencia
del 100 por ciento. Por lo tanto, la eficiencia maxima de esto dispositivos se obtiene a través de su

analisis por medio de un proceso idealizado, llamado proceso reversible.

Un proceso reversible es aquel en el cual un sistema pasa desde un cierto estado inicial de
equilibrio, hacia un estado final; y posteriormente regresa a su estado original de equilibrio, sin dejar
ningun rastro en los alrededores. Es decir, la interaccién de energia en forma de calor o trabajo entre

el sistema y los alrededores durante dicho proceso es igual a cero.
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En la realidad, las transformaciones reversibles no existen, ya que no es posible eliminar por
completo efectos disipativos, como la friccion, la expansién libre y la transferencia de calor. Por lo

tanto, todo aquel proceso que no es reversible se hace llamar proceso irreversible.

La limitada posibilidad de poder llevar a cabo un proceso reversible en la realidad hace que
sea un poco incoherente estudiar dichos procesos. Sin embargo, su relevancia es de gran interés, ya

que sirven como base para establecer los limites tedricos de las eficiencias de las maquinas térmicas.

Por otra parte, siempre se busca aproximar lo mas cercano posible un proceso real hacia un
proceso reversible, ya que con ellos los dispositivos que generan trabajo, como motores de
combustion interna y turbinas de gas o vapor, entregan el maximo posible; y los dispositivos que

consumen trabajo, como compresores, ventiladores y bombas, consumen el minimo posible [40].

2.4.- Ciclo de Carnot

Como se mencion¢ anteriormente, las maquinas térmicas y los refrigerados operan bajo un ciclo,
donde el fluido de trabajo es el encargado de producir y recibir trabajo durante cierta parte del proceso.
Por lo tanto, la maxima eficiencia del ciclo se logra al producir la mayor cantidad de trabajo neto, lo
cual es posible al suministrar la minima cantidad de energia sobre el fluido de trabajo, logrando que
éste mismo entregue la mayor cantidad de trabajo posible. Es decir, operando mediante un ciclo de

procesos reversibles.

Probablemente, el ciclo de Carnot se puede considerar como el ciclo reversible mas conocido,
y a su vez, como el mas eficiente permitido por las leyes fisicas. Mientras que la segunda ley de la
termodinamica dice que no todo el calor suministrado a un motor térmico se puede usar para producir
trabajo, la eficiencia de Carnot establece el valor limite de la fraccidn de calor que se puede usar. Este
ciclo se compone de cuatro procesos reversibles, dos isotérmicos y dos isentropicos, los cuales son

posibles llevar a cabo en un sistema cerrado o de flujo estacionario (figura 2.3) [40].
Al tomar como ejemplo un sistema cerrado conformado por un gas contenido en un
dispositivo de cilindro-émbolo adiabatico, los cuatro procesos reversibles que conforman el ciclo de

Carnot son:

I.  Expansion isotérmica, proceso de 1-2, a temperatura del depésito Ty, durante el cual

se suministra una cantidad de calor Q.
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Il.  Expansion isentropica, proceso de 2-3, que pasa del depdsito de alta temperatura Ty
al deposito de baja temperatura T;,, donde hay una salida de trabajo W.
Ill.  Compresion isotérmica, proceso de 3-4, a temperatura de depoésito T;, durante el cual
se libera calor al ambiente Q,.
IV.  Compresion isentropica, proceso de 4-1, que pasa del depdsito de baja temperatura

T, al depdsito de alta temperatura Ty, donde hay una entrada de trabajo Wg.

T 4
1 l s 2
Ty [------------ >
W, W,
N B  { s
T, f-------fe-- “
4 l 3
Q.

S

Figura 2.3.- Diagrama T-s del ciclo ideal de Carnot.

Al hacer un balance de energia sobre el sistema se obtiene que,

Qu— QL — (Ws - WE) =0 (2-7)

Donde el trabajo neto es igual a

Wheto = Ws — Wg (2.8)

Al sustituir el trabajo neto en la Ec. (2.7), esta cambia a

Wheto = Qu — Q1 (2-9)

Realizando un balance de entropia en los procesos de 1-2 y de 3-4, se obtienen los valores

de Q4 y Q; como sigue
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Qy = Ty ASy 4 (2.10)
QL = TL AS3_4 (211)

Donde, al apreciar el diagrama de la figura 2.3, el valor de S; = S, y el valor S, = S5, por

lo tanto se pude considerar que

QL= T, ASy_4 (212)

Recordando la ecuacion de eficiencia térmica (2.6), y sustituyendo los valores
correspondientes antes descritos, se obtiene que la eficiencia térmica para un ciclo de Carnot

reversible solo depende de las temperaturas, como se muestra a continuacion

_ Whero (2.13)
Nter = 77—
Qentrada
Deer = Qy — Qg (2.14)
ter QH
Ty— Ty (2.15)
Nterrev = T—
H
T, (2.16)

Nterrev = 1- Ty

La Ec. (2.16) se denomina eficiencia térmica de la maquina de Carnot, la cual es la eficiencia
méaxima que puede tener una maquina térmica que opera entre dos depositos de energia a temperatura
Ty y T,, donde las temperaturas deben estar en una escala absoluta. La eficiencia de Carnot siempre
es menor a la unidad, ya que las temperaturas empleadas para su céalculo siempre son positivas; lo
que respalda la segunda ley de la termodinamica, que afirma que ninguna maquina puede tener una

eficiencia del 100 por ciento [40].
El valor conceptual del ciclo de Carnot es que, aunque no se puede lograr en la realidad, la

eficiencia de los ciclos reales se mejora al intentar aproximarse lo méas posible al de Carnot, como se

mencion0 anteriormente.
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2.5.- Ciclo de Carnot inverso

Al tomar en consideracion que el ciclo de Carnot es totalmente reversible, permite que los cuatro
procesos que comprenden el ciclo puedan invertirse, convirtiéndose asi en el ciclo de refrigeracién
de Carnot. Al tomar como base el ciclo de Carnot presentado con anterioridad, para el analisis del
ciclo de refrigeracion de Carnot; las direcciones de las interacciones de calor y trabajo se invertiran.
Es decir, el calor Q, que antes era suministrado hacia el sistema, ahora es disipado hacia un deposito
de alta temperatura. Mientras que el calor Q;, que era disipado hacia el deposito de baja temperatura,
esta vez es absorbido; con lo cual se lleva a cabo el proceso de enfriamiento o calentamiento, segin
sea el propésito. Finalmente, se suministra una cantidad de trabajo para completar el ciclo Wy (Figura
2.4).

Los cuatro procesos que conforman el ciclo de Carnot inverso son:
I.  Expansion isotérmica, proceso de 1-2, a temperatura del depdsito T;, durante el cual
se absorbe una cantidad de calor Q.
Il.  Compresion isentropica, proceso de 2-3, que pasa del depdsito de baja temperatura
T, al depdsito de alta temperatura Ty, con la necesidad de un suministro de trabajo
We.
Ill.  Compresion isotérmica, proceso de 3-4, a temperatura de deposito Ty, durante el cual
se libera calor al ambiente Q.
IV.  Expansion isentropica, proceso de 4-1, que pasa del depdsito de alta temperatura Ty

al depésito de baja temperatura T, a través de una dispositivo de expansion.

T a
4 t Qx 3
Ty [------------ <
Wy
A 4 a
T, - >
L 1 ' 2
Q:

>
L

S

Figura 2.4.- Diagrama T-s del ciclo de Carnot inverso.

49



Capitulo Il: Marco teérico

2.6.- Coeficiente de desempefio

El coeficiente de desempefio es una expresion de la eficiencia de un refrigerador, o una bomba de
calor, el cual se denota como COP (por sus siglas en ingles, coefficient of performance). Tal
designacidn tiene el objetivo de distinguir la eficiencia térmica de la eficiencia de un refrigerador o
bomba de calor, ya que estos Gltimos pueden poseer eficiencias por arriba de la unidad, algo que

contrasta con la eficiencia térmica.

Asi, la eficiencia para un refrigerador o bomba de calor esta expresada de la siguiente manera

Salida deseada (2.17)
COP = . '
Entrada requerida

Para un refrigerador, cuyo objetivo es mantener constante la temperatura del interior de una
camara o habitacion, expulsando de manera continua el calor del espacio a refrigerar hacia el medio
ambiente, con la necesidad de cierta cantidad de trabajo para ldgralo; el coeficiente de desempefio

correspondiente es

COP, = QL (2.18)

Wneto,entrada

Mientras que para una bomba de calor, cuyo objetivo es mantener un espacio calentado a una
temperatura alta, al transferir calor desde un medio de baja temperatura, como el ambiente, hacia uno
de mayor temperatura, como una habitacidn, a expensas de un suministro de trabajo; el coeficiente

de desempefio es

COPy; = _ O (2.19)

Wneto,entrada

Por medio de la definicion de trabajo neto, y sustituyendo en las ecuaciones (2.18) y (2.19),

el COP, y COPg va a serigual a

1
CoP, = (2.20)
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1
COPgc = — (2.21)
1 — XL

Qn

Que son los coeficientes de desempefio de cualquier refrigerador o bomba de calor reversible

o irreversible.

Al seguir la metodologia mostrada en el analisis del ciclo de Carnot, los coeficientes de
desempefio reversibles para los refrigeradores y bombas de calor, se expresan de la siguiente manera,

en funcion de las temperaturas absolutas, como

1 (2.22)

COPyerer = — (2.23)

Los cuales representan los coeficientes de desempefio maximos que se pueden obtener tanto
para los sistemas de refrigeracion como para las bombas de calor, respectivamente; que operan entre
los limites de temperatura T, y Ty. Al igual que las maquinas térmicas, los refrigeradores y bombas
de calor se pueden aproximar lo méas cercano posible a dichos valores del coeficiente de desempefio

reversible, pero nunca llegaran a alcanzarlos debido a las irreversibilidades.

2.7.- Ciclo ideal de refrigeracion por compresién de vapor

La refrigeracion por compresion es un método que consiste en forzar mecanicamente la circulacion
de un refrigerante en un circuito cerrado, dividido en dos zonas: una de alta presién y otra de baja
presion, con el proposito de que el fluido absorba calor del espacio a enfriar, en la zona de baja
presion, y lo ceda en la zona de alta presion. El ciclo de refrigeracién por compresion de vapor es el
mas utilizado en los sistemas de refrigeracién. Los cuatro procesos basicos de los cuales se compone
el ciclo ideal de refrigeracion se muestran a continuacion, junto con su representacion esquematica

mostrada a través de la figura 2.5.

I.  Compresion isentrpica a través de un compresor, proceso de 1-2.

Il.  Rechazo de calor a presion constante en un condensador, proceso de 2-3.
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Ill.  Estrangulamiento en un dispositivo de expansion, proceso de 3-4.

IV.  Absorcion de calor a presion constante en un evaporador, proceso de 4-1.

Medio
caliente T 4

Liguido
saturado
t Qx 24
Condensador ' QH
3 ) 3
Wentrada
= Weneraa
Vélvula de Compresor L entrada (:

expansion — 4

Evaporador

.t A |

Vapor saturado

\ 4

Figura 2.5.- Esquema y diagrama T-s para el ciclo ideal de refrigeracion por compresion de vapor.

En el ciclo ideal de refrigeracién por compresion de vapor, el refrigerante entra al compresor
como un vapor saturado (estado 1), donde se comprime isentrépicamente hasta alcanzar un estado de
alta presion y un temperatura superior a la del medio circundante a la del condensador (estado 2).
Bajo estas condiciones, el vapor recalentado ingresa al condensador, donde logra disipar el exceso de
calor contenido hacia el ambiente, logrando con ello el cambio de fase de vapor a liquido a presion
constante. El refrigerante en estado de liquido saturado sale del condensador (estado 3), para
posteriormente ser estrangulado por medio de una valvula de expansidn o tubo capilar, con lo cual se
logra disminuir su presion, provocando que su temperatura descienda por debajo del espacio a
refrigerar durante este proceso. Finalmente, el refrigerante como una mezcla de vapor hiimedo de
baja calidad ingresa al evaporador (estado 4), donde es evaporado por completo a presion constante
absorbiendo calor del espacio a refrigerar, a través de su paso por el evaporador. El refrigerante
abandona el evaporador como un vapor saturado, e ingresa de nueva cuenta en el compresor,

reiniciando el ciclo de manera continua.
En la figura 2.5, del diagrama T-s, el area bajo la curva del proceso 4-1 representa el calor

absorbido por el refrigerante en el evaporador. Mientras que, el area bajo la curva representada por el

proceso de 2-3, representa el calor rechazado en el condensador. Una regla empirica establece que el
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coeficiente de desempefio puede mejorar entre dos y cuatro por ciento por cada °C que se logre elevar

la temperatura de evaporacion, o que disminuya la temperatura de condensacion [40].

Otra manera de representa los cuatro procesos que son llevados a cabo durante el ciclo de
refrigeracién por compresién de vapor es a través del diagrama P-h (presion-entalpia), el cual se
muestra en la figura 2.6. En este diagrama, tres de los cuatro procesos aparecen como lineas rectas, y
la cantidad de calor absorbido durante el proceso de evaporacién del refrigerante 4-1, asi como el

calor disipado por el condensador 2-3, son proporcionales a la longitud de la curva correspondiente.

PA

&

Wentrada

Figura 2.6.- Diagrama P-h para el ciclo ideal de refrigeracion por compresion de vapor.

En funcion del diagrama P-h, se puede expresar que el coeficiente de desempefio de
refrigeradores y bombas de calor, que operan en el ciclo ideal de refrigeracion por compresion de

vapor, quedan determinados de la siguiente manera

hi—h
COP, = it M M (2.24)
Wneto,entrada h2 - hl
y
h,— h 2.25
COPse = qu _ 3 ( )

neto,entrada h2 - hl

Esto tomando como base el principio de la conservacién de la energia para un sistema de

flujo estacionario, donde los cambios en la energia cinética y potencial del refrigerante pueden ser
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ignorados, ya que suelen ser pequefios en relacion con los términos de trabajo y transferencia de calor.
Asi como, que en el condensador y en el evaporador no existe trabajo alguno, y el compresor puede

calcularse como un dispositivo adiabatico [40].

2.8.- Ciclo real de refrigeracion por compresion de vapor

En un ciclo real de refrigeracion por compresion de vapor se llevan a cabo los mismo cuatro procesos
basicos del ciclo ideal, que son la compresion, la condensacién, la expansion y la evaporacién, solo
que difiere en varios aspectos en funcién de como son llevados a cabo. Principalmente, el ciclo real
se diferencial del ciclo ideal debido a las irreversibilidades que ocurren dentro sus componentes. Los
ejemplos mas sencillos de identificar en funcion de las irreversibilidades son la friccion del fluido a
través de su paso por los componentes y la tuberia, causando pérdidas de presion. Asi como la
transferencia de calor que se da hacia y desde los alrededores con los distintos componentes del
sistema de refrigeracion. Un claro ejemplo entre las diferencia que existen entre el ciclo ideal y el real
de refrigeracidn se observan al comparar los diagramas T-s de cada uno de ellos, donde se muestra el

ciclo de refrigeracion.

Liquido
subenfriado 2

“”mrrcda

QL Vapor sobrecalentado

>
>

S

Figura 2.7.- Diagrama T-s para el ciclo real de refrigeracion por compresion de vapor.

La primer diferencia que se puede notar es que, en el ciclo ideal, el refrigerante entra al
compresor como vapor saturado. Sin embargo, en un proceso real no es posible controlar que el estado
del refrigerante a la salida del evaporador sea con tanta precision. Por ello, el disefio de los sistema
reales es de tal manera que el refrigerante a la entrada del compresor sea como un vapor
sobrecalentado ligeramente, asegurando que el refrigerante sea evaporado por completo, y asi evitar

dafios en el compresor (estado 1).
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Otra de las diferencias marcadas es el proceso de compresion. En el ciclo ideal, es
internamente reversible y adiabatico, y por ende isentropico. Sin embargo, en el ciclo real, la
compresion del vapor refrigerante incluira efectos de friccién, los cuales incrementaran la entropia 'y

la transferencia de calor (estado 2).

En el caso ideal, se supone que el refrigerante sale del condensador como liquido saturado a
la presion de la salida del compresor. Mientras que, en el caso real, se tiene una caida de presion en
el condensador, asi como en las lineas que lo conectan con el compresor y la valvula de
estrangulamiento. En consecuencia a estas caidas de presion, el refrigerante se subenfria un poco con
la finalidad de que no llegue vapor a la valvula de estrangulacion (estado 3). Sin embargo, este
proceso lejos de perjudicar el ciclo de refrigeracion, lo beneficia, logrando que el refrigerante a la
entrada del evaporador tenga una entalpia inferior y con ello pueda absorber una cantidad mayor de

calor del espacio a refrigerar para evaporarse por completo (estado 4) [40].

Por otro lado, en el ciclo real de refrigeracidn, se busca que la valvula de estrangulamiento y
el evaporador puedan estar muy cerca el uno del otro, de modo que la caida de presion en la linea de

conexion sea pequefia, asi como las posibles infiltraciones de calor en el trayecto.

La ecuacion para obtener el coeficiente de desempefio para el ciclo real de refrigeracion por
comprensién es similares a la empleada para el calculo del ciclo ideal de refrigeracion, Ec. (2.24),

diferenciandose en los estados bajo los cuales se calcula la propiedad entalpica.

2.9.- Refrigeracion por absorcion

Un sistema de enfriamiento que funciona bajo el principio de absorcion se conoce como sistema de
refrigeracién por absorcion, donde un sorbente liquido o sélido absorbe moléculas de refrigerante en
su interior, y este cambia fisica y/o quimicamente en el proceso. Los sistemas de refrigeracion por
absorcién tienen sus principales aplicaciones en la climatizacion de espacios o como sistemas de
refrigeracion. En la climatizacion de espacios estos sistemas se utilizan para proporcionar
temperaturas por encimas de los 0 °C, mientras que en el area de la refrigeracion su objetivo es
mantener temperaturas por debajo o muy cercanas a los 0 °C. Un ejemplo comun de un sistema de
aire acondicionado es una unidad de refrigeracién en una casa, y un ejemplo de un sistema de

refrigeracién es una unidad de almacenamiento de alimentos [1].
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El sistema de refrigeracion por absorcién se introdujo por primera vez en 1846 con el
concepto de producir hielo utilizando calor como entrada de energia [1]. Sin embargo, fue hasta 1850
cuando se desarrollaron los primeros sistemas de refrigeracion por absorcion, cuando Edmund Carre
invento la primera maquina por absorcion utilizando agua como absorbente y &cido sulfdrico como
refrigerante, para el enfriamiento de agua potable. Nueve afios mas tarde, su hermano, Ferdinand
Carre disefi6 y patentd con éxito el primer equipo comercial de refrigeracién por absorcién de
amoniaco/agua [41]. Aunque en los afios subsiguientes se introdujeron numerosas mejoras halladas
de forma empirica, no fue hasta en 1913 cuando se obtuvo una primera base teérica. En ese afio, el
trabajo de Edmund Altenkirch senté los principios de la termodinamica de las mezclas binarias para
absorcién. A partir de este momento se inicia el desarrollo de los equipos de absorcién, y es cuando

empiezan aparecer los primeros listados de posibles mezclas de trabajo para estos ciclos [42].

Después de la segunda guerra mundial, con el uso del par agua/bromuro litio, se inicia la
época dorada de los equipos de absorcion. Se introducen en el mercado equipos destinados tanto para
aplicaciones domésticas como unidades de gran capacidad. Como ejemplo de ello, Carrier vende la
primera unidad de gran potencia (530 kW) en 1945, mientras que Trane desarrolla el primer equipo
hermético en 1959 [42].

Aungue los coeficientes de desempefio de estos ciclos eran relativamente bajos en aquel
entonces, alrededor del 0.65, estos equipos gozaban de una gran aceptacion debido principalmente al
bajo precio del gas y a la falta de regularidad en el suministro eléctrico. Tanto era asi, que en el
segmento de las grandes potencias, estos equipos acaparaban el 25 % del mercado norteamericano
durante los afios de 1960 [42].

Tras la crisis del petréleo en los afios de 1970, y con el apogeo de la energia nuclear en esas
fechas, se produce en los Estados Unidos un declive por el interés de los equipos de absorcidn, y los
desarrollos se centraron en equipos de compresion de vapor accionados eléctricamente. Sin embargo,
en los ultimos afios esta tecnologia ha vuelto a resurgir debido principalmente a la problematica
medioambiental generada por los CFCs, al aumento de la temperatura global del planeta y al
incremento de las tarifas eléctricas. Como Jap6n ha sido uno de los pocos paises que prosiguié en la
década de 1970 y 1980 con el desarrollo y mejora de los sistemas de absorcion, hoy en dia, la mayor
parte de los equipos comercializados actualmente de agua/bromuro de litio son fabricados en ese pais

0 bajo licencia japonesa [42].
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Actualmente, la tecnologia de los equipos de refrigeracion por absorcién suscita un nuevo y
creciente interés, debido a las buenas perspectivas que ofrecen los sistemas de absorcion en relacion
con el potencial ahorro de energia primaria y contribucién a la protecciéon medioambiental;
propiciando un intenso desarrollo tecnolégico de estos equipos y una mayor implantacion en los

sectores industrial y terciario [41].

2.10.- Sistema de refrigeracién por absorcion de simple efecto

El sistema de refrigeracion por absorcion de simple efecto, al igual que el sistema de compresion de
vapor, se basan en el principio de condensacion y evaporacion de un refrigerante, para la obtencion
de frio o calor. La principal diferencia entre estos ciclos recae en el proceso a través del cual dicho

fluido pasa de la zona de baja presion a la zona de alta presion.

En el sistema de refrigeracion por compresion, el cambio de la zona de baja presion a la zona
de alta presién es efectuado por la accién mecanica del compresor. Mientras que, en el sistema de
absorcién, este paso es llevado a cabo por un compresor térmico. De esta forma, en el sistema de
refrigeracion por absorcion de simple efecto, se mantienen los mismos tres componentes
(condensador, evaporador y dispositivo de expansion) que presenta el sistema de compresion de vapor
y solo se sustituye el compresor mecanico por un mecanismo de absorcién compuesto por un
absorbedor, una bomba, un generador, un regenerador (economizador), una valvula y un rectificador,

como se aprecia en la figura 2.8 a través de las lineas punteadas.

Figura 2.8.- Componentes que sustituyen al compresor mecanico en un sistema de refrigeracion

solar por absorcion [40].
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Un sistema de refrigeracion por absorcion de un solo efecto es el disefio mas simple y mas
utilizado, asi como el més facil de llevar a cabo de manera real. Existen dos configuraciones de disefio
basicas, las cuales dependen de la mezcla de trabajo empleada. La configuracion mas sencilla consta
de siete elementos. Mientras que, en la configuracion mas compleja existe un componente extra,

llamado rectificador; el cual purifica el refrigerante antes de entrar en el condensador.

El sistema mostrado a través de la figura 2.8 es una ejemplificacion de un equipo de absorcion
que opera con la mezcla amoniaco/agua, el cual tiene la necesidad de integrar un rectificador, debido
a la problematica que conlleva la volatilidad del absorbente. Cuando el absorbente usado es altamente
volatil (agua), éste se evaporara junto con el refrigerante (amoniaco); sin el rectificador, este agua se
condensaria y se acumularia dentro del evaporador, causando que el rendimiento del sistema caiga; y
en el peor de los casos, colapsando al sistema, debido al congelamiento del agua dentro del

evaporador.

Comparados con los sistemas por compresién de vapor, los sistemas de refrigeracién por
absorcién presentan una ventaja importante: comprimen un liquido en vez de un vapor. Debido a que
el trabajo de flujo estacionario es proporcional al volumen especifico, la entrada de trabajo para
accionar la bomba que hace circular el fluido de trabajo en los sistemas de refrigeracion por absorcion
suele ser muy pequefia (del orden del uno por ciento del calor suministrado al generador) y se

desprecia a menudo en el analisis del ciclo.

Las principales ventajas de los equipos de absorcion respecto a los de compresion son:

- Requieren mucho menos potencia eléctrica.

- Pueden utilizar calor residual de centrales térmicas o de procesos industriales como fuente de
energia.

- Tienen la posibilidad de utilizar quemadores de gas a llama directa.

- La mayoria de los sistemas no contribuyen a la destruccion de la capa de ozono al no utilizar
CFCs ni HFCs y presentan un menor impacto sobre el calentamiento global que otras
tecnologias.

- Laausencia de partes mdviles alarga la vida del equipo y reduce su mantenimiento.

- Son silenciosos y no producen vibraciones.

- Presentan un funcionamiento mas flexible y fiable que los equipos de compresién.
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Sin embargo, los sistemas de refrigeracion por absorcion tiene la desventaja de ser mucho
mas costosos que los sistemas de refrigeracion por compresion de vapor. De ser mas complejos y
ocupar mas espacio, y de ser menos eficientes. Ademas, son mas dificiles de proporcionar
mantenimiento dado que son poco comunes. Asi, los sistemas de refrigeracién por absorcién deberian
considerarse s6lo cuando el costo unitario de la energia térmica sea bajo o gratis y/o si hay objeciones
al uso de sistemas de compresién (disponibilidad de energia eléctrica, ruido, vibracion, etc.). Es por
ello que no es factible que la refrigeracién por absorcidn desplace a gran escala a los sistemas de
refrigeraciéon convencionales, pero si que existen un gran namero de aplicaciones en las que es la
mejor alternativa desde el punto de vista medioambiental y econémico. Hasta ahora, los sistemas de
refrigeracién por absorcion han sido utilizados principalmente en grandes instalaciones comerciales
e industriales [40, 41].

2.10.1.- Componentes y funcionamiento

Hoy en dia, un sistema de refrigeracion por absorcion de simple efecto esta compuesto basicamente
por un generador (G), un absorbedor (A), un condensador (C), un evaporador (E), un economizador
(HE), una bomba (W;), una valvula de expansion y una valvula de estrangulacion, cuya

representacion y ubicacidn se puede ver a través del diagrama P-T de la figura 2.9.

El generador se encarga de calentar la solucion hasta lograr su evaporacion parcial, por medio
de una fuente de calor externa. El absorbedor es el componente donde se llevaba a cabo el proceso de
absorcién, entre la mezcla que sale del generador y el vapor refrigerante procedente del evaporador.
El evaporador es el encargado del proceso de enfriamiento, a través del cambio de fase (liquido a
vapor) del refrigerante por medio del calor ganado del espacio a refrigerar. EI economizador es un
intercambiador de calor cuya funcidn es calentar la solucion que sale del absorbedor y se dirije hacia
el generador, y enfriar la mezcla que sale del generador y llega hasta el absorbedor, por medio del
intercambio mutuo de calor entre estas dos corrientes. La bomba tiene la funcion de enviar la solucién
que sale del absorbedor hacia el generador, venciendo el diferencial de presidn que existe entre ambos
componentes; ademas de dar un reinicio continuo al ciclo de refrigeracion. Las valvulas de expansion
y estrangulacion cumplen con la funcién de reducir la presion, ademas de ajustar los flujos internos

del sistema.
El ciclo estd compuesto por dos circuitos: el circuito del refrigerante (1-4) y el circuito de

solucion (5-10), por donde fluye la mezcla amoniaco/nitrato de litio. La operacion del ciclo da inicio

al suministrar una fuente de calor (Qg) al generador, el en cual se encuentra contenida la solucién de
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trabajo con alta concentracidn en refrigerante, con la cual se logra la evaporacion parcial del amoniaco
contenido en la solucion, obteniéndose refrigerante puro a alta presiéon (Pc) y temperatura; el cual
abandona el generador y es conducido hacia el condensador (1). El refrigerante al entrar al
condensador disipa calor (Qc) hacia el ambiente, debido al cambio de fase de vapor a liquido que
experimenta el refrigerante, abandonando el condensador en estado liquido (2). A continuacion, el
refrigerante es conducido hasta llegar a la valvula de expansion, a fin de alcanzar la presion de
evaporacion (Pg) y disminuir su temperatura, para posteriormente ingresar al evaporador (3). El
proceso de enfriamiento tiene lugar en el evaporador. Una vez que el refrigerante absorbe calor (Qg)
del medio o espacio a refrigerar, éste provoca que el refrigerante se evapore una vez mas (4); el cual

ahora es conducido a su salida hasta ingresar al absorbedor.
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Figura 2.9.- Diagrama Presion —Temperatura del ciclo de simple efecto por absorcion.

Es en el absorbedor donde el refrigerante se mezcla con la solucién procedentes del generador
que no se logré evaporar (10), formando de nueva cuenta la solucién con alta concentracion de
refrigerante que se tenia desde un inicio; y a su vez, produciendo una reaccién exotérmica que libera
calor (Qa) hacia el ambiente. Después de eso, la solucion abandona el absorbedor (5) y es bombea
(Whp) hacia el generador (6) hasta alcanzar la presion de condensacion (Pc); pero no sin antes haber
pasado a través del intercambiador de calor (7), el cual incrementa un poco la temperatura de la
soluciéon bombeada, a través del intercambio mutuo de temperatura entre las corrientes de solucion
que fluyen a través de dicho intercambiador. Al llegar la solucion al generador el ciclo comienza de

nuevo y el proceso de enfriamiento se repite de forma continua.
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Al igual que en los sistema de refrigeracién por compresion de vapor, el desempefio de los
sistemas de refrigeracién por absorcion esta definido a través del coeficiente de desempefio de la

siguiente manera

Salida deseada

COPgps = (2.26)

Entrada requerida

Tomando en consideracion la ecuacién anterior, para el sistema de simple efecto por

absorcién, el coeficiente de desempefio correspondiente es

Qk
COP.,.= ——= (2.27)
s T 0 + Wp

El coeficiente de desempefio maximo que puede alcanzar el sistema de refrigeracion por
absorcién se determina suponiendo que el ciclo completo es totalmente reversible. Para que esto se
cumpla, el calor de la fuente (Qy) se transfiere a una maquina térmica de Carnot, y la salida de trabajo
de esta maquina (W = n¢er rep Q) S sSuministrara a un refrigerador de Carnot para extraer calor del
espacio a refrigerar. Al observar que Q, = W COPg ey = Nterrev @u COPR 1oy, €l COeficiente de

desempefio de un sistema de refrigeracién por absorcién en condiciones reversibles es

QL

Ta T 2.28
coP % COP, .. = (1— —) (—) (2.28)
rev,absorcion QH Nterrev R,rev Ty T, — T,

donde T4, T, y Ty son las temperaturas absolutas del ambiente, del espacio a refrigerar y de la fuente

de calor respectivamente. La representacion de lo antes descrito se muestra en la figura 2.10 [40].

Cualquier sistema de refrigeracion por absorcion que reciba calor de una fuente a Ty y
extraiga calor del espacio refrigerado a T, mientras opera en un ambiente a T, tendra un coeficiente
de desempefio menor que aquel determinado a partir de la Ec. (2.28), ya que esta ecuacion determina
el coeficiente de desempefio maximo del sistema de refrigeracion por absorcion. Por ejemplo, cuando
la fuente de calor esta a 120 °C, el espacio refrigerado a -10 °C y el ambiente se encuentra a 25 °C,
el coeficiente de desempefio maximo que un sistema de refrigeracion por absorcién puede tener es
1.8, segun la Ec. (2.28). Sin embargo, se sabe que el coeficiente de desempefio de los sistemas de

refrigeracién por absorcidn reales por lo comun es menor que 1.
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Figura 2.10.- Determinacion del COP maximo de un sistema de refrigeracion por absorcion.

2.10.2.- Clasificacién de los sistemas de absorcion

Una forma sencilla de clasificar los sistemas de absorcion es por su numero efectos, que indica el
namero de generadores que posee el sistema. Por su nimero de etapas, que hace referencia a la
cantidad de absorbedores que posee la maquina de absorcion. Asi como la fuente de calor empleada
para su operacion; directa, si proviene de combustibles fosiles, e indirecta, si proviene de un
intercambiador de calor. Por dltimo, se clasifican dependiendo del medio de condensacién; en

sistemas enfriados por agua o aire. La figura 2.11 es una representacién de tal descripcion.

-Simple efecto
NuUmero de efectos - -Doble efecto
-Triple efecto

“ 2 -Simple etapa
NUmero de etapas - -Doble etapa
a .
Mégquinas de -Triple etapa
absorcion a P
Fuente de calor -Tipo directo
empleada -Tipo indirecto
a a
Sistemade - Por agua
condensacion -Por aire

Figura 2.11.- Criterio de clasificacién para las maquinas de absorcion.
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Algunos de los sistema de absorcion mas comunes en la actualidad (a parte del sistema de
simple efecto) son: el sistema de medio efecto, el sistema de doble efecto, el sistema de triple efecto
y el sistema tipo GAX. Por ello, a continuacion se da una breve descripcion sobre las consideraciones

de mayor relevancia que destacan en cada uno de los sistemas.

Sistema de medio efecto.- El sistema de medio efecto se emplea cuando la fuente térmica disponible
es de baja temperatura, del orden de 65 °C. Debido a su nombramiento, de medio efecto, hace pensar
que tendria medio generador, pero en realidad este tipo de sistemas poseen dos generadores y dos
absorbedores. Por lo tanto, su nombre decae en el hecho de que presenta del orden de la mitad de la
eficiencia que posee un sistema de simple efecto. La principal ventaja de los sistemas de medio efecto
es que la temperatura a la que trabajan es inferior a cualquier otro sistema. Sin embargo, precisamente
por trabajar con un nivel térmico tan bajo, presentan el inconveniente de tener un coeficiente de
desempefio inferior, del orden de la mitad del que tienen las de simple efecto, como se acaba de

mencionar. Su representacion esquematica se puede apreciar a través de la figura 2.12 [43].

Figura 2.12.- Representacion esquematica del sistema de enfriamiento por absorcion de medio
efecto [43].
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Sistema de doble efecto.- El sistema de doble efecto surge a partir de la adicién de componentes al
ciclo de simple efecto, con el objetivo de poder mejorar su rendimiento. En los sistemas de doble
efecto, la temperatura del generador suele estar entre 130 °C y 180 °C. Este incremento notable de
temperatura tiene un efecto positivo en el coeficiente de desempefio, que pasa de 0.65-0.75, para los
sistemas de simple efecto, a 1.2-1.35 para los sistemas de doble efecto [47]. Para crear un sistema de
doble efecto es necesario afiadir un generador, un condensador y un intercambiador de calor al sistema
de simple efecto, a un nivel de presion superior. Estos sistemas se pueden clasificar de tres maneras
diferentes, dependiendo de la configuracién que tenga el intercambio de solucion entre el generador
y el absorbedor, en sistemas de doble efecto en serie, inverso y en paralelo [44]. A través de la figura

2.13 se muestra la representacion del sistema de doble efecto en serie.

Figura 2.13.- Representacién esquematica del sistema de enfriamiento por absorcion de doble

efecto en serie [43].

Sistema de triple efecto.- En comparacion con el sistema de doble efecto, como su nombre lo indica,
a este tipo de sistema de absorcion se le afiade un tercer efecto; lo cual significa adicionar un tercer
generador y condensador que trabajen a una temperatura superior, correspondiente a la del generador

de alta temperatura del sistema de doble efecto. Este tipo de sistemas tienen la caracteristica de
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presentar una gran complejidad en el control del mismo, asi como un gran requerimiento de fuente
de energia de alta temperatura para su operacion. Como se menciond anteriormente, la temperatura
del generador en un sistema de doble efecto suele estar en torno a los 130 °C y 180 °C, mientras que
para un sistema de triple efecto es necesario que ronde entre 200 °C y 230 °C. El hecho de que aln se
encuentra en fase de investigacion trae consigo gque no existan equipos comerciales. Sin embargo, los

coeficiente de desempefio teéricos reportados en la literatura son de orden de 1.4 a 1.7 [44].

Sistema GAX.- El sistema GAX es llamado asi de acuerdo a la abreviacién de las siglas en inglés
“generator/absorber heat exchange”, lo cual se puede traducir como “intercambiador de calor
generador/absorbedor”. Este sistema es una mejora del sistema de simple efecto que trata de
aprovechar el solapamiento de temperaturas entre generador y absorbedor, cuando la temperatura del
segundo es lo suficientemente alta; logrando transferir energia desde la parte caliente del absorbedor
hacia la parte fria del generador, reduciendo asi la necesidad de aporte energético exterior y
mejorando el rendimiento del ciclo. Un sistema de absorcion de un solo efecto puede proporcionar
un coeficiente de desempefio tan alto como el del sistema de absorcion de doble efecto, usando el
efecto GAX [44].

Ademas de los sistemas antes descritos, existen muchos otros con diferentes configuraciones,
diversos componentes, combinados entre si con otros sistemas de refrigeracién y muchas otras

opciones, de los cuales se mencionan algunos a continuacion:

- Ciclo de refrigeracidn por absorcion con recuperacién de calor en el absorbedor.
- Ciclo combinado de absorcion y compresion de vapor.

- Ciclo sorcién-reabsorcion.

- Ciclo dual de refrigeracion por absorcion.

- Ciclo de refrigeracion combinado de eyector-absorcién.

- Ciclo por absorcién con membrana osmética.

- Sistema de absorcion con circulacion propia usando agua/bromuro de litio.

- Sistemas de refrigeracion de absorcion por difusién (DAR).

2.11.- Refrigerantes
En general, un refrigerante es cualquier sustancia capaz de producir un efecto de enfriamiento,
absorbiendo calor de otro cuerpo o sustancia sobre el medio que lo rodea; y que de manera general

fluye y evoluciona en un ciclo al interior de un circuito de una maquina frigorifica. En el caso de
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produccion de frio por medio de vaporizacion, estas sustancias deben tener una temperatura de
ebullicion, a presion atmosférica, inferior a la temperatura ambiente; con lo cual se logra evitar

cualquier filtracion de aire dentro del sistema de refrigeracién [45, 46].

2.11.1.- Seleccion del refrigerante

Propiamente no existe un refrigerante “ideal”, ni aquel que pueda ser universalmente adaptable a
todas las aplicaciones. Esto debido a las diversas condiciones de trabajo para las cuales se seleccionan,
tratando de cubrir las necesidades especificas de cada aplicacion para las cuales son destinados. En
general, un refrigerante se aproximara al “ideal”, solo en tanto que sus propiedades satisfagan las
condiciones y necesidades de la aplicacion para la cual sera utilizado (calefaccidn, refrigeracion,
climatizacion, etc.). Para tener un uso apropiado como refrigerante, se busca que los fluidos cumplan
con ciertas caracteristicas, asi como con propiedades quimicas, fisicas y termodinamicas que lo hagan
seguro y econdmico durante su uso; con la finalidad de poder definirlos y analizarlos de cara a la

utilizacion del refrigerante 6ptimo [45, 46, 47].

En el caso de los sistemas de absorcion, el rendimiento de éstos depende en gran medida de
las propiedades quimicas, fisicas y termodinamicas del fluido de trabajo. Por lo tanto, en la blsqueda
del fluido de trabajo “ideal”, se busca como requisito fundamental que en la fase liquida tenga un
margen de miscibilidad dentro del intervalo de temperaturas de funcionamiento del ciclo. Ademas de
buscar que presenten ciertas caracteristicas deseables, en medida de lo posible, como lo son que sea
quimicamente estable, no toxica y no explosiva; entre otras consideraciones de importancia como
[43, 44]:

- Calor latente del refrigerante alto, con lo cual se pueda disminuir la tasa de circulacién
del refrigerante y absorbente.

- Que el par de trabajo refrigerante/ absorbente no forme una fase solida a la composicién
y temperatura a la que se somete durante su operacion.

- Refrigerante mucho mas volatil que el absorbente, de manera que ambos se pueden
separar facilmente sin la necesidad de un rectificador.

- Absorbente con una fuerte afinidad por el refrigerante, bajo condiciones en las que tiene
lugar la absorcién, con la finalidad de tener menos absorbente, que tenga que ser
distribuido para lograr el mismo efecto de refrigeracion; reduciendo con ello las pérdidas

de calor sensible y permitiendo tener un intercambiador de calor de liquido méas pequefio.
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- Presion moderada del par de trabajo. Buscando evitar equipos de paredes gruesas, asi
como un menor suministro de energia eléctrica para bombear los fluidos, desde el lado
de baja presidn hacia el lado de alta presion. Evitar bajas presiones, como lo son las de
vacio, que demande equipos de gran volumen y medios especiales para reducir la caida
de presién durante la trayectoria del refrigerante vaporizado.

- Gran estabilidad quimica del par de trabajo. Con lo cual se evita la formacién indeseable

de gases, sélidos o sustancias corrosivas.

Desafortunadamente, la obtencion del fluido de trabajo ideal para los sistema de refrigeracion
por absorcién no existe, y dentro de la seleccion de la mezcla de trabajo deseada siempre se busca

cubrir en la medida de lo posible la mayoria de las caracteristicas antes descritas.

2.12.- Mezclas refrigerante/absorbente

El desempefio y la eficiencia en los ciclos reversibles son independientes de las propiedades de los
fluidos de trabajo [40]. Sin embargo, en los sistemas reales son determinados en gran medida por las
propiedades de estos fluidos. En una sistema de absorcion, tanto el costo de compra, como de
operacion del equipo, son altamente dependientes del fluido de trabajo y sus propiedades [48]. En la
literatura se reportan numerosos estudios sobre los fluidos de trabajo analizados. Sin embargo, el
estudio llevado a cabo por Marcriss, sugiere que hay al menos unos 40 compuestos refrigerantes y
unos 200 compuestos fungiendo como absorbentes. De los cuales, los fluidos de trabajo mas comunes
son agua/bromuro de litio y amoniaco/agua [44]. Algunos otros estudios haces énfasis en fluidos con
fines especificos, por ejemplo para aplicaciones de alta temperatura. Mientras que otros proponen

fluidos que presentan propiedades mejoradas a los fluidos convencionales.

A continuacion se detallan algunos de los aspectos mas importantes acerca de las mezclas

mas comunes empleadas en sistemas de absorcion.

2.12.1.- Agua/ Bromuro de litio (H,O/ LiBr)
En la actualidad el par agua/bromuro de litio es uno de los méas empleado como mezcla de trabajo en
los equipos de absorcién, pese a tener limitada la temperatura de trabajo del evaporador (5 °C,

aproximadamente) debido a problemas de congelacion del agua.

Dos caracteristicas sobresalientes de este par de trabajo son la no volatilidad absorbente (se

elimina la necesidad de un rectificador) y un calor extremadamente alto de vaporizacién de agua. Sin
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embargo, el bromuro de litio presenta el problema de cristalizacién cuando la relacién de
concentracién se incrementa, o cuando la temperatura de la solucion se reduce mas alla del limite de
cristalizacién establecido; limitando que el salto térmico entre evaporador y absorbedor no supere los
30 °C, aproximadamente. Por otro lado, debido al elevado volumen especifico del vapor de agua como
refrigerante, y a la operacion con presiones por debajo de la atmosférica, las maquinas no son muy
compactas y necesitan ser ajustadas con frecuencia. Ademas de tener en cuenta que s corrosivo para

algunos metales y los costos son relativamente altos debido a la utilizacion de bromuro de litio.

Sin embargo, este par tiene un alto coeficiente de desempefio, gran calor latente especifico de
vaporizacion, bajas presiones de operacion, asi como amigable con el medio ambiente. Ademas, la
solucion de agua/bromuro de litio no es volatil y el par de trabajo es inodoro, no téxico y no

inflamable.

Los pares agua/bromuro de litio son mas adecuados para la generacion de agua fria en
enfriadores y para aire acondicionado. Ademas, son los mas apropiados para las aplicaciones solares.
Las temperaturas de desorcién necesarias para el par estan en el intervalo entre 75 °C y 120 °C. Como
consecuencia, se pueden manipular colectores de placas planas, colectores parabélicos compuestos y

colectores de tubos evacuados que son faciles de instalar y operar [43, 44].

2.12.2.- Amoniaco/agua (NH3/H,0)

Es el par de trabajo ampliamente utilizado en los equipos de absorcion que deben operar a
temperaturas inferiores a 5 °C. Ademas, es la mezcla mayormente utilizada por parte de equipos de
absorcién comercializados para el sector residencial y se prevé una mayor participacion de ésta tras
la comercializacion de equipos GAX. Sus principales desventajas son la necesidad de rectificacion y
el bajo rendimiento en modo refrigeracion. Ademas de ser toxico, tener un olor muy desagradable y

ser corrosivo con cualquier material que tenga presencia de cobre.

El problema de rectificacion es debido a la alta volatilidad del agua como absorbente, la cual
tiene que evitarse que llegue hasta el condensador, ya que al ser condensada llegaria hasta la valvula
de expansion, donde posiblemente se congelaria con el cambio de presion dafiandola. Por otro lado,

su llegada hasta el evaporador contrarrestaria el desempefio del sistema.

Debido a la alta presion de operacion del refrigerante (hasta 25 bar) a temperaturas tipicas de

condensacion ambientales, los costes de las maquinas son elevados; principalmente a la exigencia del
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disefio y materiales necesarios para soportar las presiones de operacién. Sin embargo, el par
amoniaco/agua tiene alta afinidad, es altamente estable para una amplia gama de temperaturas, y no
necesita presiones de vacio para lograr obtener temperaturas de evaporacién cercanas a los 0 °C.
Mediante el uso de amoniaco como refrigerante, la temperatura del evaporador puede bajar incluso a
-60 °C, ya que su temperatura de congelacion es de -77.7 °C a 1 bar. Por consiguiente, el rango de
temperatura de las maquinas es adecuado tanto para aire acondicionado, como para las aplicaciones
industriales de refrigeracién y congelacién. Ademas de ser amigable con el medio ambiente y poseer

un costo reducido.

No obstante, el par amoniaco/agua no es adecuado para su uso a través de colectores solares
planos, debido a la alta temperatura necesaria en el generador (125-170 °C); la cual s6lo se puede
obtener con colectores parabdlicos de concentracién media, que aumentan los requisitos de

mantenimiento debido a la necesidad de seguimiento solar [43, 44, 49].

2.12.3.- Otras mezclas

Hasta ahora, los investigadores siguen buscando mezclas de trabajo mas ventajosas, con buena
estabilidad térmica, sin problemas de corrosion y cristalizacién; con el objetivo principal de cambiar
las caracteristicas de los pares conocidos, superando los problemas ya mencionados, asi como llegar

a desarrollar nuevas mezclas de trabajo [43].

Con el fin de superar estas limitaciones, han sido presentadas diversas investigaciones
basadas en absorbentes organicos con refrigerantes de fluorocarbono (HFC), ambientalmente
aceptables, asi como otras mezclas de trabajo destinadas a emplear alcoholes como refrigerantes. Sin
embargo, la mayoria de ellas presentan la misma toxicidad del amoniaco [50]. Ejemplo de estas
mezclas es el metanol/bromuro de litio (MeOH/BrLi), con la cual se pretendia superar las principales
limitaciones de temperaturas de operacion del sistema agua/bromuro de litio, la cual cautivé cierto
interés debido a que el metanol puede operar a temperaturas inferiores a los 0 °C, ademas de no
presenta problemas de cristalizacion en el absorbedor en las condiciones habituales de operacion. No
obstante, esta mezcla fue inestable a temperatura elevada, lo que limita su aplicacion a sistemas de

simple efecto [42].
Otros esfuerzos estdn basados en mejorar las caracteristicas de los fluidos de trabajo ya

existente, agregando nuevos componentes o aditivos. Ejemplo de ello son dos mezclas ternarias de

etilamina + H,O + LiBr (H,O:LiBr en relacién de masa = 2:1) y la etilamina + H,O + LiNO;
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(H2O:LiNO3 en relacién de masa = 2:1) propuestos con la finalidad de mejorar las caracteristicas de

rendimiento, reducir la peligrosidad, la toxicidad y el costo de ciclos de absorcién [50].

Tabla 2.1.- Caracteristicas y comparacion de diferentes fluidos de trabajo para los sistemas de

absorcion [50].

Mezcla de trabajo Ciclo _d’e Caracteristicas
absorcion

NH;+H,O+LiBr RA Significativamente menor contenido de vapor de H,O a la entrada del
rectificador y un mayor COP que NH;+H,0.

NH;3+LiNO3 RA Temperatura de generacion menor que el NH3+H,0.

NH;+H,0+NaOH RA Mejor separacion de NH; y un alto COP con menor temperatura.

H.0+LiBr+(CH,OH). TCA Propiedades térmicas similares al LiBr+H,0 con una mayor solubilidad de
aproximadamente el 80 %.

LiBr+H,N(CH;).,O0H+H,0 RA Menor riesgo de cristalizacion que el LiBr+H,O en maquinas de
enfriamiento por absorcion enfriadas por aire, alta viscosidad, corrosion.

LiBr+HO(CH,);OH+H0 RA Menor riesgo de cristalizacion que el LiBr+H,O en maquinas de
enfriamiento por absorcion enfriadas por aire, alta viscosidad, corrosion.

LiBr+(HOCH;CH,),NH+H,0 RA Menor riesgo de cristalizacion que el LiBr+H,O en maquinas de
enfriamiento por absorcion enfriadas por aire, alta viscosidad, corrosion,
menor coeficiente de transferencia de calor y masa.

H,0+KNO3 TCA Baja corrosion y mejor coeficiente de transferencia de calor y masa que el
H,O+NHj.

H,O0+CaCl, TCA COP mayor que el H,0+LiCl; disponible facilmente y ecolégico, menos
corrosivo que el LiBr+H,0.

H,O+LiBr+CH;COOK BCA Disponible facilmente y ecoldgico, mejor adecuacion para aplicaciones de

H,O+LiBr+CH;CH(OH)COONa temperatura moderadas que el LiBr+H,0.
H,0+CHO,Na+LiBr RA Buenas propiedades termodinamicas, baja toxicidad y no inflamable.
H,0+CHO,K+LiBr

H,0+LiBr+Lil+LiNOs+LiCl RA A_Ito COP, baja temperatura de generacion, menos corrosivo que el
LiBr+H.0.

Alquitran TCA Temperatura de salida de 260 °C sin pérdida de COP comparado con el
H,O+LiBr, limitado a bajas temperaturas.

NaOH+KOH+H,0 BCA Significativo campo de solucion mas amplio, mayor elevacién de
temperatura, mejor COP que LiBr+H,0.

NaOH+KOH+CsOH+H,0 TCA Mayor elevacion de temperatura y menor riesgo de cristalizacion, alta
viscosidad y corrosion.

H,0+LiBr+LiNO, BCA Altern_at!va para el convencional LiBr+H,O con alto COP y menor
corrosividad.

H,O+LiBr+HO(CH,);OH TCA,RA Mayor COP con menor relacién de flujo que el LiBr+H,0, enfriado por
aire, anticristalizacion mejorado por el HO(CH,);OH.

H20+LiBr+Lil+HO(CH,);OH RA Mejor coeficiente de transferencia de calor y masa que el LiBr+H.0,
enfriado por aire.

H,O+LiBr, H,0+NaOH, H,O+LiCl, RA

H,O+LiBr+Lil, H,O+LiCI+LiNO;,
H,O+LiBr+ZnBr,, H,O+LiBr+LiSCN,

H,O+LiBr+LiCl+ZnCl,,
H,0+LiBr+zZnCl,+CaBr,,
H,O+LiBr+ZnBr,+LiCl,
H,O+LiBr+Lil+C,HsO,,
H,0+NaOH+KOH+CsOH,
H,O+LiNO3;+KNO;+NaNOs;,
H,O+LiCl+CaCl,+Zn(NO3),,
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TEE+NMP TCA Rango de temperaturas, baja presion de trabajo y buen nivel de seguridad.
TFE+E181 TCA Temperatura de elevacion de mas de 30 °C sin pérdida del COP.
TFE+TEGDME BCA Baja temperatura de manejo, mejor COP que el NH3+H,0
R134a+DMETEG,R134a+MCL, BCA No necesita rectificacion, no es toxico ni corrosivo.
R134a+DMEU
R125+NMP. R125+DMAC. R125+MCL TNP Fuentes de calor de bajo potencial (70-120 °C) para enfriamiento y
refrigeracion, no es toxico o corrosivo, ambientalmente aceptable, no
R125+DMPU y R125+DMETEG necesita rectificacion.
R124+DMAC, R124+NMP, R124+MCL, RA Menor COP comparado con la serie del R22, mayores COP que los
R124+DMEU. R124+DMETEG registrados por la serie del R134a.
R134a+DMAC RA Eficaz incremento del COP en comparacion del NHz+H,0 con el ciclo de
medio efecto.
Acetona+ZnBr, BCA Temperatura de generacion de 50 °C.
H,O+monometilamina BCA Propiedades similares al NH; con baja presion de vapor.

(RA= Refrigeracion por absorcion, AHT= Transformador de calor por absorcion, HP=Bomba de

calor por absorcion y TPL= Triple nivel de presidn ciclo de simple-etapa por absorcion)

En la tabla 2.1 se muestran algunos de los muchos fluidos de trabajo que han sido reportados
en la literatura, junto con el ciclo de absorcidn en el cual han sido analizados; remarcando las

principales observaciones sobre cada uno de ellos.

2.12.4.- Mezcla amoniaco/nitrato de litio (NH3/LiNO3)

El refrigerante: el amoniaco es un gas incoloro a presion atmosférica con un olor muy penetrante. En
estado liquido posee un alto calor especifico y una alta conductividad térmica. Posee una viscosidad
y densidad aceptable, y su entalpia de vaporizacion es alta. Es excelente para la produccién de hielo,
debido a que su temperatura de congelacion es mucho menor que la del agua (-77.7 °C, a 1 bar).
También, el costo del amoniaco es una ventaja atractiva ya que es mucho menor al de cualquier
refrigerante sintético. El amoniaco tiene gran disponibilidad, opera a presiones comparables con otros
refrigerantes, y es capaz de absorber grandes cantidades de calor cuando se evapora (con un calor
latente de vaporizacion 9 veces mayor que el R12). Ademas, posee un potencial de disminucién de la
capa de ozono nulo cuando se libera a la atmésfera. Adicionalmente, el amoniaco en la atmosfera no
contribuye directamente al calentamiento global. EI amoniaco se disuelve facilmente en el agua y es
producido naturalmente por descomposicion de la materia organica y de manera industrial mediante
el método Haber-Bosch, que consiste en la activacion directa entre el nitrdgeno y el hidrégeno

gaseosos [51].

Los inconvenientes que presenta son que posee caracteristicas de inflamabilidad, en estado
gaseoso es sofocante y altamente irritante. La exposicion a 250 ppm es soportable para muchas
personas hasta por una hora. Sin embargo, en exposiciones a concentraciones de 2500 a 4500 ppm

son fatales en un periodo de 30 minutos; y en concentraciones de entre 5000 y 10000 ppm son letales
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de forma inmediata. En presencia de humedad corroe a los metales no ferrosos como el cobre y laton,
reaccionando violentamente con oxidantes fuertes, acidos, halégenos y sales de plata, zinc, y otros

metales pesados [52, 53]. La tabla 2.2 muestras las caracteristicas y propiedades fisicas del amoniaco.

Tabla 2.2.- Propiedades y caracteristicas fisicas el NH;

Caracteristicas y propiedades fisicas del amoniaco

Formula molecular NH;
Estado de agregacion Gas
Masa molecular 17.03 g/mol
Temperatura de ebullicion -33°C
Temperatura de fusion -77.7 °C
Temperatura de descomposicion 500 °C
Densidad 0.73 kg/m®
Solubilidad en aguaa 0 °C 89.9 g/100 ml
Calor especifico 4.7 kdlkg K
Temperatura critica 132 °C
Presion critica 111.52 atm

El absorbente: el nitrato de litio es una sal de cristales o polvos cristalinos incoloros a blancos,
no combustible, no presenta olor, se disuelve facilmente en agua, etanol, amoniaco acuoso y en
muchos otros disolventes organicos. Esta sujeto a la delicuescencia (propiedad de atraer la humedad
del aire y disolverse lentamente), y es apto para formar una mezcla eutéctica con otros nitratos de

metales alcalinos.

En cuanto a los riesgos para la salud, puede causar irritacidn en el tracto respiratorio por
inhalacion, asi como enrojecimiento, comezdn y dolor por contacto con la piel. Ademas de ser nocivo

si se llega a ingerir.

Es utilizado principalmente como estabilizador de amoniaco acuoso en las instalaciones de
refrigeracion, propulsor de cohete, oxidante para fuegos artificiales, agente de ataque quimico para el
vidrio, inhibidores estaticos y como componente de las sales fundidas en la industria metallrgica. La

tabla 2.3 muestra las caracteristicas y propiedades fisicas del nitrato de litio [53].
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Tabla 2.3.- Propiedades y caracteristicas fisicas el LINO;

Caracteristicas y propiedades fisicas del nitrato de litio

Formula molecular LiNO;

Estado de agregacion Solido

Masa molecular 68.94 g/mol
Temperatura de ebullicion 600 °C (se descompone)
Temperatura de fusion 261 °C
Densidad a 20 °C 2.38 kg/l
Solubilidad en agua a 20 °C 70 g /100 ml
Calor especifico a 210 °C 1.62 ki/kg K
Calor de formacion estandar -7 kd/kg

Calor de solucion a 18 °C -20.221 kJ/kg

Como par de trabajo en los sistema de absorcion, el amoniaco/nitrato de litio busca mejorar
las carencias que presentan las mezclas convencionales, amoniaco/agua y agua/bromuro de litio,
como son las desventajas de la cristalizacion y disminuir los problemas de corrosién, asi como la baja
presion a las condiciones de operacion y la necesidad de rectificacién del vapor del refrigerante a la
salida del generador. Las ventajas de esta mezcla, por lo tanto, son la sencillez del ciclo y un mayor
potencial para la refrigeraciéon solar. Ademas, puede funcionar a temperaturas mas bajas que las
presentes en los generadores que trabajan con amoniaco/agua. Sin embargo, el inconveniente de este
fluido de trabajo es su alta viscosidad, que penaliza a los procesos de transferencia de masa y calor
en el absorbedor y el generador. Ademas, de ser la causante de reducir el rendimiento predicho por

los modelos termodinamicos [54].

La informacién de las propiedades de esta mezcla han sido presentadas por autores como

Infante Ferreira y Libotean [28, 29, 55].
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MODELADO Y SIMULACION DE CICLOS
DE REFRIGERACION

En este capitulo se lleva a cabo el modelado y simulacién de los ciclos de refrigeracion por
absorcion de simple efecto y doble efecto inverso, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio,
con la finalidad de comparar el desempefio de ambos en términos del coeficiente de desempefio
(COP). Para ello, el COP es reportado en funcién de las principales temperaturas de operacion de
cada ciclo, como lo son: la temperatura de generacién, absorcién, condensacion y evaporacion,

mostrando los resultados obtenidos en forma grafica.



Capitulo I11: Modelado y simulacién

3.1.- Introduccién

Tradicionalmente, la simulacidn de ciclos de refrigeracion es llevada a cabo a través del desarrollo
de modelos matematicos, cuya finalidad persigue generar escenarios representativos de dichos
modelos; dentro de los cuales sea posible la comprension y limitacién de todos los estados reales, asi

como delimitar aquellos prohibitivos o imposibles.

Hasta ahora, las mezclas agua/bromuro de litio y amoniaco/agua han sido las mas utilizados
en sistemas de refrigeracién. Sin embargo, debido a sus desventajas conocidas, nuevas mezclas de
trabajo, tales como amoniaco/nitrato de litio han ganado el interés de los investigadores. Algunos de
los estudios més relevantes con respecto a la mezcla amoniaco/nitrato de litio se describen en los

siguientes parrafos.

En 1991, Best et al. [56] informaron de los coeficientes teéricos de rendimiento en funcion
de las principales temperaturas de operacion, para un sistema de absorcion de refrigeracion de simple
efecto, con una concentracion de amoniaco en la solucion de entre el 30 % y 55 %. Ellos encontraron
que los coeficientes de desempefio podria ser tan altos como 0.40, para temperatura de evaporacion
de 0°C.

En 1995, Antonopoulos et al. [57] compararon el desempefio de un sistema de absorcién solar
para enfriamiento y calentamiento, utilizando las mezclas amoniaco/nitrato de litio y
amoniaco/tiocianato de sodio. Los resultados mostraron que el mayor coeficiente de desempefio para
calefaccion se obtuvo con la mezcla amoniaco/nitrato de litio. Mientras qué, para la misma mezcla
de trabajo se obtuvieron las potencias de enfriamiento mas altas, pero el coeficiente de desempefio

fue mayor al emplear la mezcla amoniaco/tiocianato de sodio.

Rivera et al. [58], en 1998, modelaron un sistema de refrigeracién por absorcion solar tipo
intermitente, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio, empleado un colector tipo cilindrico
parabdlico como un generador/absorbedor. Los resultados mostraron que era posible producir hasta

8 kg de hielo por dia a través del sistema propuesto.

En el afio 2006, Wan et al. [59] propusieron un nuevo ciclo de refrigeracion solar por
absorcion de dos etapas, usando la mezcla agua/bromuro de litio. Su propuesta se basé en mezclar la
solucidn de bromuro de litio a partir de un generador de alta presion con la solucién de un absorbedor

de baja presion, con la finalidad de aumentar la concentracién de bromuro de litio en el generador de
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alta presién y disminuir la presion en el absorbedor de alta presion. Los resultados tedricos mostraron
que el maximo coeficiente de desempefio alcanzado fue de 0.61 y la mas alta diferencia de

temperatura disponibles sube 33.5 °C, a temperaturas de 75 °C a 85 °C.

Kilic et al, en 2007 [60] llevé a cabo un andlisis de rendimiento, a través de un modelo
matematico empleando la primera y segunda ley de la termodinamica, para un ciclo de refrigeracién
de una sola etapa usando agua/bromuro de litio. Sus resultados mostraron que el coeficiente de
desempefio aument6 a medida que las temperaturas de generacion y de evaporacion aumentaron,

mientras que disminuy6 a medida que la temperatura de condensacién y absorcion se incrementan.

En 2009, Kaushik et al. [61] desarrollaron un modelo computacional para la comparacion
entre los sistemas de refrigeracion por absorcién de simple efecto y doble efecto en serie, operando
con agua/bromuro de litio, por medio de un analisis de energia y exergia. Los resultados indican que
el coeficiente de desempefio del sistema de simple efecto se encuentra en el rango de 0.60 a 0.75,
mientras que el valor correspondiente para coeficiente de rendimiento mediante el sistema de doble

efecto en serie se encuentra en el rango de 1 a 1.28.

En 2010, Ventas et al. [62] modelaron numéricamente un ciclo hibrido, basado en el sistema
de absorcién de simple efecto integrado con un compresor de refuerzo entre el evaporador y el
absorbedor, utilizando la solucion amoniaco/nitrato de litio. Encontraron que este ciclo permite
menores temperaturas de trabajo, en comparacion con el ciclo de simple efecto convencional, ademas

de presentar un bajo consumo de electricidad.

En 2011, Rivera et al. [33] llevaron a cabo la evaluacion de un sistema de refrigeracion solar
intermitente para la produccion de hielo, operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio. Sus
resultados mostraron que es posible obtener temperaturas de evaporacién tan bajas como -11 °C,

pudiendo alcanzar un coeficiente de desempefio de hasta 0.08.

Acufa et al. [63], en 2013, llevaron a cabo un analisis comparativo de absorcion por difusion
estudiado en un sistema de refrigeracion utilizando nitrato de litio, tiocianato de sodio y agua como
sustancias absorbentes, y a su vez amoniaco como refrigerante. Llegaron a la conclusién de que la
mezcla amoniaco/nitrato de litio fue mas eficiente que las dos restantes, requiriendo temperaturas de

generacion més bajas que las empleadas con la mezcla amoniaco/agua, para condiciones especificas.
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En 2013, Vasilescu et al. [64] presentaron un estudio tedrico de un sistema solar por absorcion
de doble efecto en paralelo, operando con amoniaco/nitrato de litio, en condiciones de verano del
Mediterraneo y teniendo en cuenta el uso de colectores solares cilindro parabélicos. Los resultados
mostraron que mediante el uso de 1000 m? de colector solar se podria obtener una carga de

refrigeracion de hasta 600 kW.

Como puede observarse a partir de la revision bibliografica, no fue posible encontrar, 0 no
existe, un estudio referente al analisis comparativo entre los sistemas de refrigeracion por absorcion

de simple efecto y doble efecto inverso, operando con la mezcla de trabajo amoniaco/nitrato de litio.

Por lo tanto, se considera como una propuesta novedosa dentro del estudio de sistemas de

refrigeracién por absorcion, operando con dicha mezcla.

La descripcion de los resultados obtenidos se aborda en primera instancia por separado,
mostrando inicialmente las tendencias del coeficiente de desempefio en funcion de las principales
temperaturas de operacion, para cada uno de los sistemas mencionados; finalizando con una discusion

entre los resultados obtenidos, al analizar sus ventajas, desventajas y/o limitaciones.

3.2.- Descripcion de los sistemas

3.2.1.- Sistema de simple efecto

El sistema de refrigeracién por absorcion de simple efecto esta compuesto por un generador (G), un
absorbedor (A), un condensador (C), un evaporador (E), un intercambiador de calor (HE), dos

valvulas y una bomba, principalmente; cuya configuracién puede verse a través de la figura 3.1.

P
A
Qc 1 QG
Pc L = (&4 < G =
8
7
2
HE
9
6
3
10 R,
< Wp
PE L s> E > A =
QE 4 Qa
I I A
TE Ta TG T

Figura 3.1.- Diagrama P-T para un sistema de refrigeracion por absorcién de simple efecto.
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El ciclo estd compuesto por dos circuitos: el circuito del refrigerante (1-4) y el circuito de
solucion (5-10), por donde fluye la mezcla amoniaco/nitrato de litio. La operacion del ciclo da inicio
al suministrar una fuente de calor (Qg) al generador, el en cual se encuentra contenida la solucién de
trabajo con alta concentracidn en refrigerante, con la cual se logra la evaporacion parcial del amoniaco
contenido en la solucion, obteniéndose refrigerante puro a alta presion (Pc) y temperatura; el cual
abandona el generador y es conducido hacia el condensador (1). El refrigerante al entrar al
condensador disipa calor (Qc) hacia el ambiente, debido al cambio de fase de vapor a liquido que
experimenta el refrigerante, abandonando el condensador en estado liquido (2). A continuacién, el
refrigerante es conducido hasta llegar a la valvula de expansion, a fin de alcanzar la presion de
evaporacién (Pg) y disminuir su temperatura, para posteriormente ingresar al evaporador (3). El
proceso de enfriamiento tiene lugar en el evaporador. Una vez que el refrigerante absorbe calor (Qg)
del medio o espacio a refrigerar, éste provoca que el refrigerante se evapore una vez mas (4); el cual

ahora es conducido a su salida hasta ingresar al absorbedor.

Es en el absorbedor donde el refrigerante se mezcla con la solucién procedentes del generador
que no se logré evaporar (10), formando de nueva cuenta la solucién con alta concentracion de
refrigerante que se tenia desde un inicio; y a su vez produciendo una reaccion exotérmica que libera
calor (Qa) hacia el ambiente. Después de eso, la solucion abandona el absorbedor (5) y es bombea
(Whp) hacia el generador (6) hasta alcanzar la presion de condensacion (Pc); pero no sin antes haber
pasado a través del intercambiador de calor (7), el cual incrementa la temperatura de la solucién
bombeada, a través del intercambio mutuo de calor entre las corrientes de solucion que fluyen a través
de dicho intercambiador. Al llegar la solucion al generador el ciclo comienza de nuevo y el proceso

de enfriamiento se repite de forma continua.

3.2.2.- Sistema de doble efecto inverso
El sistema de doble efecto inverso, en comparacién con el sistema de simple efecto, posee
componentes adicionales, los cuales son: un generador/condensador (CG), un intercambiador de calor

(HE,), una valvula y una bomba (ver figura 3.2), cuyo objetivo es mejorar el desempefio del sistema.

Por otro lado, mientras que en el sistema de simple efecto la solucion que sale del absorbedor
es bombeada directamente hacia el generador, a través de su paso por el intercambiador de calor; en
la configuracidn del sistema de doble efecto inverso, la solucién que abandona el intercambiador de
calor primero ingresa al generador/condensador (9), para posteriormente ser bombeada de nuevo (11),

hacia el nuevo intercambiador de calor, siguiendo su trayecto hasta llegar al generador.
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A través de la figura 3.2 se muestra la representacion esquematica del componente Ilamado
“CG”, que es un intercambiador de calor que funciona como condensador y generador al mismo
tiempo. En éste, el vapor refrigerante procedente del generador con alta presion y temperatura ingresa
por una de las entradas del CG, pasando a través del serpentin interno que posee dicho intercambiador
hasta su salida. Por otro lado, la solucién procedente del intercambiador de calor ingresa al CG por
la entrada restante, y a su paso a través del intercambiador entra en contacto con el serpentin que
conduce el vapor refrigerante. Dicha solucion al entrar al CG llega con una temperatura baja y
concentracion alta en refrigerante, lo que provoca que al entrar en contacto con el serpentin se logre
generar un poco de vapor refrigerante, por lo que dicha solucion ahora abandona el CG en cierta
cantidad como vapor refrigerante y el resto como solucién diluida con una ganancia extra de
temperatura, con respecto a su entrada. Por otro lado, el refrigerante que circula a través del serpentin,
al ceder su calor hacia la solucion, se condensa y cambia de fase; abandonando el CG en estado

liquido.

Figura 3.2.- Diagrama P-T para el sistema de refrigeracion de doble efecto inverso, junto con el

diagrama del Condensador/Generador (CG).

La principal diferencia entre el sistema de doble efecto inverso, con respecto al sistema de
simple efecto, radica en que tiene dos generadores y dos condensadores de refrigerante. Ademas, hay
tres niveles diferentes de presién y concentracién. Pero en cuanto a su operacion, es basicamente muy

similar al sistema de simple efecto.
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Es importante sefialar que a fin de producir la cantidad extra de refrigerante en el
condensador/generador en la configuracion de doble efecto, el calor suministrado al generador tiene
que estar a una temperatura mas elevada que la proporcionada al generador del sistema de simple

efecto.

3.3.- Modelo matematico

Con el fin de analizar el rendimiento de los diferentes sistemas de refrigeracion propuestos, se han
desarrollado modelos matematicos para cada uno de ellos; de tal manera que dichos resultados al ser
interpretados de forma termodinamica describan su comportamiento. Dichos modelos se han
elaborado considerando los esquemas de las figuras 3.1 y 3.2, realizando balances de masa y energia
en cada uno de los componentes principales. Ademas, se han tomado en consideracidn las siguientes

suposiciones dentro de cada uno de los modelos:

i.  Existe equilibrio termodinamico en todo el sistema.

ii.  Elanalisis se realiza bajo condiciones de estado estacionario.

iii.  Elusode unrectificador es innecesario ya que el absorbente no se evapora en el intervalo
de temperatura considerado.

iv.  La solucion esta en estado saturado al salir de generador y absorbedor, al igual que el
refrigerante al salir de condensador y el evaporador.

v. Las pérdidas de calor y caidas de presidn en tuberia y componentes se consideran
insignificantes.

vi.  El flujo a través de las valvulas es isoentalpico.

vii.  Lastemperaturas a la salida de los componentes principales son todas conocidas, la carga
de calor en el evaporador es igual (Qg) es igual a 10 kW, y la efectividad de los
intercambiadores de calor como economizadores (nye) es del 80 %.

viii.  El balance de energia dentro del ciclo debe ser igual a cero.
iX. El rango de concentracion de la solucion debe de estar entre 30 % < X < 54 %, de

amoniaco en solucion, para evitar la cristalizacion.

Los principales balances de masa y energia desarrollados para el sistema de simple efecto se
resumen por medio de la tabla 3.1. En la cual, ademas, se especifica el trabajo de la bomba, la relacién
de flujo, asi como la efectividad del economizador y el coeficiente de desempefio. Por otro lado, la
tabla 3.2 ejemplifica los balances de masa y energia empleados en el modelo para el sistema de doble

efecto inverso, la cual incluye los compones extras que posee el sistema.
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Tabla 3.1- Ecuaciones correspondientes al balance de masa y energia para el sistema de simple

efecto.

Generador (G)

Absorbedor (A)

m; =my + Mg (1) | ms=my+myg (4)
My X7 = My X; + Mg Xg (2) | Ms X5 = My X4 + Myo X0 )
Qg =myhy+ mghg—myhy (3) | Qa=myhy+ myhyg—mshs (6)
Condensador (C) Evaporador (E)

Qc=my (hy - hy) (7) | Qe =mg (hs—hg) 8
Efectividad del intercambiador (HE) Bomba (Wp)

Nue = (h7 = hg) / (hg — hg) (9) | Wp=ms(hs - hs) (10)
Relacidn de flujo Coeficiente de desempefio

RF=ms/m, (11) | COP =Qg/ (Qg + Wp) (12)

Tabla 3.2.- Ecuaciones correspondientes al balance de masa y energia para el sistema de doble

efecto inverso.

Generador (G)

Absorbedor (A)

Mi3 = Mya + My (13) | mg=m7+ my; (16)
M13 X13 = Mg X34 + My Xg (14) | mgXg =My X7 + M1z X7 (17)
Qg = My hyg + My hy —myz hys (15) | Qa=myhy + my7 hyy —mg hg (18)
Condensador-Generador: como generador (CG) Condensador-Generador: como condensador (CG)
Mg =My + My (19) | mi=m;, (22)
Mg X10= My X4 + M1g X11 (20) | My X3 =My X, (23)
Qce = Myy hyg + My hy—myg hyg (21) | Qce =my (hy - hy) (24)
Condensador (C) Evaporador (E)

Ms = M3 + My (25) | Qe =m; (hy = hg) (27)
Qc=mzhz+myhys—mshs (26)

Efectividad del intercambiador (HE)) Efectividad del intercambiador (HE,)

Nrer = (1o = ho) / (h15 — hg) (28) | Mhen = (N13 - h12) / (h1a = hyo) (29)
Bomba (Wp;) Bomba (Wen)

W), = mg(hg — hg) (30) | Wpnh=maa(ho — ha) (31)
Relacidn de flujo Coeficiente de desempefio

RF=mg/ m; (32) | COP = Qe/ (Qg + Wy + Wpp) (33)
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3.4.- Resultados

Las ecuaciones de la tabla 3.1 y 3.2 fueron programadas en lenguaje de programacion “C”. Las
propiedades de la solucién amoniaco/nitrato de litio fueron determinadas mediante las correlaciones
propuestas por Infante Ferreira [55], en tanto que las propiedades del vapor de amoniaco fueron
tomadas al utilizar el programa REFPROP, del Instituto Nacional de Estandares y Tecnologia (NIST),
tomando como punto de referencia que a 0 °C la entalpia del liquido saturado de amoniaco debe ser

igual a cero.

Para la simulacién, las variables de entrada fueron: las temperaturas de la solucion a la salida
del generador, la temperatura del refrigerante a la entrada del evaporador, la temperatura del
refrigerante a la salida del condensador, la temperatura de la solucion a la salida del absorbedor, la
efectividad del economizador y la potencia de enfriamiento. En tanto que las variables de salida
fueron: las potencias térmicas de los intercambiadores de calor, la potencia de la bomba, la relacion
de flujo y el coeficiente de desempefio del sistema. En lo que respecta al sistema de doble efecto,
ademas de las variables de entrada ya dichas, fue necesario proporcionar las temperaturas del CG y
la efectividad del intercambiador de calor restante. El rango de operacion de las variables de entrada

se muestra en la tabla 3.3.

Tabla 3.3.- Rangos de operacion para llevar a cabo las simulaciones.

Variable Rango
Temperatura de evaporacion, Te [°C] -50-10
Temperatura de condensacion, T¢ [°C] 30 -50
Temperatura de absorcion, Ta [°C] 30 -50
Temperatura de generacion, T [°C] 70 -150
Temperatura del CG como generador, Tce g [°C] 65 -135
Temperatura del CG como condensador, Teg ¢ [°C] 90
Calor de evaporacion, Qg [KW] 10
Efectividad de los intercambiadores de calor, nyen [%0] 80

Con el fin de analizar el desempefio de cada uno de los sistemas, en primera instancia se
muestra un analisis individual correspondiente al ciclo de simple efecto y al de doble efecto inverso,
para posteriormente llevar a cabo una comparacion entre resultados; describiendo sus ventajas,

desventajas y/o limitaciones.
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A partir de la figura 3.3 a la 3.5, se muestran el coeficiente de desempefio para el sistema de
refrigeraciéon por absorcion de simple efecto, en funcién de la temperatura de evaporacion, para
diferentes temperaturas de generacién; bajo condiciones de temperaturas de condensacion de 30 °C,

40 °C y 50 °C, respectivamente.

Figura 3.3.- COP en funcién de la temperatura de evaporacion, para la temperatura de

condensacidn de 30 °C, correspondiente al sistema de simple efecto.

Al analizar la figura 3.3, se observa que el sistema es capaz de operar en su limite inferior a
una temperatura de 70 °C de generacion, obteniendo un COP méximo de 0.60 a 0 °C de temperatura
de evaporacién. Por otro lado, bajo estas condiciones, se aprecia que el limite maximo del sistema
estd a 128 °C de generacion, con el cual es posible obtener una temperatura de evaporacion de -50 °C.
Sin embargo, con esta temperatura de generacion se sacrifica en gran medida el COP, al obtener un
valor cercano a 0.11. EI mejor desempefio del sistema se logra a 128 °C de temperatura de generacion

y 0 °C de evaporacion, con lo cual es posible llegar a obtener un COP de 0.67.

Con una temperatura de condensacion y absorcion igual a 30 °C, el sistema de simple efecto
es apto para operar en el rango de los -50 °C hasta los 0 °C en temperatura de evaporacion, con

suministros de fuente de temperatura que alcancen minimamente los 70 °C y un maximo 128 °C.
Debido a que esta simulacién es llevada a cabo con la finalidad de obtener 10 kW de potencia

de enfriamiento, los limites inferior y superior de temperatura de operacién del sistema estan en gran

medida restringidos por esta variable. Ademas, dichos limites de temperatura garantizan que los
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resultados obtenidos no se encuentren cercanamente al rango de cristalizacion de la solucién,

cumpliendo con ello las consideraciones iniciales que se establecieron dentro de los modelos.

Figura 3.4.- COP en funcién de la temperatura de evaporacion, para la temperatura de

condensacidn de 40 °C, correspondiente al sistema de simple efecto.

En lo que respecta a la figura 3.4, se muestra de nueva cuenta el desempefio del sistema de
simple efecto, en funcién de las temperaturas de generacion y evaporacion, pero ahora bajo la
condicion de 40 °C de temperatura de condensacion y absorcion. Para este caso en especial, resalta
en primera instancia que las temperaturas de generacidn necesarias para operar el sistema muestran
un incremento, en comparacion a la figura anterior, debido al efecto que genera el aumento en las
temperaturas de condensacidn y absorcion. Recordemos que este incremento afecta en el sistema al
elevar el punto de ebullicién de la solucidn, ya que la presién dentro del generador tiende a ser mayor
conforme las temperaturas de condensacion y absorcién se incrementan, por lo que el suministro de

energia para producir vapor refrigerante tiene que ser cada vez mayor.

Debido a lo anterior, es notorio que el limite inferior de operacion pasa a ser ahora de 80 °C en
temperatura de generacidn, con lo cual es posible obtener una temperatura de evaporacion de 10 °C y
un COP maximo de 0.59. En lo que respecta al limite superior del sistema, pasa de ser de -50 °C de
evaporacion a -40 °C, con un suministro de temperatura de generacion de 139 °C y un COP de 0.22.
El maximo desempefio del sistema se alcanza a los 139 °C de temperatura de generacion y 10 °C de

evaporacion, con un COP cercano a 0.65.
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Por ultimo, en funcion de la evaluacion del sistema de simple efecto, se muestra la figura 3.5.
En dicha figura, la evaluacion del sistema es llevada a cabo con un incremento en 10 °C en la
temperatura de condensaciéon y absorcion, con respecto a la figura anterior, cuyos resultados

obtenidos se describen a continuacion.

Figura 3.5.- COP en funcién de la temperatura de evaporacion, para la temperatura de

condensacidn de 50 °C, correspondiente al sistema de simple efecto.

Se aprecia una vez mas como el cambio en la temperatura de condensacion y absorcion reflejan
un incremento en las temperaturas de generacion necesarias para operar el sistema, y a su vez, como
la temperatura minima de evaporacion tiene a ser cada vez mayor. Para este caso, la temperatura
inferior de generacion debe de ser de 100 °C, y con ella es posible alcanzar los 10 °C de evaporacién,
con un COP de 0.51. Mientras tanto, a 150 °C de temperatura de generacion, la temperatura minima
de evaporacion que se logra alcanzar es de -35 °C, con un extremadamente bajo COP igual 0.01. En
el otro extremo, con esta misma temperatura de generacién, el COP maximo que registra el sistema

es de 0.62, a 10 °C de temperatura de evaporacion.

Mediante la comparacion de las tres figuras se puede observar que los coeficientes de operacion
varian significativamente en funcién de la temperatura de condensacion y absorcién, para una
temperatura de generacion y evaporacidn fijas. Por ejemplo, con 100 °C de temperatura de generacion
y -10 °C de temperatura de evaporacion, el COP es aproximadamente de 0.65 a la temperatura de
condensacion de 30 °C, de 0.40 a temperatura de condensacién de 40 °C, mientras que a temperatura

de condensacién de 50 °C el sistema no puede operar; debido a que no se cumplen las condicionantes
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establecidas como suposiciones dentro del modelo.

Al tomar en cuenta las presiones absolutas de operacion del sistema, la maxima fue de 2,027
kPa a temperatura de condensacién de 50 °C, siendo la minima de 40.9 kPa correspondiente a la

temperatura de evaporacion de -50 °C.

Ahora, a partir de la figura 3.6 a la 3.8, se muestra el desempefio del sistema de doble efecto
inverso, en funcién de la temperatura de generacién, para temperaturas de evaporacion constantes;
teniendo como referencia las temperaturas de condensacién y absorcién de 30 °C, 40 °C y 50 °C,

respectivamente.

Figura 3.6.- COP en funcién de la temperatura de generacidn, para la temperatura de

condensacién de 30 °C, correspondiente al sistema de doble efecto inverso.

En la figura 3.6, bajo la suposicion de temperatura de condensacién de 30 °C, se aprecia que el
sistema requiere de temperaturas de generacion por encima de los 120 °C para poder operar, y que
conforme la temperatura de evaporacion tiende a ser menor, la temperatura de generacion debe
incrementarse. Asi, para obtener una temperatura de enfriamiento de 0 °C, la temperatura minima de
generacion debe de ser de 124 °C. Sin embargo, al mantenerse constante la temperatura de
evaporacion, e incrementarse la temperatura de generacion, se aprecia como el COP del sistema tiende

a subir; pasando de 0.38 a 1.07, a 0 °C de evaporacion, por ejemplo.

Para esta caso en especial, la temperatura minima de evaporacion que es posible alcanzar es de
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-40 °C, con la obtencién de un COP igual a 0.62, a expensas de 192 °C de temperatura de generacion.

Al igual que el sistema de simple efecto, en la figura 3.7 se aprecia como el incremento en las
temperaturas de condensacién y absorcion generan un efecto similar dentro del sistema de doble
efecto inverso; al incrementarse las temperaturas de generaciéon para lograr mantener las misma
temperatura de evaporacion. Si tomamos como ejemplo que en la figura anterior a 124 °C de
temperatura de generacion es posible obtener 0 °C de evaporacion, para este caso en particular es
necesario obtener 146 °C de temperatura de generacion para alcanzar los 0 °C. Ademas, al comparar
los COP’s entre ambas figuras, bajo las mismas condiciones de temperatura de generacion y
evaporacion, se aprecia que son cada vez menores conforme la temperatura de condensacion se

incrementa.

Para el caso particular de la figura 3.7, la minima temperatura de evaporacion que se logra
obtener es de -30 °C, a una temperatura de generacion de 192 °C, registrando un COP de 0.67. Por
otro lado, el maximo COP se alcanza bajo la misma temperatura de generacién, pero a 10 °C de

evaporacion, con un valor de 1.06.

Figura 3.7.- COP en funcién de la temperatura de generacién, para la temperatura de

condensacién de 40 °C, correspondiente al sistema de doble efecto inverso.
Finalmente, dentro de la evaluacion del sistema de doble efecto inverso, se muestra la figura

3.8, la cual expresa los resultados correspondientes a la evaluacion hecha a 50 °C de temperatura de

condensacidn y absorcion. Al igual que en las figuras anteriores, se sigue presentando la tendencia de
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restriccion en la temperatura de evaporacion, siendo cada vez mas elevada la temperatura minima de

enfriamiento.

En esta figura, solo se tienen cuatro diferentes temperaturas de evaporacion, siendo la menor
igual a -20 °C y la mayor de 10 °C. EI maximo COP que registra el sistema bajo la condicion de 50
°C de temperatura de condensacion es de 1.05, a 193 °C de temperatura de generacion y 10 °C de
evaporacion. Mientras que, para la temperatura mas baja de evaporacion el maximo COP corresponde

a 0.72, a 193 °C de temperatura de generacion.

Figura 3.8.- COP en funcién de la temperatura de generacidn, para la temperatura de

condensacién de 50 °C, correspondiente al sistema de doble efecto inverso.

3.5.- Comparacidn de resultados

Desde el punto de vista préactico, el sistema de simple efecto posee una mayor ventaja, ya que éste
requiere de un menor nimero de componentes para su operacion. Sin embargo, los compones
adicionales que posee el sistema de doble efecto lo benefician con la obtencién de coeficientes de

desempefio de hasta un 60 % mayores, bajo ciertas consideraciones de operacion.

En lo que respecta al rango de temperaturas, el sistema de simple efecto puede operar desde
los 70 °C hasta los 150 °C en temperatura de generacién, con valores de temperatura de evaporacion
que van desde los -50 °C hasta los 10 °C, obteniendo valores maximos del coeficiente de desempefio
que rondan los 0.67. Por otro lado, para el sistema de doble efecto las temperaturas de generacion

inician desde los 124 °C, hasta llegar cercanamente a los 200 °C, pudiendo alcanzar temperaturas de
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evaporacion en el rango de -40 °C hasta los 10 °C; destacando que puede obtener coeficientes de

desempefio de hasta 1.07.

En ambos sistemas de refrigeracion se puede ver que el coeficiente de desempefio muestra una
tendencia de incremento conforme la temperatura de generacion es cada vez mayor, al mantener las
variables restantes fijas. De igual manera, al variar Gnicamente la temperatura de evaporacion, el

desempefio es mayor conforme se incrementa dicha temperatura.

El efecto que trae con sigo un incremento en la temperatura de condensacién y absorcién
provoca que cada vez le cueste mayor trabajo al sistema la produccién de refrigerante, y que con ello
el rendimiento muestre un decremento conforme estas temperaturas son mayores, en cada uno de los

sistemas.

Bajo ciertas consideraciones de operacion, principalmente a la temperatura de evaporacién mas
baja, el sistema de doble efecto registra valores de coeficiente de desempefio muy cercanos a los
obtenidos por medio del sistema de simple efecto; aun y cuando la temperatura de generacion para el
sistema de simple efecto es menor. Por lo tanto, hay que tomar en consideracion estos valores a la

hora de seleccionar la mejor alternativa de acuerdo a la fuente de calor que se tenga.

En lo que respecta a la presiones absolutas de operacion, para el sistema de doble efecto inverso
la maxima registrada fue de 5,056 kPa y la minima de 71.5 kPa. Mientras que en el sistema de simple
efecto, fueron de 2,027 kPa y 40.9 kPa, respectivamente. Por lo tanto, los componentes que integran
la zona de alta presion dentro del sistema de doble efecto inverso, necesariamente seran mas robusto

que los correspondientes para el sistema de simple efecto.

3.6.- Comparacion de resultados entre diferentes mezcla

Haciendo énfasis en los sistemas de simple efecto por absorcién, aquellos que operan con la solucién
agua/bromuro de litio registran valores del coeficiente de desempefio tan altos como 0.88, bajo ciertas
condiciones de operacién [60]. Mientras que, con la mezcla amoniaco/nitrato de litio, se alcanzan
valores de hasta 0.67. Sin embargo, temperaturas de evaporacion mas pequefias se pueden obtener

con la solucidn propuesta.

Por otro lado, los sistemas de doble efecto inverso que operan con agua/bromuro de litio pueden

alcanzar coeficientes de operacion de hasta 1.65 [65]. Mientras que, por medio del analisis llevado a
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cabo con la mezcla amoniaco/nitrato de litio se aprecia que los valores méaximos obtenidos son de
1.07, pero de nueva cuenta, destaca que puede operar a temperaturas de evaporacion muchos mas

bajas.

Otra de las mezclas que ha tomado relevancia en la simulacion de sistema de absorcidn es
aquella formada por hidréxidos, especificamente aquella compuesta por la solucién acuosa de

hidréxidos ternarios; que consiste en hidréxidos de sodio, potasio y cesio, en proporcion 40:36:24.

Romero et al. [66, 67], comparan dicha solucion con la mezcla agua/bromuro de litio,
destacando como la mezcla ternaria obtiene en lo general mejores coeficientes de desempefio que su
contraparte; enfatizando que dicha solucidn puede operar a altas temperaturas de
condensacién/absorcién (40 °C — 50 °C), dentro de las cuales sobresale aun mas la diferencia entre

los coeficientes de desempefio de ambas mezclas, operando dentro del sistema de simple efecto.

Al tomar como incentivo dicho trabajo, fue posible llevar a cabo un andlisis comparativo a
través de una nueva simulacion del desempefio entre sistemas avanzados de refrigeracion por
absorcién, operando con dichas mezclas. De los resultados obtenidos, el sistema de doble efecto al
operar con hidroxidos presenta, por lo general, mayores coeficiente de desempefio que con
agua/bromuro de litio, a temperatura de condensacion/absorcion de 35 °C y 40 °C; lo cual sigue la
tendencia mostrada por medio del trabajo de Romero et al. Sin embargo, a temperaturas de
condensacién/absorcién por debajo de los 35 °C, se obtiene mejores coeficientes de desempefio al

operar con la mezcla agua/bromuro de litio.

Se hace evidente que la operacién por medio de cada una de las tres diferentes mezclas presenta
sus ventajas y desventajas. Al operar con la mezcla agua/bromuro de litio es posible lograr mejor
coeficientes de desempefio a temperaturas de condensacion/absorcion por debajo de los 35 °C.
Mientras que, para temperaturas de condensacion/absorcion superiores a los 35 °C la mezcla de
hidréxidos presenta mejores resultados. Sin embargo, con ambas mezclas solo es posible obtener
temperaturas de evaporacion por arriba de los 4 °C, limitando su area a aplicaciones de aire
acondicionado. La ventaja que presenta la mezcla amoniaco/nitrato de litio es que ademas de obtener
buenos resultados con respecto al coeficiente de desempefio, sus temperaturas de evaporacién pueden
estar muy por debajo de los 0 °C, lo cual no solo lo hace viable para aplicaciones de aire

acondicionado, sino también para refrigeracion y en algunos casos para congelacion.
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Como se menciona al inicio del capitulo, una de las mezclas que es mayormente utilizada
dentro de los sistemas de refrigeracion por absorcion es la correspondiente a la solucion
amoniaco/agua, con la cual desafortunadamente no fue posible llevar a cabo una simulacién que

sirviera de base para poder comparar sus resultados con los obtenidos a través de la mezcla propuesta.

Asi como tampoco fue posible encontrar dentro de la literatura algun trabajo que sirviera de
base para comparar de manera directa con los resultados obtenidos. Sin embargo, la desventaja
principal que presentaria la mezcla es la necesidad de tener que incorporar un elemento mas dentro
del ciclo de refrigeracion, el cual es un rectificador, debido a la volatilidad del absorbente. Asi como
sus elevadas presiones de operacion dentro del ciclo de simple efecto, las cuales estan muy por encima

de las registradas por la mezcla agua/bromuro de litio.

3.7.- Conclusiones del capitulo
Se llevo a cabo la comparacion de los sistemas de simple efecto y doble efecto inverso por absorcion,
bajo diferentes variables de operacion, con la finalidad de distinguir las ventajas, limitaciones y/o

restricciones de cada uno de los sistemas.

El sistema de simple efecto presenta la configuracion mas sencilla, ya que requiere un menor
nimero de componentes. Sus coeficientes de desempefio fueron de hasta 0.67, y sus temperaturas de

operacion rondaron entro los 70 °C y 150 °C del lado de la generacién.

Por otro lado, con el sistema de doble efecto fue posible obtener coeficientes de desempefio
hasta un 60 % mas elevados que su contra parte, con valores maximos de 1.07. Sin embargo, necesita
temperaturas minimas de operacién de 120 °C, y arriba de 150 °C para obtener un buen desempefio.
Ademas, su elevada presion de trabajo requiere de sus componentes sean mas robustos para su

operacion.

Finalmente, la seleccion de un sistema en especifico queda definido en gran parte de acuerdo
a la temperatura que se tenga disponible para lograr operar el sistema. A partir de la cual, por medio
de las curvas de desempefio mostradas, se puede seleccionar el punto de maxima operacidn de acuerdo

al sistema seleccionado.

Como resultado final del modelado y simulacién, en conjunto con otros colaboradores, fue

posible desarrollar la publicacion del articulo internacional “Comparison of the performance of
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single-effect, half-effect, double-effect in series and inverse and triple-effect absorption cooling
systems operating with the NH3-LiNO3 mixture” dentro de la revista Applied Thermal Engineering
[68], asi como la preparacion del articulo “Comparison of the performance of single and advanced
absorption cooling systems operating with water/lithium bromide and water/hydroxides mixtures” el

cual se encuentra en proceso de revision para su posible publicacién.
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Capitulo IV

DESCRIPCION DEL EQUIPO

En el presente capitulo se hace énfasis en las caracteristicas de disefio y operacién de cada
uno de los componentes reales que integran el sistema experimental de aire acondicionado solar,
partiendo de una descripcion detallada de cada uno de ellos. Posteriormente, se va desglosando cada
uno de los pasos necesarios para llevar a cabo la integracion y montaje de los componentes, hasta
llegar a la puesta en marcha y operacién del sistema; pasando por el método seguido para la
preparacion de la solucion, la calibracidn de los sensores y las pruebas preliminares necesarias para

llevar a cabo el proceso de experimentacion.
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4.1.- Descripcion del sistema

El sistema experimental es una maquina de aire acondicionado solar tipo horizontal que opera bajo
el principio de absorcion, el cual esta ubicado en el Laboratorio de Refrigeracion y Bombas de Calor
del Instituto de Energias Renovables (IER) de la UNAM, en Temixco, Morelos (figura 4.1). El
sistema fue disefiado a partir de simulaciones tedricas del ciclo de refrigeracién por absorcién de
simple efecto, con la finalidad de obtener 5 KW de potencia de enfriamiento interna, operando con la
mezcla amoniaco/nitrato de litio. A través de los resultados obtenidos, fue posible encontrar la
capacidad necesaria de cada uno de los componentes principales que integran al sistema de
refrigeracion, con lo cual fue posible disefiar y mandar fabricar cada uno de ellos (el disefio de los
componentes fue llevado a cabo por la Dra. Geydy Gutiérrez y el Dr. Wilfrido Rivera [69], por lo que

en la presente tesis no se expone a detalle el procedimiento seguido).

Figura 4.1.- Ubicacidn del Laboratorio de Refrigeracion y Bombas de Calor del IER, UNAM.
La peculiaridad que posee el sistema de refrigeracion de hacerse llamar “de tipo horizontal”,

es debido a la configuracion que presenta el desarrollo de dos de sus principales componentes,

generador y absorbedor; ya que estos se encuentran construidos y montados sobre el plano horizontal.
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Por otro lado, el sistema de aire acondicionado solar, aunque esta disefiado para operar con
energia solar, es evaluado con un equipo auxiliar compuesto por una resistencia eléctrica de 24 kW;
la cual suministra la energia necesaria para lograr llevar a cabo la generacion del vapor refrigerante
(la descripcién a detalle de dicho sistema se muestra en la seccion correspondiente a “sistemas

auxiliares”).

Finalmente, para llevar a cabo la operacién y obtencién de la informacion necesaria, acerca
del proceso de refrigeracion, el sistema cuenta con un equipo de adquisicion de datos, de control de

variables e instrumentacidn, del cual se habla en secciones posteriores.

La descripcion de los componentes principales que forman parte del sistema de refrigeracion

solar se muestra a continuacion.

4.1.1.- Intercambiadores de calor de coraza y tubo
Dentro del sistema de refrigeracion solar, dos componentes fueron disefiados como intercambiadores
de coraza y tubos, los cuales son el generador y absorbedor; cuyas caracteristicas fisicas se describen

a continuacion.

4.1.1.1.- Generador

El generador es un intercambiador de calor tipo coraza y tubos de cuatro pasos. La coraza es de 203.2
mm (8”) de diametro nominal y 649.2 mm (25 °/15”) de longitud, mientras que los tubos, 20 en total,
en configuracion cuadrada de 5x4, son de 19.1 mm (%/4”) de didmetro exterior y 700.1 mm (27 %15”)
de longitud. En sus extremos lleva tapas de 295.3 mm (11 °/s”) de diametro exterior y espesor de 25.4
mm (1”), las cuales estan soldadas y sujetas con tornillos de */5” al espejo. Todo lo anterior fabricado

en acero al carbén, con un area total de transferencia de calor de 0.84 m?.

La entrada de solucion se realiza por medio de un distribuidor, el cual posee 5 secciones de
tuberia de solucién de 700.1 mm (27 */1¢”) de longitud y 12.7 mm (*/,”) de didmetro exterior, fabricada
en acero inoxidable. Cada una de estas secciones posee orificios separados cada 12.7 mm (*/,”) los
cuales, junto con la presién de trabajo del generador, generan las gotas de solucion que caen sobre los
tubos de la coraza, formando una pelicula descendente que va cubriendo la superficie de dichos tubos.
Por otro lado, al interior de los tubos de la coraza circula el fluido caliente, el cual aporta la energia
necesaria para lograr la evaporacion parcial de la solucion. El vapor refrigerante producido tiene su

salida por la parte superior del generador. Mientras que, la solucién que no es evaporada sale por la
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parte inferior.

los principales componentes que integran al intercambiador de coraza y tubos, asi como las
conexiones donde van colocados los instrumentos de medicion y la valvula de seguridad; mostrando

la ubicacion de la mirilla, a través de la cual es posible observar el nivel de solucion dentro del

La figura 4.2 es una representacion esquematica del generador, en la cual se pueden observar

intercambiador de calor.
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Figura 4.2.- Dibujo representativo del generador y sus componentes.

Figura 4.3.- Disefo real del generador.



Capitulo IV: Descripcion del equipo

Por otro lado, por medio de la figura 4.3 se puede apreciar el disefio real de fabricacion del
generador, el cual se encuentra integrado al sistema de refrigeracion con todos los aditamentos

necesarios para llevar a cabo su operacion.

Las condiciones de operacion, bajo las cuales fue disefiado el generador, se describen en la
tabla 4.1.

Tabla 4.1.- Condiciones de disefio para operacion.

Tubos Coraza

Fluido Agua Vapor-Solucién

Presion 3-7 kg/cm?®| 10-20 kg/cm?
Temperatura | 80-120 °C 80-120 °C

4.1.1.2.- Absorbedor

El absorbedor, al igual que el generador, es un intercambiador de calor de coraza y tubos, solo que
éste se diferencia por tener seis pasos a través de la coraza. El absorbedor es considerado el
componente mas critico dentro del sistema, debido a la complejidad de llevar a cabo un buen proceso

de absorcion entre la solucion y el vapor refrigerante.

El absorbedor estd compuesto por una coraza de 254 mm (10”) de didmetro nominal y 698.5
mm (27 '/,”) de longitud, con 36 tubos en total, en configuracién cuadrada de 6x6, de 19.1 mm (*/,”)
de diametro exterior y 749.3 mm (29 '/,”) de longitud. En sus extremos lleva tapas de 368.3 mm (14
'1,”) de diametro exterior y espesor de 25.4 mm (1), las cuales estan soldadas y sujetas con tornillos
de °/g” a los espejos. Todo fabricado en acero al carbén, con un area total de transferencia de calor de
1.61 m”.

La entrada de la solucion pobre en refrigerante procedente del generador, se realiza por medio
de un distribuidor de 63.5 mm (2 '/,”) de didmetro, que posee 6 secciones de tuberia de solucién de
749.3 mm (29 */,”) de longitud y 12.7 mm (*/,”) de didmetro exterior, en acero inoxidable. Cada una
de estas secciones posee orificios separados cada 12.7 mm (*/,”), los cuales forman las gotas de
solucidn que caen sobre los tubos de la coraza, creando la pelicula descendente de solucién necesaria
para llevar a cabo el proceso de absorcién del vapor, el cual es inyectado por un costado de la coraza.
La funcion de los tubos de la coraza es hacer circula un fluido refrigerante, el cual sea capaz de retirar

el calor derivado por la reaccion exotérmica que se genera durante el proceso de absorcion. Finalizado
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el proceso de absorcion, la solucién generada con alto contenido en refrigerante, es expulsada por la

parte inferior del absorbedor, para posteriormente ser enviada hasta el generador.

Placa separa
pasos trasera

Espejo

Instrum entaci on
(Manémetro)

Instrumentacién
(Vélvula de seguridad)

Tapa trasera
del absorbedos Tuberia de solucién
Distribuidor

de solucié

Tubos de la coraza

Entrada
solucién

Espejo

Placa separa pasos frontal

Tapa frontal del absorbedos

Figura 4.4.- Dibujo representativo del absorbedor y sus componentes.

Figura 4.5.- Disefio real del absorbedor.

Debido a que el sistema posee recirculacion, una parte de la solucion que sale del absorbedor
regresa de nueva cuenta hacia él, viajando a través de una tuberia que conecta con la entrada de
solucion pobre en refrigerante, hacia el distribuidor de solucion del absorbedor. La figura 4.4 muestra
una representacion esquemaética del absorbedor, en la cual se pueden observar los principales

componentes que integran al intercambiador de coraza y tubos, asi como las conexiones donde van
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colocados los instrumentos de medicion y la valvula de seguridad; mostrando la ubicacion de la

mirilla, a través de la cual es posible observar el nivel de solucion dentro del intercambiador de calor.
Por otro lado, por medio de la figura 4.5 se puede apreciar el disefio real de fabricacién del
absorbedor, el cual se encuentra integrado al sistema de refrigeracion con todos los aditamentos

necesarios para llevar a cabo su operacion.

Las condiciones de operacion, bajo las cuales fue disefiado el absorbedor, se describen en la
tabla 4.2.

Tabla 4.2.- Condiciones de disefio

Tubos Coraza
Fluido Agua Vapor-solucién
Presion 3 kg/cm? 3-10 kg/em?
Temperatura 25°C 50 °C

La seleccion de intercambiadores de calor de coraza y tubo, como generador y absorbedor,
se debe a que este tipo de intercambiadores pueden ser disefiados practicamente para cualquier
capacidad y condicion de operacion, trabajando en condiciones de vacio hasta presiones muy altas, a
temperaturas elevadas, y con cualquier temperatura y diferencia de presiones entre los fluidos,
limitadas s6lo por los materiales de construccidn. Este tipo de intercambiadores son los mas versatiles,
hechos de una variedad de materiales metalicos y no metalicos (grafito, vidrio y tefl6n), en tamafios
de pequefia a gran escala. Ademas, pueden ser disefiados para condiciones especiales de
funcionamiento: fluidos altamente viscosos, erosion, corrosién, toxicidad, mezclas de varios
componentes, entre otras consideraciones. Asimismo, se utilizan ampliamente como condensadores
y evaporadores en algunas aplicaciones de aire acondicionado y refrigeracion; ademas de aplicaciones

de recuperacion de calor de desecho [70].

4.1.2.- Intercambiadores de calor de placas

Dadas las condiciones de operacion que se manejan en el sistema de aire acondicionado solar, y las
ventajas que conlleva el uso de intercambiadores de calor de placa plana, se opté por la simulacion y
disefio del evaporador, condensador y economizador con este tipo de tecnologia. La simulacién fue

llevada a cabo por el Dr. Victor Gomez del IER, tomando en cuenta los siguientes parametros: fluidos
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de trabajo, temperaturas de entrada y salida, flujo mésico, presién de operacion, densidad,

conductividad térmica, viscosidad dindmica y calor especifico de los fluidos.

El resultado de dicha simulacion arrojo capacidades de 5 kW para el evaporador, 6 kW para
el condensador y 2 kW para el economizador, con una eficiencia del 98 %; todos fabricados en acero
inoxidable 316 (libre de cobre y plata), con 21 placas de composicion, corrugado de 30° tipo Chevron,
soldados (para mejor hermeticidad), con entradas y salidas de 1 /5" de diametro y dimensiones de
280 x 125 x 57.9 mm (figura 4.6). La fabricacion corri6 a cargo por la empresa ALFA LAVAL, la

cual dio solucidn a las exigencias requeridas en el disefio de los intercambiadores.

Figura 4.7.- Distribucion de los fluidos en un intercambiador de calor de placa plana con flujo

contracorriente [71].

En cada uno de los intercambiadores de placas, el fluido caliente y el fluido frio,

(representados por el color rojo y azul, respectivamente, en la figura 4.7), intercambian calor a través
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de las placas corrugadas. Cada dos placas se forma un canal de circulacién. El caudal total del fluido
se divide en partes iguales, por la cantidad de placas del intercambiador, y se vuelve a dividir por la
cantidad de subcanales internos de cada placa. Esto provoca una eleva velocidad de circulacion,
formandose un flujo turbulento, que optimiza el intercambio de calor y disminuye el riesgo de

incrustaciones.

4.1.2.1.-Condensador

El condensador es uno de los componentes principales de los sistemas de refrigeracion. Es un
intercambiador de calor de contacto indirecto, en el cual, el calor total rechazado por parte del
refrigerante es eliminado mediante un medio de enfriamiento. Como resultado, el refrigerante gaseoso
se enfria y se condensa, a la presién de condensacidn. El refrigerante liquido es a menudo subenfriado
a una temperatura de hasta 8.3 °C, por debajo de la temperatura de saturacion, a la presién de

condensacion, con la finalidad de conservar energia.

Basado en el medio de enfriamiento utilizado, los condensadores empleados en los sistemas
de refrigeracion se pueden clasificar en tres categorias: condensadores enfriados por aire,

condensadores evaporativos y condensadores enfriados por agua.

En un condensador enfriado por agua, que es nuestro caso, el agua es el medio empleado para
eliminar el calor de condensacidn del refrigerante, la cual proviene principalmente de la recirculacion
de una torre de enfriamiento, aunque también podria ser de un lago o un rio [72]. En nuestro caso, es
empleado un intercambiador de placas, con suministro de agua procedente del equipo auxiliar

llamado enfriador.
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refrigerante ;
=2 agua fria
liquido
Entrada de
agua fria

Figura 4.8.- Distribucidn de las entradas y salidas de los dos fluidos que maneja el condensador.

En el condensador del sistema de refrigeracion solar, la entrada del fluido caliente, vapor de
refrigerante, es por la parte superior izquierda, mientras que su salida, como refrigerante en estado
liquido, es por la parte inferior izquierda. La entrada del fluido refrigerante, agua, es por la parte
inferior derecha y su salida es por la parte superior derecha (figura 4.8). Esta configuracién es llamada
flujo contracorriente, la cual se favorece ain mas la transferencia de calor, que si las corrientes

entraran en la misma direccion del flujo (flujo paralelo).

4.1.2.2.- Evaporador

El evaporador con el que cuenta el sistema de refrigeracidn es un intercambiador de calor de placas,
que entra en la clasificacién de evaporadores para enfriamiento de liquido. En éste, la entrada del
fluido a refrigerar, en nuestro caso agua, es por la parte superior izquierda. Mientras que, la salida del
agua fria, es por la parte inferior izquierda. Por otro lado, el refrigerante a baja presion y temperatura,
como una mezcla de liquido-vapor, ingresa por la parte inferior derecha. Asimismo, su salida como
vapor recalentado es por la parte superior derecha. Las disposicion de flujos es en una configuracién
a contra flujo, tratando de maximizar el proceso de transferencia de calor. En la figura 4.9 se aprecia

dicho componente marcado con las entradas y salidas de ambos fluidos.
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Figura 4.9.- Distribucion de las entradas y salidas de los dos fluidos que maneja el evaporador.

4.1.2.3.- Economizador

El economizador es otro de los componentes principales que integran al sistema de refrigeracion. Su
implementacion es con la finalidad de reducir la temperatura con la cual ingresa la solucién pobre en
refrigerante hacia el absorbedor, a la vez que trata de maximizar la temperatura con la cual ingresa la
solucidn rica en refrigerante hacia el generador; efectuando un intercambio mutuo de energia entre
ambas corrientes. Por medio de las simulaciones teéricas realizadas, fue posible apreciar que la
eficacia de este componente causa un gran impacto en el desempefio del sistema de refrigeracion,
sobre todo en la presion del absorbedor, por lo que su desempefio fue tomado muy en cuenta a la hora

de evaluar el sistema de refrigeracion solar.

Salida de
solucion
rica

Entrada de

solucion
pobre
Entrada de
solucion
Salida de rica
solucion
pobre

Figura 4.10.- Distribucion de las entradas y salidas de los dos fluidos que maneja el economizador.
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El intercambiador empleado para llevar a cabo esta tarea es de placa plana, compuesto por 21
placas, construido en acero inoxidable y soldado para evitar fugas; incrementandose la presion de
operacion, como se comentd en un principio. En este componente, la entrada del fluido caliente, o
solucidn pobre en refrigerante procedente del generador, es por la parte superior izquierda. Mientras
que su salida, como solucién pobre a menor temperatura, es por la parte inferior izquierda. La entrada
del fluido frio, el cual es solucién rica en refrigerante procedente del absorbedor, es por la parte
inferior derecha y su salida, como solucion rica a mayor temperatura, es por la parte superior derecha
(figura 4.10).

4.1.3.- Valvulas de estrangulacion
Hay seis tipos basicos de valvulas para control de flujo de refrigerante: valvula de expansién manual,
valvula de expansion automatica, valvula de expansion termostatica, tubo capilar, valvula de flotador

de presion baja y valvula de flotador de presion alta [46].

El sistema de refrigeracién estudiado posee tres valvulas de estrangulacion de aguja, dos de
ellas Ilamadas de expansion, que cumplen la funcién de fijar la zona de alta y baja presion en el
sistema. La primera de ellas estd montada a la entrada del evaporador, por donde circula el refrigerante
liquido. Es de la marca Swagelok fabricada en acero inoxidable 316, unidireccional, con conexion
macho a %4” NPT y mando micrométrico que asegura los ajuste repetitivos de caudal. Ademas,
proporcionar lecturas precisas de ‘/,s de vuelta (Figura 4.11a). La segunda de ellas esta ubicada a la
salida del generador, por donde pasa la solucion pobre que regresa hacia el absorbedor. Esta es de la
marca Vayremex, fabricada en acero inoxidable, unidireccional, con conexién roscada
hembra/hembra de “4” NPT (figura 4.11b). La tercer vélvula, llamada de regulacion, esta ubicada a
la salida de la bomba y su funcion es regular la recirculacion de solucion que es devuelta hacia el
absorbedor. Es de la marca Swagelok, unidireccional, fabricada en acero inoxidable 316, con

conexiones a tubing de 4" y con mando redondo (figura 4.11c).
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() (b) (©)

Figura 4.11.- Valvulas de estrangulacién empleadas en el sistema de aire acondicionado solar.

Estas tres valvulas son del tipo vélvula de estrangulacién manual. En ellas, la razon de flujo
liquido depende del diferencial de presion a través del orificio de la valvula y del grado de apertura,
esta Ultima siendo de ajuste manual. Si permanece constante el diferencial de presion a través de la
valvula, la razén de flujo permanecera siempre constante; independientemente de la presién que se

tenga en el evaporador y de la carga en el evaporador.

La principal desventaja que presentan este tipo de valvulas de expansion manual, es que ésta
no responde a los cambios de la carga del sistema y por lo tanto deben ser ajustadas manualmente
cada vez que cambia la carga en el sistema, a fin de limitar o sobrealimentar al evaporador,

dependiendo de si la carga aumenta o disminuye.

4.1.4.- Bomba

Debido a que el sistema de refrigeracion solar es de tipo continuo, es necesario la implementacién de
una bomba la cual sea capaz de enviar la solucion que abandona el absorbedor hasta el generador,
venciendo el diferencial de presion que existe entre la zona de baja presion y alta presién. Para ello
se cuenta con un bomba volumétrica rotativa de paletas de la marca Rotoflow, serie PO 70-400. La
cual presenta fabricacion del cuerpo y rotor en acero inoxidable AISI 303, con camara de bombeo y
paletas realizadas en grafito. El limite de flujo es de 1.1 a 25.7 litros por segundo a 1725 rpm, con
una presién maxima de operacion de 16 bar. Posee la caracteristica de maxima temperatura de
operacion de 70 °C, con elastémeros fabricados en EPDM. Ademas, los conductos de succion y
descarga son por conexiones de */g” NTP, con vélvula de seguridad disponible en caso de sobre

presion del sistema. Para el accionamiento de la bomba se cuenta con un motor eléctrico de la marca
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Marathon de %2 HP y 1725 rpm, alimentado por 115 VAC y 60 Hz. El acoplamiento entre ambos
componentes es por medio de un adaptador y un cople flexible. En la figura 4.12 se puede aprecia el

acoplamiento motor/bomba.

Figura 4.12.- Acoplamiento motor/bomba.

4.1.5.- Estructura

La estructura metélica que soporta los diferentes componentes del sistema, estd hecha de angulo
comercial ranurado, en acero al carbon calibre 12, con dimensiones de 60x35 mm. La seleccion de
dicho material fue de acuerdo a las ventajas que presenta: buena resistencia al peso, maniobrable con

facilidad, bajo costo y facilidad de formar estructuras sin necesidad de soldaduras.

Una vez seleccionado el material, el proceso de fabricacion dio inicio con el armado de la
base que soporta el absorbedor, con dimensiones de 760x615 mm, la cual esta integrada por seis
angulos acoplados entre ellos. Esta base va soportada por cuatro travesafios, de 1100 mm longitud,
los cuales dan la altura maxima a la estructura. El siguiente paso de fabricacién fue la construccion
de la base del generador, la cual esta integrada por seis angulos y posee dimensiones de 760x615 mm,

que va montada sobre la parte superior de los cuatro travesafos.

Finalmente, se fabricaron y colocaron las bases que soportan a cada uno de los
intercambiadores de calor (condensador, economizador y evaporador), las cuales tienen dimensiones
de 160 mm de ancho por 625 mm de largo para el condensador y economizador, y de 160 mm de
ancho por 480 mm de largo para el evaporador. La ubicacion de dichas bases fue tomando en
consideracion que, al montar los intercambiadores, el trazado de las lineas que interconectan a los

diferentes componentes del sistema de refrigeracion fueran los mas sencillo posible. Ademas, que la
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salida de vapor, por parte del evaporador, quedara por debajo de la entrada de vapor hacia el

absorbedor. La figura 4.13 es la representacién gréfica del modelo de la estructura.

Base para el
generador

Base para el
condensador

Base para el
economizador

Base para el
evaporador

Figura 4.13.- Disefio de la estructura que soporta los diferentes componentes que integran el

sistema de aire acondicionado solar.

La sujecion de cada una de las partes que conforma la estructura, fueron llevadas a cabo por
medio de tornillos hexagonales de “4”x1” de longitud, con arandelas planas, de presion y tuerca; todos
en acero al carbon. La sujecién de la estructura al piso es por medio de cuatro placas de acero al
carbon de '/g” de espesor, de 150x150 mm, barrenadas en dos esquinas, para ser fijadas al piso por

medio de taquetes de expansion para tornillos de %/g”.
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4.1.6.- Conexiones

El hecho de trabajar con la mezcla amoniaco/nitrato de litio, restringe la seleccién del material
necesario para lograr la interconexién entre cada uno de los componentes del sistema de refrigeracion.
Es por ello, que toda conexidn tiene que ser libre de contener alguna aleacién o elemento que
reacciones con dicha mezcla. Por lo tanto, todos los materiales utilizados son libres de cobre o
aleaciones que contenga cobre, ya que el amoniaco reacciona con dichos elementos corroyéndolos.
Para lograr la interconexion entre los elementos del sistema de refrigeracidn se emplearon diferentes
conectores, valvulas, tuberias de acero inoxidable (tubing), codos, tapones, entre otras conexiones,

las cuales se enlistan en la tabla 4.3.

Tabla 4.3.- Diferentes conexiones utilizadas en la interconexion del sistema de refrigeracion.

Cantidad| Material | Imagen Cantidad| Material | Imagen
6 Niple hexagonal de 1/2" NPT ) Unién de 1/2" NPT a tubing —
en acero inoxidable de 3/4" en acero inoxidable

Valvula de globo de 1/2" Conector macho de 1/2
7 L 8 NPT a tubing de 3/4" en
NPT en acero inoxidable o
acero inoxidable
17 Bushing de 1/2" x 1/4" NPT ’ Niple reductor hexagonal de
en acero inoxidable 1/2"x1/4" en acero inoxidable
Manometro de 0 a 10 bar de Tapon de 1/2" en acero
1 .. 1 .
acero inoxidable inoxidable
1 Manometro de 0 a 20 bar de 1 Niple largo de 1/2"x3" en
acero inoxidable acero inoxidable
1 Vélvula de seguridad para 20 1 Conector hembra de
bares 1/2"x3/4"
1 Vélvula de seguridad para 10 1 Tee de 1/2"x3/4"
bares
2 N,Iple rﬁductor he>.<ago_nal de 1 Conector macho de 3/4"x3/4"
1"x1/4" en acero inoxidable
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Tabla 4.3.- Continuacion.

27

13

Tubing de acero inoxidable
de 1/2"

Tee de 1/4" en acero
inoxidable

Conector macho de 1/4"
NPT a tubing de 1/2"

Vélvula de globo de 1/4"
NPT en acero inoxidable

Niple corto de 1/4"x2" en
acero inoxidable

Niple reductor hexagonal de
1"x1/2" en acero inoxidable

Cruz de 1/2" en acero
inoxidable

Cantidad| Mate rial | Imagen Cantidad| Mate rial | Imagen
Congctor mac?o de 3/8"a — Niple largo de 1/4"x5" en 6’
2 tubing de 1/2" en acero " 1 L
S acero inoxidable
inoxidable &
1 Tee union para tubing de 1/2" g ‘?‘ Niple hexagonal de /4" NPT -
en acero inoxidable en acero inoxidable "

Tubing de acero inoxidable
de 3/4"

Cruz de 1/4" en acero
inoxidable

Tapdn de 1/4" en acero
inoxidable

Tee de 1/2" en acero
inoxidable

Union de 1/4" NPT a tubing
de 1/2" en acero inoxidable

Adaptador reductor
hexagonal de 1"x1/2" en
acero inoxidable
Adaptador reductor
hexagonal de 1"x1/4" en
acero inoxidable

T
=
=

El motivo de utilizar tantas conexiones recae en el sentido de que al ser un equipo

experimental el que se evalla, se requiere de la colocacidn de un niamero considerable de sensores de

medicién, asi como de tener facilidades para hacer modificaciones o corregir problemas durante la

evaluacion, en caso de ser necesario.

Para el trazado de las lineas que intercomunican al sistema de aire acondicionado solar, se

simularon los principales componentes que integran al sistema y se planearon diferentes

configuraciones, hasta llegar a la adecuada, por medio del software SolidWorks. Muestra de ello es

la figura 4.14, que representa la idea original del disefio de la tuberia, en funcién del acomodo de los

diversos componentes que conforman el sistema de refrigeracién solar.
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Figura 4.14.- Trazado de lineas propuesto para la interconexién de componentes.

En la figura 4.14, las lineas de color rojo representan el circuido de refrigerante, desde que
sale en forma de vapor del generador, su paso como mezcla de liquido/vapor a través del evaporador,
hasta llegar como vapor recalentado a la entrar al absorbedor. Las lineas de color verde imitan el
circuito de solucion rica en refrigerante, desde su salida del absorbedor, por la parte inferior, pasando
por la bomba y el economizador, hasta su llegada al distribuidor de solucion del generador. Por otro
lado, las lineas de color amarillo simbolizan el circuito de solucién pobre en refrigerante, desde su
salida del generador por la parte inferior, su paso a través del economizador, hasta llegar al

distribuidor de solucidn del absorbedor, donde se reinicia del nuevo el ciclo de refrigeracion.
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4.2.- Instrumentacién y control
Los elementos necesarios para llevar a cabo la instrumentacion y control se presentan en la tabla 4.4,

mientras que la figura 4.15 muestra los cuatro tipos de sensores empleados.

Tabla 4.4.- Componentes que integran la instrumentacién y control del sistema.

Cantidad Descripcion

Sensores de temperatura tipo RTD (PT1000) con conexion a proceso de %4” NPT

24 en acero inoxidable. Sefal primaria resistencia y exactitud de */. 0.3 °C.

Sensores de presion tipo piezoeléctrico marca ASHCROFT, rango de medicion
4 de 0-34 bar, con conector a proceso de 4” NPT en acero inoxidable. Sefial
primaria de 4-20 mA y exactitud */. 1 % de la medicion.

Sensores de flujo volumétrico tipo propela (Flujémetros), con rango de medicion
4 de 0-20 kg/min, con conexidn a proceso de %/s” NPT, fabricados en teflon. Sefial
primaria pulsos por minuto y exactitud de */. 1 % de la medicion

Sensores de flujo maésico tipo Elite Coriolis, rango de medicién de 0-20 kg/min,
bridados para conexién a proceso de '4” NPT fabricados en acero inoxidable.

4 Sefial primaria flujo masico de 4-20 mA, sefial secundaria densidad de 4-20 mA,
con exactitud de 0.1 % en liquidos y 0.2 % en gases.

3 Fuentes de alimentacion con sefial de salida de 12 VCD a 1A, y entrada de 120
VCA.

3 Resistencias de 2.2 KQ

4 Resistencias de 220 Q

2 Tarjeta multifuncion Agilent, modelo 34907A, de 22 canales.

1 Adquisidor de datos Agilent modelo 34972A.

1 Laptop.

1 No break marca Sola Micro SR 800.

- Cable multimalla de 2 polos calibre 22, con blindaje.
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Figura 4.15.- Sensores empleados para la medicion de datos. De izquierda a derecha, sensor de

temperatura, sensor de presion, sensor de flujo volumétrico y sensor de flujo masico.

La figura 4.16 es una representacion grafica de la distribucién y ubicacion de cada uno de los
sensores que conforman el sistema de aire acondicionado solar. Los sensores de temperatura esta
designados con la letra “T™, los sensores de presion con la letra “P”, los sensores de flujo volumétrico
(flujometros) con la letra “F y los sensores tipo Coriolis con la letra “C”. Cada uno estd acompafiado

con un nmero para facilitar su ubicacion e identificacion.

Figura 4.16.- Distribucion de los diferentes sensores en el sistema de refrigeracion.

Cada sensor de temperatura, presion y flujo, fue llevado a través de un proceso de calibracion.
En el cual, el objetivo es buscar la comparacién de un estdndar de medicion con un estandar de mayor
exactitud (patrdén), para detectar y cuantificar imprecisiones; y con ello reportarlas o eliminarlas

mediante un ajuste [73].
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El procedimiento y los materiales necesarios para llevar a cabo la calibracién, en cada uno de

los sensores, se describe a continuacion.

4.2.1.- Sensores de temperatura

Los materiales necesarios para llevar a cabo la calibracién de los sensores de temperatura fueron:
laptop, adquisidor de datos, tarjeta multifuncion, calibrador de temperatura automatico y sensores a
calibrar. Por otro lado, el procedimiento que se siguié para llevar a cabo la calibracion consistié en
etiquetar cada uno de los sensores, conseguir el calibrador de temperatura automéatico JOFRA PTC-
155, el cual posee un rango de temperatura de calibracion desde -23 °C hasta 155 °C, hacer la
interconexion entre tarjeta de adquisicidn de datos y los sensores, elaborar el programa de adquisicion
de datos y posteriormente calcular la ecuacion caracteristica de cada sensor a partir de los datos
recabados (figura 4.17).

Figura 4.17.- Componentes necesarios para la calibracion de los sensores de temperatura.

El calibrador JOFRA solo tiene accesos para calibrar 7 sensores a la vez, por lo que la
calibracion total de todos los sensores de temperatura se tuvo que hacer en partes. El tiempo de
calibracion aproximado de cada conjunto de sensores fue de una hora, aplicando un rango de
calibracion desde los -10 °C hasta 120 °C, con la finalidad de cubrir todo el espectro de temperaturas
a las cuales opera el sistema de refrigeracion. Para cada paso de temperatura se tomaron 30

mediciones con cada sensor, con intervalos de cinco segundos entre mediciones, posteriormente se
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obtuvo el promedio de todas ellas y se construy6 una tabla con los datos obtenidos (tabla 4.5). El

valor registrado por cada sensor de temperatura es en Ohmsy en °C para el sensor patron.

Tabla 4.5.- Valores registrados a partir de los promedios obtenidos de las mediciones de los

sensores de tem peratura.

Figura 4.18.- Temperatura en funcién de la resistencia para el sensor de temperatura nimero uno,

Una vez obtenidos todos los datos, se graficé el valor de la resistencia de cada RTD contra el

valor registrado por el sensor patron, se realizd una regresion lineal y se obtuvo la ecuacion

Resistencia (Q)

con su ecuacion caracteristica.

Prueba [°C] Patrén [°C] RTD1 [Ohms] | RTD2 [Ohms] | RTD3 [Ohms] | RTD4 [Ohms]
-10 -10 969.5 969.8 968.6 969.5
0 0 1005.5 1005.7 1004.9 1005.5
20 20 1078.9 1078.9 1078.8 1078.9
40 40 1153.1 1152.9 1153.4 1153.2
60 60 1227.5 1227.0 1228.2 1227.7
80 80 1301.9 1301.0 1302.7 1302.2
100 100 1376.3 1374.8 1376.9 1376.5
120 120 1450.3 1447.7 1450.5 1450.4
140 p
120 Ecuacion = 0.27x - 271.44 u
100 |
E 80 | |
2 60 u
§ 40 |
'_
20 |
0 |
| |
_20 -
900 1000 1100 1200 1300 1400 1500

caracteristica para cada uno de ellos. Ejemplo de ello es la figura 4.18 para el RTD1 (sensor T;).

Los sensores de temperatura poseen tres hilos (cables), uno de color blanco y dos de color
rojo, a través de los cuales transmiten su sefial de medicion al sistema de adquisicion de datos. La

conexion de cada sensor hacia la tarjeta adquisidora es indistinta, solo se debe de tomar uno de los
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dos hilos de color rojo y el hilo de color blanco, e introducirlos a uno de los 20 primeros canales de

medicion.

4.2.2.- Sensores de presion

Para llevar a cabo la calibracion de los sensores de presion fue necesario contar con los siguientes
materiales: laptop, adquisidor de datos, una tarjeta multifuncién, una fuente de alimentacion de 12V,
cuatro resistencias de 220 Q, un tanque con nitrégeno con sus respectivas conexiones y el banco de

calibracion donde se montaron los sensores (figura 4.19).

Figura 4.19.- Banco de calibracion con los sensores montados, junto con el tanque de nitrogeno y

adquisidor de datos.

El proceso de calibracion dio inicio con el etiquetando cada sensor, para posteriormente
montarlos en el banco de calibracién, conectar el tanque de nitrogeno y hacer las respectivas
conexiones eléctricas con el adquisidor de datos. Los rangos de presiobn manométrica a los cuales
estdn calibrados los sensores fueron desde 0 bar hasta 20 bar, en paso de 1 bar, teniendo en
consideracion que la presion de trabajo del sistema es de aproximadamente 4 bar para la parte de baja
presion, en el evaporador, y de 15 bar para la parte de alta presion, en el generador. La calibracion
consistio en ir inyectando nitrogeno al banco de calibracion hasta llegar a la presion deseada, la cual
era registrada por el sensor patron que posee el banco de calibracidn, para posteriormente iniciar la

adquisicion de datos. Para cada paso de presién se tomaron 21 mediciones con cada sensor,
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posteriormente se obtuvo el promedio de estas y se construy6 una tabla con los datos obtenidos (tabla
4.6). El valor registrado por cada sensor de presion es en mili Amperes y en bar para el sensor patron

de calibracion.

Tabla 4.6.- Valores registrados a partir de los promedios obtenidos de las mediciones de los

sensores.

Prueba [bar] | Patrén [bar] P; [mA] P, [mA] P; [mA] P, [mA]
0 0.0000 0.8647 0.8678 0.8683 0.8654
1 1.0342 0.9684 0.9705 0.9713 0.9686
2 1.9961 1.0647 1.0657 1.0670 1.0645
3 3.0268 1.1679 1.1679 1.1671 1.1673
4 4.0049 1.2661 1.2651 1.2647 1.2650
5 5.0883 1.3744 1.3725 1.3722 1.3731
6 6.0570 1.4714 1.4686 1.4684 1.4698
7 7.1016 1.5759 1.5723 1.5723 1.5741
8 8.0887 1.6746 1.6703 1.6705 1.6728
9 9.0488 1.7707 1.7659 1.7661 1.7689
10 10.0636 1.8725 1.8670 1.8673 1.8706
11 10.9608 1.9625 1.9565 1.9606 1.9607
12 12.0714 2.0745 2.0678 2.0725 2.0727
13 13.0039 2.1698 2.1623 2.1685 2.1680
14 14.0062 2.2699 2.2621 2.2687 2.2684
15 15.0765 2.3773 2.3691 2.3761 2.3761
16 16.0609 2.4759 2.4672 2.4746 2.4748
17 17.0556 2.5753 2.5666 2.5742 2.5747
18 18.0305 2.6728 2.6636 2.6716 2.6725
19 19.0241 2.7721 2.7629 2.7711 2.7723
20 20.0251 2.8725 2.8630 2.8740 2.8731
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Figura 4.20.- Presidn en funcion de la intensidad de corriente para el sensor de presion nimero

dos, con su ecuacion caracteristica.
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Con los datos obtenidos de la tabla 4.6, se graficé el valor de la intensidad contra el valor del
sensor patron registrado, para cada sensor de presion. Posteriormente se realiz6 una regresion lineal,

con la cual se obtuvo la ecuacion caracteristica de cada sensor de presion (figura 4.20).

El diagrama eléctrico de interconexidn entre cada uno de los sensores de presion y el sistema

de adquisicidn de datos se muestra en la figura 4.21.

Fuente de

poder
- +

I }—‘
Resistencia -
eléctrica Transductor

Tarjeta

adquisitora

Figura 4.21.-Diagrama de conexion eléctrica para los sensores de presion.

4.2.3.- Sensores de flujo

Para la calibracion de los sensores de flujo fue necesario disponer de los siguientes materiales: laptop,
adquisidor de datos, una tarjeta multifuncion, dos fuentes de alimentacion de 12V, cuatro resistencias
de 2.2 kQ, un deposito contenedor de agua, tuberia y conexiones de %s” en PVC (necesario para armar
el circuito de circulacion de agua), manguera tipo jardin de 42", una bomba para forzar el paso del

fluido a través de los flujometros, un patrén de medicion y agua como fluido de trabajo.

El primer paso fue etiquetar cada sensor y posteriormente formar el circuito de flujo de agua
junto con los sensores (figura 4.22), teniendo en cuenta que el fabricante especifica que deben de
existir 15 diametros de longitud a la entrada del sensor y 10 didmetros de longitud a la salida del
sensor, con respecto al diametro de conexion a proceso del sensor (*/g”, para este caso), con la
finalidad de que el fluido se pueda desarrollar correctamente; y asi poder tener una medicion certera.
Finalmente, se hicieron las respectivas conexiones eléctricas para la adquisicién de datos y se dio

inicio al proceso de calibracion.
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Figura 4.22.- Circuito de medicion empleado para la calibracion de los sensores de flujo

volumeétrico.

El rango de flujo para el cual se calibraron los sensores fue de 2 kg/min hasta los 13 kg/min,
en pasos de 1 kg/min. La calibracién consistié en hacer circular agua a travées del circuito hasta llegar
al flujo deseado, el cual era registrado por el sensor patron, y a partir de ahi hacer las mediciones
necesarias. Para cada paso de flujo se tomaron 21 mediciones con cada sensor, posteriormente se
obtuvo el promedio de éstas y se construyd una tabla con los datos obtenidos (tabla 4.7). El valor
registrado por cada sensor de flujo volumétrico fue en pulsos por minuto (Hz) y kg/min para el patron

de calibracion.

Tabla 4.7.- Valores registrados a partir de los promedios obtenidos de las mediciones de los

sensores de flujo.

Prueba [kg/min] | Patrén [kg/min] F, [HZ] Fs [HZ] F, [Hz]
2 1.9722 10.6885 10.5417 10.5481
3 2.9919 17.1913 16.8787 17.0641
4 3.9816 23.4833 23.1261 23.1702
5 4.9668 32.3111 31.4272 32.2545
6 5.9679 36.1239 35.4128 35.6682
7 7.0822 43.2513 42.3091 42.6168
8 8.0665 49.6741 48.5485 48.7342
9 9.0078 55.6294 54.5258 54.8212

10 9.9745 62.0157 60.6909 60.8702
11 10.9953 68.5878 67.0052 67.4752
12 11.9731 75.0224 73.2519 73.4681
13 13.1721 82.9944 81.1697 81.5439
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Con los datos de la tabla 4.7, se graficé el valor registrado por cada sensor de flujo (Hz) contra
el valor de patrén registrado (kg/min), se realizd una regresién lineal y se obtuvo la ecuacion

caracteristica de cada sensor de flujo. Ejemplo de ello es la figura 4.23, que representa el sensor

numero dos (F»).

14 p

o ¢
12 Ecuacion = 0.156x + 0.268 ¢
¢
10 ¢
= ¢
E 8 ¢
g ¢
2 6 L
o ¢
4 ¢
¢
2 ¢
0 -
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90

Frecuencia (Hz)

Figura 4.23.- Flujo masico en funcion de la frecuencia para el sensor de flujo nimero dos, con su

ecuacioén caracteristica.

El diagrama eléctrico de interconexion entre cada uno de los sensores de flujo volumétrico y

el sistema de adquisicidn de datos se muestra en la figura 4.24.

Figura 4.24.-Diagrama de conexion eléctrica para los sensores de flujo volumétrico.

4.2.4.- Sensores tipo Coriolis
Estos sensores vienen calibrados de fabrica y solo se ajustan al rango de medicion que se desea. Para
el Coriolis nimero uno, dos y cuatro, el rango de medicion fue de 0 a 20 kg/min. Mientras que, para

el Coriolis nimero tres, el rango de medicién fue de 0 a 0.5 kg/min. Su ecuacidn caracteristica se
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obtuvo al simular un paso de corriente interna, que fue desde los 4 mA hasta los 20 mA, en pasos de
8 mA. Para 4 mA el flujo que se asigné fue de 0 kg/min, para 12 mA fue 10 kg/min o0 0.25 kg/min,
segun sea el rango de medicion que tenga cada Coriolis y para 20 mA fue de 20 kg/min o 0.5 kg/min,
dependiendo de nuevo del rango de medicion asignado a cada sensor. Con los datos asignados para
cada flujo, y la sefial registrada por cada uno de los Coriolis, se form6 una tabla de datos, que
posteriormente se grafico para obtener su ecuacion caracteristica. Ejemplo de ello es latabla 4.8 y la

figura 4.25, que corresponden al Coriolis nimero tres (Cs).

Tabla 4.8.- Datos de la simulacién interna del Coriolis tres.

Flujo (kg/min) | Intensidad (mA)
0 4.0043

0.25 12.0015

05 19.9527
06 p

Ecuacion = 31.351x - 0.1258

05 . .
0.4

Flujo (kg/min)
o
w

L 4
0.2
0.1
0 - 4
4 8 12 16 20 24

Intensidad (mA)

Figura 4.25.- Flujo masico en funcién de la intensidad para el sensor tipo Coriolis nimero tres,

con su ecuacion caracteristica.

El diagrama eléctrico de interconexion entre cada uno de los sensores de flujo masico y el

sistema de adquisicion de datos se muestra en la figura 4.26.
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Figura 4.26.-Diagrama de conexion eléctrica para los sensores de flujo mésico tipo Coriolis.

El registro de todas las ecuaciones caracteristica, de cada uno de los sensores calibrados, se

muestra en la tabla 4.9, junto con la posicion en la cual se encuentra ubicado.

Tabla 4.9.- Ecuaciones caracteristicas para cada sensores de medicién empleado en el sistema de

refrigeracion solar.

Sensor

Ubicacion/Fluido

Ecuacién

LE
T2
Ts
T4
Ts
Te
T7
Ts

Salida generador/Vapor de NH;

Entrada condensador/Vapor de NH3

Salida condensador/Liquido de NH3

Entrada evaporador/Liquido de NH;

Salida evaporador/VVapor de NH;

Entrada absorbedor/Vapor de NH;

Entrada absorbedor/Solucién pobre en NH;
Salida economizador/Solucién pobre en NH3
Entrada economizador/Solucion pobre en NH;
Salida generador/Solucion pobre en NH;
Entrada generador/ Solucién rica en NH;
Salida economizador/Solucion rica en NH;
Entrada economizador/ Solucién rica en NH3
Salida absorbedor/Solucion rica en NH;
Salida generador/Agua tibia

Entrada generador/Agua caliente

Entrada condensador/Agua del enfriador

Salida condensador/Agua hacia el enfriador

T =0.2700x — 271.44
T=0.2714x - 273.01
T =0.2692x — 270.59
T =0.2698x — 271.28
T =0.2704x — 271.96
T =0.2706x — 272.16
T=0.2726x — 274.30
T =0.2695x — 271.09
T =0.2689x — 270.48
T =0.2682x — 269.51
T =0.2682x — 269.55
T=0.2743x - 276.42
T=0.2743x - 276.42
T=0.2687x —270.13
T =0.2672x — 268.45
T =0.2656X — 266.56
T =0.2673x — 268.58
T=0.2700x — 271.63
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Entrada evaporador/Agua a enfriar
Salida evaporador/Agua fria

Entrada absorbedor/Agua del enfriador
Salida absorbedor/Agua hacia el enfriador
Temperatura ambiente

Entrada absorbedor/Vapor de NH;
Salida generador/Vapor de NH;

Salida condensador/Liquido de NH3
Salida evaporador/Vapor de NH;

Salida absorbedor/Solucion rica en NH;
Salida generador/Agua tibia

Entrada condensador/Agua del enfriador
Salida evaporador/Agua fria

Entrada absorbedor/Agua del enfriador
Salida absorbedor/Solucion rica en NH;
Salida generador/Solucion pobre en NH;

Salida condensador/Liquido de NH3

Recirculacion absorbedor/Solucién rica en NH;

T =0.2696x — 271.22
T=0.2716x — 273.37
T =0.2740x — 276.04
T=0.2715x - 273.39
T =0.2664x — 267.63
T =0.2704x — 272.05
P =9.969x — 8.614

P =10.032x — 8.685
P=9.977x-8.615

P =9.969x — 8.604

F =0.157x + 0.349

F =0.156x + 0.268

F =0.160x + 0.252

F =0.159x + 0.227

C =626.11x - 5.003
C =700.99x — 2.809
C =31.351x - 0.1258
C =626.09x — 2.5024

Una vez instalados todos los sensores, la sefial que emite cada uno de éstos fue recogida por

medio de las dos tarjetas multifuncién. Cada tarjeta poses 22 canales, de los cuales, los 20 primeros

sirven para medir voltaje o resistencia, y los dos ultimos corriente.

En la tarjeta nimero uno, en los canales del uno al nueve, estan conectados todos los sensores de

temperatura de flujo externo (Tys - T3, respectivamente), mientras que en los canales 10, 12, 14y 16

estan los cuatro flujémetros (F; - F4, respectivamente), por Gltimo en los canales 21y 22 se encuentran

conectados los sensores tipo Coriolis dos y tres (C, y Cs, respectivamente). La Figura 4.27 muestra

la tarjeta nimero uno con todos los sensores conectados en su correspondiente canal.

En la tarjeta nUmero dos, en los canales del 1 hasta el 14, permanecen conectados todos los

sensores de flujo interno (T - T4, respectivamente), los canales del 15 al 18 se emplearon para

conectar los cuatro sensores de presion (P; - P4, en orden ascendente) y por Gltimo, en el canal 21y

22 esta conectado el sensor tipo Coriolis nimero uno y cuatro (C; y Cy, respectivamente), figura 4.28.
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Y ERseRRRRReE
J AN TP

Figura 4.28.- Tarjeta multifuncion Agilent 34907A nimero dos, con los sensores conectados.

Ambas tarjetas van montadas sobre el adquisidor de datos (figura 4.29), el cual es el medio
de comunicacion entre la computadora y las sefiales provenientes de las mediciones de los distintos

SENsores.

F Aattent 0072 i / e e
MIllv
i n

Figura 4.29.- Adquisidor de datos marca Agilent modelo 34972A.

Para poder que cada sefial sea registrada por la computadora, fue necesario crear un programa

de adquisicion de datos, el cual estd basado en el software Agilent Vee Pro 9.3. El cual, aparte de
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registrar las mediciones hechas, sirve para monitorear en tiempo real el funcionamiento del sistema

de refrigeracion (figura 4.30).
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Figura 4.30.-Programa de adquisicion de datos creado en la plataforma Agilent Vee Pro 9.3.

Con la medicion de cada uno de los sensores, el programa va generando un archivo de datos,
el cual es un ejecutable por medio de Excel, donde guarda el registro de cada sensor, asi como el

nimero de mediciones, fecha y hora.

4.3.- Sistemas auxiliares

Los sistemas auxiliares son el conjunto de equipos que apoyan la realizacién del proceso de
enfriamiento y hacen posible que el sistema opere adecuadamente. Estos equipos de gran importancia
son: el sistema de calentamiento de agua para la generacidn de vapor refrigerante, el depésito de agua

a enfriar, asi como el enfriador empleado para retirar el calor del absorbedor y el condensador.

El enfriador es de la marca Transfer Marker, serie MCHA, el cual tiene una capacidad
nominal de 17.6 kW. Bajo condiciones normales de operacién, entrega agua de salida a una
temperatura de entre 4 °C y 7 °C, con un suministro de agua de entrada a 10 °C, para un gasto de 600
I/h por cada 3.5 kW; con temperaturas ambientales que van desde los 0 hasta los 40 °C. El compresor
que utiliza dicho componente emplea el refrigerante R-22 y necesita de un suministro eléctrico de
220V/3F/60 Hz para su operacion.
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Figura 4.31.- Sistema de enfriamiento auxiliar compuesto por el enfriador y tanque de deposito.

Aungue el sistema es adecuado de acuerdo a las necesidades de la experimentacion, al ponerlo
a prueba fue posible percatarse que éste accionaba y detenia su operacion de una manera muy
variable, lo cual se lleg6 a la conclusion de que era ocasionado debido a la baja capacidad del dep6sito
de agua. Por lo tanto, con la finalidad de no tener estas variaciones dentro de las pruebas
experimentales, se tomd la decision de sustituir dicho depdsito por uno externo de mayor capacidad.

Asi, el depdsito seleccionado fue de 450 litros de capacidad.

Una vez realizadas las modificaciones, se percatd que efectivamente la operacion del
enfriador ya no era tan intermitente, y con ello las temperaturas de salida del agua fria no presentaban
mayores variaciones. Para que el nuevo conjunto lograra operar en acorde, fue necesario instalar una
bomba centrifuga de ¥, HP, ya que al sustituir el deposito interno del enfriador se puso fuera de

circulacién la bomba que este manejaba.

Todos estos nuevos aditamentos se pueden ver en la figura 4.31. En ésta, ademas, se logra
apreciar un sistema de disipacion de calor de 15 kW (debajo del depésito de 450 litros), el cual se
tenia planeado usar para retirar parte del calor del agua proveniente del sistema a evaluar, cuando este
lo requiriera. Para tratar de evitar ganancias de calor, el nuevo depoésito del enfriador fue recubierto
con aislamiento térmico de espuma elastomérica (Armaflex); principalmente cuando se tuvieran

temperaturas por debajo de la ambiente.
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Las lineas de comunicacidn entre el sistema de aire acondicionado solar y el enfriador fueron
hechas a partir de tuberia de PVC de 1” y */g” de diametro, con vélvulas de compuerta de 1” de
didmetro fabricadas en bronce, con las cuales se regulaba el flujo deseado hacia el condensador y

absorbedor.

Figura 4.32.- Control de la resistencia eléctrica y bomba vertical presentes en el sistema de

calentamiento auxiliar.

El sistema de calentamiento de agua, el cual es circuito cerrado, es de la marca Hubbell,
modelo V624R-XX. Consta de una resistencia eléctrica de 24 kW alimentada a 208V//3F/60Hz la cual
estd inmersa en un tanque con una capacidad de 22.7 litros (6 galones). Para enviar el agua hasta el
sistema de aire acondicionado solar, posee una bomba vertical de la marca Grundfos de 1 HP, de
frecuencia variable, capaz de entregar un gasto maximo de 25 litros por minuto a una presion de 6

bar.

El accionamiento de la resistencia electrica fue por medio de un controlador electrénico, el
cual posee una precision de */. 0.5 °C, con respecto a la temperatura seleccionada; beneficiando la
estabilidad de la temperatura del agua que era enviada al sistema (figura 4.32). Ademas, dicho sistema
cuenta con un tanque de almacenamiento de 700 litros, al cual llega el agua que retorna del generador.
Este tanque esta cubierto con aislante térmico que disminuye las pérdidas de temperatura, asi como
con una capa de lamina metalizada, facilitando que la resistencia eléctrica logre su objetivo de

incremento de temperatura de una manera mas rapida (figura 4.33).
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Figura 4.33.- Tanque de almacenamiento de 700 litros acoplado al sistema de calentamiento

auxiliar.

Para evitar la evaporacion del agua durante el proceso de calentamiento y transporte, en el
sistema de calentamiento, ésta estd mezclada con etilenglicol en una relacion 80:20; ademas de
mantenerse presurizada. Las lineas de distribucion del agua caliente son de cobre de '2” de diametro,
con valvulas de globo y valvulas de compuerta de 4 de diametro, fabricadas en bronce; con las que

se obstruye y regula el flujo, respectivamente.

Figura 4.34.- Tanque de almacenamiento de agua a enfriar, con tres resistencia eléctrica y bomba.
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El depdsito que suministra el agua a enfriar durante el proceso, lo componen una bombay un
depdsito de la marca Rotoplas, el cual es su interior posee tres resistencias eléctrica; que son
empleadas para mantener con cierta carga térmica el depdsito de agua a enfriar, cuando este lo

requiere. En la figura 4.34 se aprecian los componentes antes dichos.

La interconexidn con el sistema de aire acondicionado solar es por medio de tuberia de PVC
de /" y 1” de diametro, dos mangueras Coflex con conexiones de %" a NPT, dos valvulas de globo

de PVC de 1” de diametro y una valvula de compuerta de 1” de didmetro, fabricada en bronce.

4.4.-Prueba de hermeticidad

Una vez que el sistema estuvo armado en su totalidad, con todos los sensores, lineas, conexiones y
demdas componentes, se procedié a llevar a cabo la prueba de hermeticidad, con la finalidad de
verificar que no existieran fugas en los componentes y conexiones. El primer paso fue abrir todas las
valvulas del sistema, de tal manera que todo estuviera interconectado. Una vez hecho esto, se
introdujo agua al sistema por medio del generador, hasta que todo el sistema se llend. Posteriormente,
se inyectd nitrégeno por la parte superior del generador, y se elevo la presién lentamente dentro de
todo el sistema. Una vez que el absorbedor lleg6 a la presion manomeétrica de 10 bar, se aislo, cerrando
las valvulas que lo comunican con los demas componentes. Para el generador y los componentes
restantes del sistema, se siguié inyectando nitrégeno hasta que el manémetro registré una presién
manomeétrica cercana a los 20 bar, e inmediatamente después se procedio6 a cerrar la valvula por la

cual se inyectaba el nitrégeno, aislando el sistema del exterior y dejandolo presurizado (figura 4.35).

Figura 4.35.- Sistema presurizado a 10 bar en el absorbedor y 20 bar en el resto del sistema de

aire acondicionado solar.
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La presion de 10 bar a la cual es sometid el absorbedor, es tomando en consideracion que este
componente se espera que trabaje a una presion de entre 2 bar y 5 bar, como maximo. Mientras que,
el generador, al operar por encima de los 10 bar de presién, se dej6 a 20 bar para tener una mayor

seguridad de su hermeticidad.

La prueba de hermeticidad concluyd pasadas 48 horas, dentro de las cuales la caida de presion

fue minima, o nula, y no se presentaron fuga de agua o gas por alguna conexion.

Figura 4.36.- Resultado final de la integracion de los diversos componentes del sistema de aire

acondicionado solar.

En la figura 4.36 se observa como quedo el sistema de aire acondicionado solar, una vez
pasada la prueba de hermeticidad, con el generador y diversas lineas aisladas, el sistema de
adquisicion de datos puesto a punto para registrar mediciones y las protecciones de seguridad que
llevan cada mirilla. En este punto, el sistema estaba listo para ser cargado con la solucién y comenzar

la experimentacion.

4.5.- Preparacion de la mezcla

Debido a que en maestria las pruebas que se llevaron a cabo fueron con una concentraciéon en masa
del 50 %, una de las modificaciones planeadas para doctorado fue manejar una concentracién mas
elevada, con la finalidad de producir mas refrigerante y esperar obtener mejores resultados de la
evaluacion del sistema. Por lo tanto, se decidié probar con una relacion en masa del 54:46 %, de
amoniaco y nitrato de litio, respectivamente. Los pasos y consideraciones que se siguieron para llevar

a cabo la preparacion de dicha solucién son los mostrados a continuacion.
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1.- Realizar el calculo del volumen en el generador y absorbedor, tomando en consideracion
gue la solucién llegue aproximadamente a tres cuartas partes de la mirilla en cada uno de
ellos. El célculo fue hecho en el software AutoCAD, tomando en consideracion las
dimensiones de cada equipo, obteniendo como resultado un volumen de 0.0108 m® de

solucién para ambos componentes.

2.- Medir la longitud aproximada de las tuberias de %" de didmetro y de 34" de didmetro, que
conforman las interconexiones, y calcular el volumen que ambas ocupan. El resultado fue de
0.0019 m®.

3.- Calcular la densidad de la solucidn, para lo cual se utiliza alguna correlacién reportada en
la literatura. Para este caso se hizo a partir de la correlacidn reportada por Infante Ferreira
[55], tomando en consideracion la concentracion en masa del 54 % de refrigerante en la

soluciéon y una temperatura de 40 °C. La correlacion empleada se muestra a continuacion:

Psor = —1409.653 VX + 2046.222 — 1.3463 T — 0.0039 T2  [kg/m3] (4.1)

Donde X representa la concentracion del refrigerante en la solucién, y T, la temperatura a la

gue esta expuesta la solucion, en °C.

4.- Con el volumen total del sistema (0.0127 m®) y la densidad de la solucién calculada
(950.2508 kg/m®), la cantidad de masa necesaria la calculamos a partir de la siguiente
ecuacion:

m=Vp [kg] (4.2)

El resultado de la masa total del sistema fue entonces de 12.0682 kg. Sin embargo, tomando
en consideracion un factor de seguridad, por cualquier inconveniente que se pudiera presentar (fuga,
derrame, mal célculo o cualquier otra consideracion), se definio que en total se prepararan 16.3 kg de

solucion.

Una vez conocida la cantidad de masa de sal necesaria (7.5 kg) y teniendo en consideracion
la gran capacidad que posee el nitrato de litio para absorber humedad del medio ambiente, humedad
no deseable en el sistema de refrigeracion, se procedié a realizar el secado siguiendo como base la

metodologia reportada por Cuevas [74]. El secado se tuvo que efectuar en dos ciclos de horneado, de
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3.75 kg cada uno, ya que las charolas contenedoras no son lo suficientemente grandes para hacerlo

en uno solo.

Vi.

Vil.

viii.

Xi.

La metodologia que se sigui6 se muestra a continuacion:

Conseguir los elementos necesarios para el secado de la sal, los cuales son: charolas para
depositar la sal, papel aluminio, guantes de lates, guates para alta temperatura, embudo, bata,
mascarillas, lentes protectores, martillo de goma, desarmador de pala, contenedor de sal
(LiNO3), bascula de precision para pesar la sal, tanque de carga y preparacién de la solucion,
bascula para pesar el tanque de carga, plastico protector y carton para cubrir la zona de trabajo
y asi poder retirar los residuos de forma segura. Una vez reunido todo lo necesario, se situd
en el area designada del Laboratorio de Bombas de Calor y Refrigeracion del IER donde se
encuentra el horno para el secado y una campana de extraccion.

Cubrir cada charola con papel aluminio para evitar la contaminacion de la sal y facilitar el
manejo de residuos, asi como la extraccién de la sal una vez que salga del horno.

Enumerar las charolas y pesarlas.

Abrir el contenedor y moler la sal utilizando el martillo de goma y el desarmador.

Con la sal triturada, llenar cada charola con 625 gramos y esparcirla lo mas homogéneamente
posible.

Meter la sal al horno, conforme se van llenando las charolas, el cual desde un inicio se
precalienta a 180 °C.

Dejar los seis recipientes en el horno por un lapso de dos horas a la temperatura de 180 °C.
Extraer una a una cada charola e ir triturando con cuidado la sal para romper la aglomeracién
creada por el secado y pesarla.

Abrir la valvula del tanque de carga, colocar el embudo y vaciar lo mas rapido posible la sal
dentro de tanque para evitar que ésta gane humedad.

Una vez realizado el primer ciclo de secado, se vuelven a pesar las charolas y se regresa al
punto “iv” para realizar el segundo ciclo de secado.

Finalmente, se monta el taque de carga sobre la bascula y se pesa para saber la cantidad exacta

de sal que contiene.

La figura 4.37 muestra el area asignada para el secado de la sal, asi como algunos de los elementos

necesarios para llevar a cabo el proceso.
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Figura 4.37.- Area asignada para el secado de la sal y elementos necesarios para el proceso.

Tabla 4.10.- Datos de la sal durante el primer ciclo de horneado.

Horneado | Peso de la cgm;osI:I h%?;l;z:jaa Humedad | Humedad
. o
de sal #1 | charola [g] [o] con sal [g] perdida [g] | perdida [%]
Charola #1 179.4 804.4 800.3 4.1 0.51
Charola #2 184.6 809.6 806.2 3.4 0.42
Charola #3 195.1 820.1 817.8 2.3 0.28
Charola #4 185.1 810.1 807.4 2.7 0.33
Charola #5 192.7 817.7 814.3 3.4 0.42
Charola #6 191.2 816.2 812.7 35 0.43
Total 194 2.39

Tabla 4.11.- Datos de la sal durante el segundo ciclo de horneado.

El resultado obtenido del proceso de secado de la sal se muestra en las tablas 4.10 y 4.11. De

Horneado | Peso de la cgm;osI:I h%?;l;z:jaa Humedad | Humedad
. o
de sal #2 | charola [g] o] con sal [g] perdida [g] | perdida [%]
Charola #1 179.4 804.4 801.6 2.8 0.35
Charola #2 184.7 809.7 805.7 4.0 0.49
Charola #3 195.9 820.9 817.7 3.2 0.39
Charola #4 185.1 810.1 807.8 2.3 0.28
Charola #5 192.5 817.5 814.8 2.7 0.33
Charola #6 191.3 816.3 814.0 2.3 0.28
Total 17.3 2.13
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donde se puede apreciar que la sal que fue primeramente horneada perdi6 mayor cantidad de
humedad, respecto a la segunda. Sin embargo, al no contar con condiciones de ambiente controlado
en el area de secado, no fue posible saber finalmente la cantidad de humedad con la que llegé la sal
al tanque de carga. Por ello, el proceso de secado entra en discusién, al no saber si en realidad

beneficio o no a la preparacién de la solucidn, bajo las condiciones en que se llevo a cabo.

La cantidad final de sal registrada, al pesar el tanque de carga, fue de 7.42 kg, lo que significa
que ademas de la humedad perdida durante el proceso de secado hubo pérdidas durante su manejo y

deposito.

4.6.- Carga de amoniaco

Después del proceso de deshidratacion de la sal y de su colacion dentro del tanque de carga, el
siguiente paso para la formacion de la solucion fue la inyeccion de amonico liquido. Al ser la
concentracién de la solucion del 54 % en masa, la cantidad de amoniaco que debe inyectarse en el
tanque es de 8.71 kg. El procedimiento que se siguid, asi como los elementos necesarios para la carga

de amoniaco se describen a continuacion:

i.  Reunir los elementos necesarios para la carga de amoniaco, los cuales son: tanque de carga
con la sal, bascula, tanque contenedor de amoniaco, recipientes con agua, mangueras de
teflon con recubrimiento de acero inoxidable, mangueras de plastico, juego de conexiones
con manometro y valvulas para el tanque de amoniaco, herramienta necesaria para ajustar las
mangueras y poder abrir el tanque de amoniaco, asi como proteccion personal para el manejo
de amoniaco (figura 4.38).

ii.  Colocar el tanque con la sal sobre la bascula y pesarlo.

iii.  Situar el tanque de amoniaco de manera horizontal e inclinar la salida de éste un poco, de tal
forma que a la hora de abrir la valvula salga amoniaco liquido y no vapor.

iv.  Interconectar la manguera de tefl6n a la valvula del juego de conexiones y a la parte inferior
del tanque de carga.

v.  Conectar las mangueras de plastico, una a la parte superior del tanque de carga y la otra a la
valvula de purga del juego de conexiones, e introducir ambos extremos libres al recipiente
con agua.

vi.  Abrirun poco la vélvula del tanque de amoniaco, al mismo tiempo que las valvulas del juego
de conexiones, de tal forma que se libere el aire contenido dentro de las mangueras asi como

el vapor de amoniaco que pueda tener el tanque.
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vii.  Una vez que empieza a salir amoniaco liquido se cierran todas las valvulas.

viii.  Abrir lentamente la valvula del tanque de amoniaco, posteriormente la valvula del juego de
conexiones y por Gltimo la véalvula inferior del tanque de carga, para dejar pasar el amoniaco
liquido y empezar la inyeccion.

ix.  Verificar el peso en la bascula para estar atentos al incremento de la cantidad de masa de
amoniaco, asi como al medidor de nivel para ver el incremento de formacién de solucién.

X.  Encaso de que se igualen las presiones de ambos tanques, la inyeccion de amoniaco cesara,
es necesario abrir lentamente la valvula superior del tanque de carga para dejar liberar la
presién y poder seguir con el suministro.

xi.  Una vez cumplido la carga de amoénico requerida, se cierran todas las vélvulas junto con la
del tanque de amoniaco, y posteriormente se abre la vélvula de purga, del juego de

conexiones, para liberar el amoniaco que haya quedado atrapado dentro de las mangueras.

Figura 4.38.- Elementos empleados para la carga de amoniaco.

4.7.- Procedimiento de carga de solucién al sistema

Pasada la prueba de hermeticidad y al tener lista la preparacion de la solucion, el sistema estd
predispuesto a ser cargado. El primer paso a realizar es hacer vacio al sistema, por lo cual todas las
véalvulas deben estar abiertas para lograr la intercomunicacién entre componentes, conectando la
bomba de vacio a la parte superior del generador y dejandola trabajar por un lapso aproximado de 10
minutos (figura 4.39). El objetivo de hacer vacio es eliminar en lo posible la humedad del sistema y
a su vez, facilitar la carga de solucion, ya que la solucion se encuentra presurizada dentro del tanque

de almacenamiento.
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Figura 4.39.- Bomba de vacio conectada al sistema de aire acondicionado solar.

El segundo paso es conectar el tanque de carga a la parte inferior del absorbedor, por medio
de una manguera de teflon recubierta con acero inoxidable, cerrando todas las valvulas que conectan
al absorbedor con otros componentes del sistema y solo dejando abierta la valvula por donde ingresara
la solucién. Abrir lentamente la valvula inferior del tanque de carga la solucién, permitiendo que
empiece a fluir hacia el absorbedor la solucién; debido al diferencial de presiones. Cuando llegue el
momento en que las presiones se igualen es necesario introducir un poco de vapor de amoniaco al

tanque de carga, con el objetivo de lograr la inyeccion total de solucién (figura 4.40).

Cabe destacar que la inyeccion de vapor de amoniaco, aunque eleva la presion del tanque de
solucidn considerablemente, no afecta en gran medida la concentracion de la mezcla. Esto se debe a
que el volumen de amoniaco inyectado es muy pequefio en masa, por lo tanto no existe un cambio

considerable en la concentracidn de la solucion.
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Figura 4.40.- Inyeccion de la mezcla amoniaco/nitrato de litio al sistema de refrigeracion solar.

Al final de la carga se cierran las valvulas del absorbedor y del taque de carga, se purgan las
mangueras empleadas, de la misma manera que en la carga de amoniaco, se desconectan con cuidado

todos los componentes empleados y se regresan a su correcta ubicacion.

4.8.- Operacion del sistema

El objetivo de este trabajo es evaluar el sistema de aire acondicionado solar operando con la mezcla
amoniaco/nitrato de litio, con una relacion en masa del 54 % en amoniaco y 46 % en nitrato de litio,
y comparar el desempefio a diferentes condiciones de operacion. Lo cual, para poder lograrlo, es
necesario realizar trabajos de experimentacion. Por lo tanto, a continuacion se describen los
procedimientos y protocolos que se deben de seguir para la puesta en marcha y correcta operacion
del sistema de aire acondicionado solar, junto con las medidas que se deben de tomar en caso de que

se presente alguna contingencia durante el proceso.

4.8.1.- Preparativos para la puesta en marcha

»  Vestirse adecuadamente con el equipo necesario de proteccién para los operarios, el cual debe
estar compuesto minimamente por el uso de una bata de laboratorio, lentes protectores o
caretas de proteccidn, asi como guantes y un calzado tipo cerrado. Ademas, tener a la mano
las mascarillas protectores que puedan contrarrestar los gases de la solucién en caso de
presentarse una fuga.

» Verificar que las valvulas que suministran vapor refrigerante a la entrada del condensador,
vapor refrigerante al absorbedor y la valvula de expansion a la entrada del evaporador estén
cerradas. Asi como también la véalvula de expansion de salida de solucién del generador y la

valvula de salida de solucién del absorbedor. Todas la demas valvulas del sistema deben de
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estar abiertas.

Energizar el sistema de calentamiento de agua y el enfriador, por medio del centro de carga
que se encuentra a un costado del tanque de almacenamiento del agua a enfriar, accionando
las interruptores marcados con los nombres LINOX y CHROMALOX.

Conectar el cableado que alimenta al No break, para posteriormente encender las fuentes de

alimentacion, los transductores de los Coriolis, el adquisidor de datos y la laptop.

4.8.2.- Procedimiento de arranque del sistema

Abrir el programa REFRI_HORIZONTAL.vee, que se encuentra en el escritorio de la laptop,
dar la ubicacién donde se quiere que se guarden los datos y hacer clic en “Start” para que el
programa empiece a registrar las mediciones de los sensores.

En el sistema de calentamiento de agua: abrir las valvulas que permiten el paso del agua
caliente, encender la resistencia eléctrica, seleccionar la temperatura que se desea llegue al
generador y poner en marcha la bomba.

Abrir las valvulas de entrada y salida de agua del enfriador, ponerlo en operacion y
seleccionar la temperatura del agua de salida que llega el condensador y absorbedor.

Abrir las valvulas del tanque de almacenamiento de agua a enfriar y encender la bomba para
que empiece a mandar flujo de agua al evaporador.

Regular los flujos deseados de agua a la entrada del generador, absorbedor, condensador y
evaporador, apoyandose en los valores registrados en el programa de adquisicion de datos,
por medio de las valvulas de compuerta que posee cada componente.

Abrir la valvula de salida de solucién del absorbedor y poner en marcha la bomba.

Vigilar los niveles en las mirillas del absorbedor y generador, de tal forma que en el
absorbedor siempre se vea el nivel y no supere mas de la mitad.

Regular la valvula de expansion que se encuentra a la salida de solucion del generador, de tal
forma que la suma de la produccion de refrigerante mas la cantidad de solucién que abandona
el generador, sean lo mas cercano posible a la cantidad de solucion que es bombeada hacia el
generador, apoyandose en las lecturas de flujo que registran los transmisores de los Coriolis

uno, dosy tres.

4.8.3.-Procedimiento de equilibrio térmico

Una vez que se tiene el flujo de agua caliente a la temperatura deseada, se deja que
permanezca asi por un par de minutos para que empiece la generacién de vapor e

inmediatamente después se abre la valvula que suministra el vapor refrigerante al
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condensador.

Posteriormente se abre la valvula que suministra vapor refrigerante al absorbedor y por Gltimo
se abre un poco, y lentamente, la valvula de expansion del evaporador para que comience el
proceso de enfriamiento del agua.

Se vuelven a revisar los niveles y se reajusta la valvula a la salida de solucién pobre del
generador, en caso de ser necesario.

Se monitorea en la pantalla de la laptop el proceso de enfriamiento y se revisan los cambios
que puedan existir, para realizar las acciones correctivas de ser necesario. Si todo marcha
bien, el sistema se estabiliza cuando no hay cambios considerables en las mediciones y se

empieza a ver el proceso de enfriamiento, al bajar la temperatura del agua en el evaporador.

4.8.4.- Protocolo de operacién

Una vez que el sistema se mantiene estable, a las condiciones de operacidn deseadas, ya se tiene el

primer punto de la experimentacion, el cual finaliza transcurrido el tiempo de estabilidad seleccionado

para su evaluacién. Para los puntos restantes es necesario ir variando diversos parametros, lo cual se

explica a continuacion.
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Manteniendo fija la temperatura de generacion, asi como los flujos de entrada de agua al
condensador, absorbedor, generador y evaporador, se va modificando la temperatura del
enfriador en aumento de un par de grados centigrados hasta llegar a la temperatura deseada,
a partir de la cual se modifica la abertura de la valvula de expansion del evaporador.

Una vez modificada la temperatura del enfriador, es necesario esperar unos minutos hasta
que el sistema se vuelva es estabilizar, a partir del cual inicia el siguiente estado estable de
medicion.

Concluidos todos los puntos de andlisis para una temperatura de generacion fija, variando la
temperatura del enfriador, ahora se varia la temperatura de generacion en un par de grados
centigrados, para posteriormente volver a variar la temperatura de salida del agua del
enfriador y repetir todo el proceso antes mencionado hasta cubrir el rango de temperaturas de
la experimentacion.

Con cada cambio de alguna variable dentro del sistema, se tiene que estar muy al pendiente
de los niveles de solucion en el generador y absorbedor, asi como de la apertura de la valvula

de salida de solucion del generador y de la valvula de expansién.
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4.8.5.- Procedimiento de paro

Concluida la experimentacion es necesario dejar el sistema en un estado conveniente que facilite la

puesta en marcha para futuras pruebas. Ademas, se debe tener la seguridad de que el sistema no tendra

variaciones que puedan generar situaciones de peligro durante el lapso de tiempo que esté sin operar.

Es por ello, que se deben de tener en cuenta las siguientes consideraciones al terminar la

experimentacion.

4.8.6

Quitar el suministro de agua caliente apagando la bomba del sistema de calentamiento, quitar
el suministro de energia eléctrica a la resistencia y cerrar las valvulas que dejan pasar el flujo
de agua al generador.

Cerrar las valvulas que suministran vapor al condensador, vapor al absorbedor y la valvula
de expansién del evaporador.

Quitar el suministro eléctrico a la bomba del tanque de agua a enfriar para que deje de mandar
flujo de agua al evaporador.

Apagar la bomba de solucion y proceder a cerrar la valvula de expansion que esta a la salida
de solucién del generador, solo una vez que el nivel de solucidn en el absorbedor este
aproximadamente a la mitad de la mirilla.

En cuanto se apague la bomba cerrar la valvula de salida de solucion rica del absorbedor.
Una vez que la presién en el absorbedor disminuya un poco, apagar el enfriador y
posteriormente desenergizarlo.

Detener el sistema de adquisicion de datos, copiar el archivo generado, cambiarlo de carpeta
y renombrarlo de tal forma que se identificable con la experimentacién hecha.

Cerrar el programa de adquisicion de datos, dar “SI” a guardar cambios.

Apagar las fuentes de voltaje, los transmisores de los Coriolis, la laptop y No break.

Por dltimo, si el sistema estara fuera de operacion por un largo periodo, es recomendable
retirar toda la solucién y confinarla en el tanque donde se prepar6, resguardandola en un lugar

seguro.

.- Protocolo en caso de fugas

Colocarse la proteccion personal adecuada para atacar la fuga (mascarilla, guantes y
proteccion ocular).

Detectar la fuga, si es visible.

En caso de no ser visible, pasar una mecha de azufre que ayude a la deteccién de la fuga. El

azufre reaccionara con el amoniaco produciendo humo de color blanco.
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Aislar el elemento o seccién donde se encuentre la fuga, cerrando las valvulas mas cercanas
a su alrededor.

Colocar un trapo hiimedo sobre la fuga para que disminuya el aroma y absorba un poco de
amoniaco.

Apretar las conexiones, en caso de que sea ahi la fuga, con la herramienta correcta y teniendo
cuidado si el proceso de operacién continua en marcha.

Si la fuga es en una valvula, abrirla y cerrarla con cuidado para ver si corrige el problema. Si
no se corrige, apretar el vastago de ser posible.

Si la fuga es mayor o no se puede corregir con las acciones anteriores, parar el proceso de
operacion y buscar la mejor forma de corregir el problema, sin poner en peligro la integridad
fisica.

En caso de derrame, rociar con agua el lugar y colocar una manta de tamafio considerable al

derrame, que sirva para disminuir el olor y a su vez para tratar de detenerlo.

4.8.7.- Protocolo de seguridad en caso de contingencias

En caso de que llegara a ocurrir alguna contingencia, de tal magnitud que ponga en peligro la

permanencia cerca del sistema de aire acondicionado solar, los pasos que se deben de seguir son los

siguientes:
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Guardar la calma.

Cortar el suministro eléctrico del sistema de calentamiento, de la bomba del tanque de agua
a enfriar y de la bomba de solucion.

Dejar operando el enfriador.

Reportar la contingencia lo mas rapido posible al asesor inmediato.

No dejar que nadie se aproxime al lugar en caso de no ser necesario.

Estar al tanto de lo que pase, resguardado en un lugar seguro y con la proteccion adecuada
que permita cuidar la integridad fisica de la persona asi como de los compafieros.

En caso de que la contingencia se calme, aplicar el procedimiento de paro.

Si la contingencia no cede, dejar que personal especializado se encargue del problema.



Capitulo V

EVALUACION DEL EQUIPO
EXPERIMENTAL

En este capitulo se muestra la descripcion del procedimiento experimental desarrollado, se
exponen los resultados del analisis de estabilidad del sistema de refrigeracion solar y se lleva a cabo
una comparacion e interpretacion de los datos obtenidos en funcion de las evaluaciones llevadas a
cabo bajo diferentes configuraciones de flujo masico interno; desarrollando las ecuaciones
necesarias para el calculo del coeficiente de desempefio externo e interno. Ademas, se muestra un
analisis detallado del efecto que conlleva la recirculacién dentro del absorbedor y sus implicaciones
en el desempefio del sistema. Finalmente, se demuestra que el sistema de refrigeracion solar presenta
repetibilidad, a través de la comprobacion de los resultados obtenidos, y se analizan la efectividades

de cada uno de los componentes principales que conforman el sistema de refrigeracion solar.
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5.1. Procedimiento de experimentacién

Uno de los objetivos especificos del desarrollo del tema de tesis es la evaluacién del sistema por
medio de la determinacién del coeficiente de desempefio, en funcion de las temperaturas de operacion,
siendo estas: la temperaturas de generacion, la temperatura de absorcién, la temperatura de
condensacion y la temperatura de evaporacion. Sin embargo, para poder lograr esto, fue necesario
realizar diversas corridas experimentales, bajo diferentes condiciones de operacién, y hacer una
interpretacién de los datos obtenidos; con la finalidad de corroborar que a través de los resultados

recabados fuese posible llevar a cabo el analisis pertinente del sistema.

Fueron en total 121 pruebas experimentales las que se lograron llevar a cabo durante el periodo
de doctorado, dentro de las cuales fue posible analizar la estabilidad del sistema, determinar los
coeficientes de desempefio externos e internos, comprobar que el sistema presenta repetibilidad en
sus evaluaciones, determinar el efecto que conlleva la recirculacién de solucion en el absorbedor y

encontrar las efectividades de cada uno de los componentes que integran al sistema de refrigeracion.

Durante cada corrida experimental que se realizd, se fij6 una temperatura de generacion, a
través del agua caliente proveniente del sistema de calentamiento, y se seleccion6 una temperatura de
condensacion, a partir de la salida del agua fria del enfriador. Asi, el rango de temperaturas de
generacion fue desde los 80 °C hasta los 100 °C, con incrementos de 5 °C a la vez. Mientras que, para
el agua procedente del enfriador fue desde los 20 °C hasta los 34 °C, en incrementos de 2 °C. A partir
de esto, con cada temperatura de generacion seleccionada se hizo un barrido de las temperaturas de

condensacion, partiendo de la temperatura mas baja a la mas alta posible.

Antes de dar inicio a cada corrida experimental, se iniciaba con el proceso de precalentamiento,
el cual consistia en hacer recircular el agua contenida en el tanque de almacenamiento del sistema de
calentamiento auxiliar, hasta que ésta llegara a la temperatura adecuada con la cual se llevaria a cabo
la evaluacion. Dicho proceso tenia como objetivo disminuir el tiempo de accionamiento de la
resistencia eléctrica que aporta la energia para el calentamiento del agua, durante el transcurso de la
evaluacion, con la finalidad de que las variaciones en la temperatura de entrada hacia el sistema no
fuesen mas alla de */. 0.5 °C, con respecto a la temperatura deseada. Una metodologia similar fue
llevada a cabo para la obtencién de la temperatura de condensacion, en la cual se hacia recircular
agua entre el enfriador y su correspondiente tanque de almacenamiento, hasta que se lograra la

temperatura deseada.
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Sin embargo, antes de dar inicio a las evaluaciones experimentales fue necesario determinar
los flujos masicos con los cuales se llevarian a cabo las pruebas. Dichos flujos, se catalogan como
externos e internos, siendo los externos aquellos provenientes de los equipos auxiliares y los internos

aquellos relacionados con la mezcla de trabajo.

Con la finalidad de no consideraban flujos aleatorios, los cuales condujeran a la incertidumbre
de no saber qué resultados esperar durante la evaluacién del sistema de refrigeracion, se llegé a la
determinacion de llevar a cabo una modelacién matematica del ciclo de refrigeracion, con la cual se
pudiera predecir los flujos masicos necesarios para lograr obtener una potencia de enfriamiento

externa de 3.5 kW; la cual corresponde a la potencia de disefio del sistema de refrigeracion.

La simulacion se basé en el conocimiento que se tiene sobre las temperaturas de entrada y
salida, los calores internos y externos, y las efectividades de cada uno de los componentes,
procedentes de datos preliminares. Asi, al tomar en consideracion todas estas variables, se obtuvo que
para lograr una temperatura interna de evaporacién de 8 °C, con una temperatura interna de absorcion
de 40 °C, temperaturas de condensacion externas en el rango de 20 °C a 34 °C y una temperatura de
generacion interna de 80 °C; los flujos masicos externos necesarios eran del orden de 25 a 30 kg/min
para el generador, de 20 kg/min para el condensador, de 15 a 18 kg/min para el absorbedor y de 20
kg/min para el evaporador. Por otro lado, los flujos internos fueron de 1 a 3.2 kg/min para la solucion
que entra al absorbedor y de 1.3 a 3.5 kg/min para la solucién que llega al generador, con la intencion
de obtener de 256 a 276 g/min de refrigerante, con lo cual fuese posible lograr los 3.5 kW de

enfriamiento externa.

Una vez obtenidos los flujos méasicos de forma tedrica, estos se pusieron en practica por medio
del sistema de refrigeracion, probando diversas combinaciones de flujos en forma experimental, con
la finalidad de conocer la posibilidad de operar el sistema y saber cual era su comportamiento al
operar en conjunto con los equipos auxiliares. Finalmente, de acuerdo con los datos recabados, y
debido a ciertas limitaciones de los equipos auxiliares, los flujos externos seleccionados para llevar a
cabo las pruebas experimentales se delimitaron a 25 kg/min para el generador, 20 kg/min para el

condensador, 18 kg/min para el absorbedor y 20 kg/min para el evaporador.
En lo que respecta a la seleccion de los flujos internos, la posibilidad de llevar a cabo pruebas

experimentales bajo estas condiciones puede ser infinita, ya que existe una gran combinacion de flujos

bajo los cuales es posible operar el sistema; por lo que fue necesario llegar a una delimitacién. Con
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base a esto, se tomd la decision de que lo adecuado seria conocer el desempefio del sistema de la
manera mas amplia posible, por lo cual se decidié que se llevaran a cabo diferentes pruebas
experimentales, a condiciones de flujo maximo y minimo; los cuales estuvieran lo mas cercano

posible a los encontrado de forma teérica.

En conclusion, al tomar en consideracion lo anterior, los flujos maximos seleccionados
estuvieron en el orden de 2.7 kg/min para la solucion que ingresa al generador y de 2.4 kg/min para
la solucion que retorna hacia el absorbedor. Mientras que, los flujos minimos estuvieron alrededor de
1.4 kg/min para la solucién que entra al generador y 1.2 kg/min para la solucion que regresa al
absorbedor. Siempre ajustando los flujos de retorno hacia el absorbedor de acuerdo a la produccion

de refrigerante que se tuviera, con el objetivo de cumplir con el balance de flujo interno.

En lo que respecta al proceso de adquisicion de datos, para cada una de las pruebas
experimentales llevadas a cabo, este daba inicio una vez que el sistema se encontraba en estado
estable; es decir, una vez que el sistema no presentaba variaciones de temperatura, presion y flujo,
por un periodo de 10 minutos, estando éste en plena operacion. A partir de este punto, se mantenian
las condiciones de operacion durante periodos de estabilidad minimos de 40 minutos, llegando a
intervalos en los cuales la estabilidad se mantuvo hasta por tres horas, durante los cuales el sistema

de adquisicidn de datos recababa informacion del proceso cada 15 segundos.

Una vez delimitadas las condiciones de operacion, bajo las cuales se llevarian a cabo las
pruebas experimentales, el ciclo de pruebas dio inicio por medio de la evaluacién a través de flujo
méaximos de solucién, para posteriormente hacer el andlisis bajo diferentes configuraciones. Los
resultados obtenidos en funcién de las pruebas experimentales llevadas a cabo, se muestran a

continuacion.

5.2.- Resultados de estabilidad del sistema

La demostracion de la estabilidad del sistema, al tomar en consideracion que es un equipo
experimental, es de gran importancia; ya que con ello se corrobora que es posible operar dicho equipo
en forma controlada. Es decir, una vez que son alcanzadas las condiciones de operacién deseadas,
éstas logran permanecer constantes hasta finalizar el periodo de evaluacion establecido. Por lo tanto,
manifestar la estabilidad del sistema bajo diferentes condiciones de operacion da una muestra de que
el sistema puede operar por largos periodos, y no solo con la inercia del cambio de temperaturas o

flujos.
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A partir de la figura 5.1 a la 5.4, se muestran los resultados de estabilidad obtenidos a partir del
primer ciclo de pruebas realizadas, en funcién del tiempo. La representacidn de los datos que se
muestran en cada una de las figuras son los datos reales registrados por cada medicion, y no poseen

ningun tipo de suavizado.

(@) (b)
Figura 5.1.- Perfil de temperaturas para el generador y condensador en funcion del tiempo,

durante la evaluacién experimental a 90 °C de generacién y 26 °C de condensacion.

La figura 5.1(a) muestra los perfiles de temperatura para el generador en funcion del tiempo,
para la evaluacion a 90 °C de generacion, a 26 °C de condensacion. El primer perfil de temperatura
que se muestra es el correspondiente al suministro de agua caliente, el cual entra a una temperatura
de 90 °C, proporcionando la energia térmica necesaria para la produccién del vapor refrigerante. Una
vez que esta corriente cede parte de su energia, durante el proceso de generacion de vapor, su
temperatura tiende a decaer, abandonando el generador en promedio con 5 °C menos, respecto a su
temperatura de entrada. Por otro lado, la solucién de trabajo con alta concentracion en refrigerante,
que ingresa hacia el generador, representa la temperatura mas baja dentro de este componente,
registrando un valor cercano a los 55 °C. Sin embargo, su temperatura de salida llega cercanamente a
los 80 °C, ganando aproximadamente 30 °C debido a su paso a través de los haces de tubos, lugar
donde se lleva a cabo la evaporacion del refrigerante. Finalmente, el vapor producido a través del
intercambio de calor, entre la corriente de agua caliente y la solucién de trabajo, abandona el
generador con un par de grados centigrados por debajo de la temperatura de salida de la solucion
pobre en refrigerante. El hecho de que la salida de solucién pobre en refrigerante sea un poco mayor
a la salida de vapor, es debido a que este Ultimo en cuanto es generado tiende a salir de la coraza,
mientras que la solucion tiende a acumularse en la parte inferior del generador; ganando un poco mas

de temperatura. A través del anélisis de los perfiles de temperatura se hace notar que la estabilidad
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del generador es muy buena, presentando variaciones minimas en los perfiles de temperatura a través

del tiempo.

La estabilidad del condensador mostrado a través de los perfiles de temperatura, evaluado
bajo las mismas condiciones del generador se muestra en la figura 5.1(b). Asi, por medio de su
analisis, se hace notar que la corriente con mayor temperatura que ingresa a este componente es la
correspondiente al vapor refrigerante procedente del generador, a una temperatura cercana a los 71
°C. Dicha corriente pierde cerca de 6 °C en su trayecto, desde la salida del generador hasta su entrada
al condensador, lo cual es benéfico para el proceso de condensacion, al tener que disipar una menor
cantidad de calor para llevar a cabo su funcion. Por otro lado, la salida del refrigerante en estado
liquido registré una temperatura promedio de 27 °C, gracias al calor cedido hacia la corriente de agua
fria que se emplea en el proceso de condensacién. Debido a que el sistema es enfriado por agua, tanto
el condensador como el absorbedor disponen de ella para llevar a cabo cada uno de sus procesos. Por
lo anterior, en el condensador se registran dos temperaturas mas, correspondientes a la entrada y salida
del agua fria. La entrada del agua fria tuvo la temperatura mas baja dentro de este analisis, registrando
una temperatura muy constante de 26 °C. Mientras que, respecto a su salida del condensador, se nota
como ésta presenta un claro aumento de temperatura, debido al calor latente que gana del proceso de

condensacion, saliendo en promedio a 30 °C.

Figura 5.2.- Perfil de temperaturas para el absorbedor y evaporador en funcién del tiempo,

durante la evaluacién experimental a 90 °C de generacién y 26 °C de condensacion.

La figura siguiente (5.2), representa el comportamiento del absorbedor y evaporador,
en funcion del tiempo, siguiendo las mismas condiciones de operacion que las dos figuras

anteriores. La figura 5.2(a) muestra la representacion de la estabilidad del absorbedor, dentro
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del cual se lleva a cabo el proceso de absorcion entre el vapor refrigerante y la solucién con
baja concentracién de refrigerante, procedente del evaporador y generador, respectivamente.
Bajo este andlisis, la mayor temperatura que se presenta en el absorbedor es la
correspondiente a la solucién procedente del generador, la cual pasa por el economizador
antes de entrar al absorbedor, con una temperatura cercana a los 50 °C. Posteriormente, la
segunda corriente con mayor temperatura corresponde a la salida de la solucion rica en
refrigerante, la cual se obtiene del proceso de absorcidn entre las corrientes antes descritas,
con una temperatura de aproximadamente 41 °C. Debido a que el proceso de absorcion es
Ilevado a cabo a través de una reaccion exotérmica, se tiene la necesidad de retirar de manera
continua dicho calor, para lo cual se emplea agua como el agente quien absorbe el calor
producido. Por lo anterior, en la figura 5.2(a) existen dos perfiles de temperatura
correspondientes a la entrada y salida del agua. La entrada de agua fria se ve registrada con
una temperatura muy cercana a los 26 °C, la cual es muy similar a la temperatura empleada
en el proceso de condensacion; ya que ambas corrientes derivan de mismo sistema de
enfriamiento. Por otro lado, la temperatura de salida del agua se ve incrementada
aproximadamente en 5 °C, debido al calor ganado del proceso de absorcion. Los dos perfiles
de temperatura restantes corresponden a las temperaturas de entrada de vapor, los cuales
tuvieron una diferencia entre ellos de 2 °C, estando alrededor de los 25.5 °C.

La figura 5.2(b) muestra el perfil de temperaturas del evaporador. En este componente, dentro
del cual recae el proceso de enfriamiento, se registra la temperatura mas baja del sistema de
refrigeracion, correspondiente a la mezcla refrigerante de liquido/vapor proveniente de la valvula de
expansién, la cual fue de 12.7 °C para las condiciones de operacion especificas. Esta temperatura es
la responsable del proceso de enfriamiento. Por lo tanto, entre mayor sea la diferencia de temperatura
entre éstay el agua a enfriar, mejor sera el proceso de transferencia de calor y mas evidente la potencia
de enfriamiento. Lo anterior queda remarcado al analizar los perfiles de temperatura del agua, a través
de los cuales se aprecia como ésta ingresa al evaporador alrededor de los 25 °C y como el agua fria
sale aproximadamente 2.7 °C por debajo de su temperatura de entrada. La temperatura de salida del
vapor refrigerante tiende a ser muy similar a la entrada del agua a enfriar. Sin embargo, en esta
evaluacidn presenta ligeras variaciones, las cuales fueron debido a la temperatura ambiente de 34 °C
que hubo ese dia, lo cual contribuy6 a que el vapor absorbiera calor de este medio. Para contrarrestar
la disminucion de la temperatura del agua a enfriar que se da en el evaporador se emplearon

resistencias eléctricas, las cuales simulan una carga térmica, tratando que la entrada de agua al

147



Capitulo V: Evaluacion del equipo experimental

evaporador siempre fuese constante a 25 °C.

Figura 5.3.- Perfil de temperaturas para el economizador en funcién del tiempo, durante la

evaluacion experimental a 90 °C de generacion y 26 °C de condensacion.

La figura 5.3 muestra el perfil de temperaturas del economizador en funcion del tiempo. A
través de éste componente circulan dos corrientes, correspondientes al flujo de solucion pobre y
solucidn rica en refrigerante, provenientes del generador y absorbedor, respectivamente. La finalidad
del economizador es el intercambio mutuo de calor entre ambas corrientes, con el objetivo de
disminuir la temperatura de la solucion que ingresa al absorbedor y a su vez incrementar la
temperatura de la solucién que va hacia el generador. Entre mas cercana sea la temperatura de salida
de la solucion rica en refrigerante, con respecto a la entrada de solucién pobre en refrigerante, menor
sera la potencia de generacion necesaria para la produccién de refrigerante. Por otro lado, mientras
mas cercana sea la temperatura de salida de solucién pobre en refrigerante, con respecto a la entrada
de solucion rica al economizador, se vera beneficiado el procesos de absorcién; ya que serda menor la
cantidad de calor que habra que retirar debido al proceso exotérmico de absorcidn. Al analizar esta
figura, se aprecia que la corriente de mayor temperatura corresponde a la soluciéon pobre en
refrigerante que llega desde el generador, con 66 °C. Mientras que, la salida de esta misma, estuvo
alrededor de los 55 °C. La segunda temperatura mas alta es la correspondiente a la salida de solucion
rica en refrigerante, la cual registr6 la temperatura de 57 °C. Mientras que su entrada fue alrededor
de los 41 °C.

A partir de la comparacion entre los perfiles de temperatura correspondientes a la solucion rica
en refrigerante, se puede notar que entre su entrada y salida hay una ganancia de 16 °C en promedio.
Mientras qué, entre la entrada y la salida de la solucion pobre en refrigerante hay una disminucion de
11°C.
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Figura 5.4.- Perfil de presiones y flujos masicos dentro del sistema en funcion del tiempo, para la

evaluacion experimental a 90 °C de generacion y 26 °C de condensacion.

En funcion de las condiciones de operacién bajo las cuales se presenta la figura 5.4(a), se
aprecia que las maximas presiones de trabajo del sistema de refrigeracion estas regidas por la presion
de condensacion y generacion, siendo esta Gltima ligeramente mayor. Te6ricamente, la presién en
condensador es quien establece el punto maximo, siendo la presion en el generador similar a ésta. Sin
embargo, al analizar la figura 5.4(a) se aprecia un ligero incremento en la presidn del generador sobre
la correspondiente del condensador, lo cual se debié a la acumulaciéon de vapor dentro de este
componente. Por otro lado, la presién minima fue registrada por medio del evaporador, siendo
ligeramente mayor la presion registrada dentro del absorbedor . La presidn absoluta maxima para esta
evaluacion fue de aproximadamente 1160 kPa, mientras que la minima estuvo en el orden de los 660
kPa.

Por medio de la figura 5.4(b) se evidencian los perfiles de flujo méasico correspondientes a
las corrientes externas, con los cuales fue llevada a cabo dicha evaluacién. A partir de la simulacion
realizada, antes de dar inicio a las pruebas experimentales, se establecio que los flujos masicos serian
de 25 kg/min para el generador, 20 kg/min para el evaporador y condensador y de 18 kg/min para el
absorbedor. Al tomar en consideracidn esto, se aprecia que efectivamente dichos flujos son los
correspondientes para el condensador, evaporador y absorbedor, existiendo solo un contraste en
funcién del flujo de agua caliente hacia el generador. Como se puede apreciar en la figura, el flujo
masico hacia el generador presentdé un valor menor al establecido, ademas de mostrar multiples
variaciones a lo largo de la evaluacion del sistema. Sin embargo, esto fue ocasionado debido a que el
sensor de medicion de flujo para esta corriente sufrio desgaste; ya que no era el correcto a utilizar de

acuerdo a las temperaturas de generacion empleadas. Pero, debido a que la bomba del sistema de
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calentamiento opera por medio de un variador de frecuencia, y al mantenerse estables las condiciones
de temperatura y presion en este sistema, fue posible garantizar que aunque el sensor de flujo de agua
caliente registré valores erroneos, en realidad estos pertenecen al flujo deseado, ya que las
caracteristicas de operacién del sistema de calentamiento fueron las necesarias de acuerdo a la
demanda de flujo deseado. En lo que respecta a los flujos restantes, las variaciones minimas fueron
debidas a los pequefios cambios de flujo que se presentaron en las bombas, sin presentar mayores

problemas.

5.3.- Pruebas bajo diferentes patrones de flujo interno

Como se menciono al inicio del capitulo, la evaluacion bajo diferentes flujos masicos internos puede
ser muy extensa, ya que se pueden dar un gran nimero de combinaciones bajo las cuales operar el
sistema. Sin embargo, a continuacion se muestra el analisis llevado a cabo bajo las condiciones de
delimitacion de flujo interno maximo y minimo, mostrando una comparacion entre resultados; basado

principalmente en la determinacion del coeficiente de desempefio.

El coeficiente de desempefio del sistema se puede calcular dos formas distintas, una de ellas
utilizando las corrientes externas del sistema y la otra es por medio de las corrientes internas. Para el
caso en el cual se utilizan las corrientes externas se hace llamar coeficiente de desempefio externo
(COPg) y coeficiente de desempefio interno (COP,) cuando se emplean las corrientes internas del

sistema. La evaluacién bajo dichos coeficientes de desempefio se muestra a continuacion.

5.3.1.- Determinacion del coeficiente de desempefio externo del sistema (COPE)

La evaluacion del sistema de refrigeracion, por medio del coeficiente de desempefio externo (COPg),
se bas6 exclusivamente en las corrientes de entrada y salida del agua dentro del sistema, las cuales
fueron, la corriente proveniente del sistema de calentamiento y la corriente del agua a enfriar que se

envia hacia el evaporador.

La ecuacidn correspondiente para el calculo del coeficiente de desempefio externo se expresa

como:

Qr

COPy = ——E—
F T Qg+ IWp,

(5.1)

donde Qg Y Qg, representan los calores de evaporacion y generacion, respectivamente. Mientras

que ZWjp_ corresponde a la suma de la potencia eléctrica consumida por las bombas externas. Cada
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uno de los términos anteriores se calculan de las siguiente manera,

QEE = magua aenfriar Cpagua ATagua aenfriar (5-2)
QGE = magua caliente Cpagua ATagua acaliente (5-3)
ZWPE = WPG + WPC,A + WPE (54)

donde m corresponde el flujo masico, Cp al calor especifico del agua, T a la temperatura del agua,

Wp,. a la potencia de la bomba del sistema de calentamiento (la cual se considera constante e igual a
0.75 kW), Wp,. , a la potencia de la bomba del sistema de enfriamiento (la cual se considera constante
e igual a 0.56 kW) y Wy, a la potencia de la bomba del agua a enfriar (la cual se considera constante

e igual a 0.19 kW). El valor del calor especifico del agua fue considerado igual a 4.2 kJ/kg K para
realizar los célculos, tomando en consideracion que las variaciones que éste presenta para los rangos
de temperatura empleados son despreciables. Por otro lado, el flujo masico del agua a enfriar es el
correspondiente al registrado por medio del flujémetro tres (F3), ubicado a la salida del evaporador.
Mientras que, el correspondiente al agua caliente es a través del flujometro uno (Fy), ubicado a la
salida del generador. La diferencia de temperatura del agua a enfriar, corresponde a la resta de los
valores registrados por medio de la temperatura de entrada de agua a enfriar y de la temperatura de
salida del agua fria en el evaporador, sensores Tig Y Tog, respectivamente. Mientras que, para la
diferencia de temperatura del agua caliente, se restaron la temperatura de entrada y salida del agua al
generador, la cuales corresponden a los sensores Tis ¥ Tis, respectivamente. La ubicacion de estos

sensores se puede apreciar por medio de la figura A, mostrada en la primera seccién del anexo uno.

Los puntos de medicidn, bajo los cuales se llevd a cabo el calculo del coeficiente de desempefio
externo, corresponden a aquellos donde la temperatura de generacién tuviera como maximo una
variacion de */. 0.5 °C, con respecto a la temperatura seleccionada (80 °C, 85 °C, 90 °C, 95 °C o 100
°C). Mientras que, la temperatura de entrada del agua al condensador fue el otro filtro, seleccionando
los valores que estuvieran */. 0.5 °C respecto a la temperatura seleccionada, que fue desde los 20 °C
hasta los 34 °C. Una vez obtenidos los datos de interés, estos se promediaron para cada estado estable

que se iba obteniendo y a partir de estos fue como se realizaron los célculos.
Los resultados del calculo del coeficiente de desempefio externo, en funcién de las temperaturas

de condensacion, para cada una de las temperaturas de generacién; se muestran por medio de la

figuras 5.5 y 5.6. Estos resultados fueron obtenidos bajo diferentes aperturas en la valvula de
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expansion, siempre tratando de maximizar el flujo de refrigerante producido para cada temperatura

de condensacion seleccionada, bajo la condicion de operar a flujo interno maximo.

En la figura 5.5 se muestra la comparacion de los resultados obtenidos para el coeficiente de
desempefio externo en funcién de las diferentes temperaturas de condensacion, para temperaturas
fijas de generacion de 80 °C, 85 °C, 90 °C, 95 °C y 100 °C.
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Figura 5.5.- Comparacion del COPg en funcion de la temperatura de condensacion, para las

diversas temperaturas constante de generacion, a flujo interno maximo.

Una tendencia muy marcada que se hace notar a través de la figura 5.5, es la disminucion del
coeficiente de desempefio externo conforme va incrementando la temperatura de condensacion,
manteniéndose constante la temperatura de generacion. Esta disminucion se debe al aumento de
presion que se da en el generador, debido al incremento gradual de la temperatura de condensacion;
ya que ésta modifica el punto de ebullicidn de la solucién en el generador, aumentandolo. Al obtener
un punto de ebullicién mayor, bajo el mismo suministro de calor, éste repercute en la produccion de
refrigerante, disminuyéndolo; trayendo con sigo una decremento en la potencia de enfriamiento,

mientras que la potencia de generacion es mas constante.

Dentro de esta misma figura, se observa que el mayor coeficiente de desempefio externo

registrado fue de 0.46, a la temperatura de condensacién de 20 °C y temperatura de generacion de 100
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°C; con lo cual se logro6 obtener una potencia de enfriamiento externa cercana a los 6 kW, a expensas
de 11.5 kW de potencia de generacion externa. Por otra parte, el menor coeficiente de desempefio
alcanzado fue de 0.06, a la temperatura de condensacion de 34 °C y temperatura de generacion de 85
°C, para una potencia de enfriamiento externa de 0.4 kW y un suministro de calor de 5.4 kW. De
acuerdo a las tendencias marcada por medio de la figura 5.5, el menor coeficiente de desempefio
externo debid ser para la temperatura de condensacion de 34 °C y 80 °C de generacion. Pero esto no
fue posibles, debido a que a partir de los 30 °C de condensacion la produccion de refrigerante ya no

fue constante, y por lo tanto los datos obtenidos no fueron considerados para su evaluacion.

Por otro lado, a las temperaturas constantes de generacién de 80 °C y 85 °C, con temperaturas
de condensacién de 22 °C y 24 °C, se aprecia como el valor del coeficiente de desempefio es muy
cercano para ambos puntos. Esto es debido en gran medida a la problematica que lleva la
manipulacién manual de la valvula de expansidn, en cuyos puntos especificos de medicién se trato
siempre de obtener la mayor produccidén de refrigerante, como se mencion6 anteriormente, sin llegar
a saber con certeza si esto es posible. Debido a lo anterior, se podria decir que en algunos casos la
potencia de enfriamiento obtenida es la mayor; pero bajo condiciones de operacion diferentes ésta se
podria ver restringida, afectando el desempefio del sistema. Posiblemente esto sucedid para los puntos
especificos de evaluacién mencionados anteriormente, donde la potencia de enfriamiento a 85 °C de
generacion pasé de ser de 4.1 kW a 20 °C de condensacion, a 2.9 kW a 22 °C y de 2.38 kW a 24 °C.
Mientras que las potencias correspondientes de enfriamiento a 80 °C de generacién fueron de 2.85
kw, 2.61 kW y 2.16 kW a temperaturas de condensacion de 20 °C, 22 °C y 24 °C, respectivamente.
A partir de estos datos se aprecia como a 22 °C y 24 °C de condensacion, es muy poca la diferencia
entre ambas potencia de enfriamiento; para las diferentes temperaturas de generacién. Mientras que,
para 20 °C de condensacidn la diferencia de potencias es mayor. Esto daria una explicacién de este
comportamiento, tomando en consideracion que la potencia de generacién para ambas temperaturas

de generacion posee un comportamiento mas constante.

Una forma distinta de ver la tendencia del coeficiente de desempefio mas claramente es por
medio de la figura 5.6, la cual refleja la comparacion entre el coeficiente de desempefio externo y la
temperatura de generacién, para cada una de las diferentes temperaturas de condensacion constantes.
Claramente se aprecia que conforme se aumenta la temperatura de generacion, a una temperatura de
condensacion fija, el coeficiente de desempefio externo tienden a incrementarse. Con esto, se hace
ver que los mayores coeficientes de desempefio externos se obtienen a la menor temperatura de

condensacion, y estos van aumentando conforme es mayor el suministro de calor; por medio de un
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incremento en la temperatura de generacion.
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Figura 5.6.- Comparacion del COPg en funcidn de la temperatura de generacion, a las diversas

temperaturas constantes de condensacion, a flujo interno maximo.

De nueva cuenta, el cruce de tendencias entre los valores del coeficiente de desempefio a 20 °C
y 22 °C de condensacion, a la temperatura de 95 °C de generacion, es debido a los explicado con

anterioridad, referente a la produccion de la potencia de enfriamiento.

A partir del anélisis de las figuras anteriores, un punto importante a recalcar sobresale ¢por qué
no se muestran datos para temperaturas de condensacién por encima de los 34 °C?, y no es porque el
equipo no haya podido operar, sino que el enfriador ya no encendia bajo esas condiciones y con ello
no fue posible lograr un estado estable de medicion con temperaturas de condensacion mas altas. Sin
embargo, se sabe que el sistema sigue generando refrigerante y que por lo tanto es posible llegar a

obtener condiciones de operacién por encima de los 34 °C de condensacion.
Los datos correspondientes para cada uno de los puntos de medicién utilizados en el célculo
del coeficiente de desempefio externo, asi como el valor del error asociado al calculo del coeficiente

de desempefio para cada punto de medicién, se muestran en la tabla 1 del anexo A.

Por otro lado, los resultados obtenidos bajo la consideracién de flujo interno minimo, el cual
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se fija al restringir la solucién que es bombeada hacia el generador por medio de una valvula de
estrangulamiento, bajo las mismas condiciones de temperaturas de generacién y condensacion
mostradas en la figura 5.5, se manifiestan por medio de la figura 5.7. En esta figura se puede apreciar
que el mayor coeficiente de desempefio externo es bajo las condiciones de 100 °C de generacion y 20
°C de condensacion, con un valor de 0.37; con lo cual se logré obtener una potencia de enfriamiento
externa de 4.1 kW, con un suministro de calor de 9.7 kW. Por otro lado, el menor coeficiente de
desempefio externo que se obtuvo fue a las condiciones de 85 °C de generacién y 34 °C de
condensacion, siendo de 0.08. Operando bajo estas condiciones, el sistema logré generar una potencia
de enfriamiento externa de 0.5 kW, con la necesidad de un suministro de calor de generacion externo
de 4.7 KW.

Al igual que en la figura 5.5, el sistema muestra una tendencia de disminucion del coeficiente
de desempefio conforme se aumenta la temperatura de condensacion, manteniendo constante la
temperatura de generacion. Sin embargo, esto se debe a la repercusion del aumento del punto
ebullicion de la solucién, que lleva consigo un incremento en la temperatura de condensacion, como

se ha explicado.
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Figura 5.7.- Comparacion del COPg en funcion de la temperatura de condensacion, para las

diversas temperaturas constante de generacidn, a flujo interno minimo.

Al comparar los valores obtenidos entre las figuras 5.5 y 5.7 se hace evidente que a partir de
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los 90 °C hasta los 100 °C de generacion, los coeficiente de desempefio en la figura 5.5 son més altos.
Este comportamiento fue causado debido al mayor flujo de solucién interna que se manejé hacia el
generador, beneficiando que se pudiera desprender mayor vapor refrigerante y con ello obtener una

mayor potencia de enfriamiento.

Como se explico anteriormente, la diferencia entre ambas pruebas fue solo en los flujos internos
de solucion dentro del sistema. Mientras que los flujos externos fueron los mismos. Debido a esto, el
suministro de calor hacia el generador fue siempre el mismo, mientras que el aprovechamiento de
éste por medio de la solucién a flujo minimo para la produccion de vapor refrigerante decay6. Es
decir, la potencia de generacion estaba sobrada para la cantidad de refrigerante producido. Sin
embargo, esto no se sabia desde un inicio y fue por ello que se llevé a cabo la evaluacion solo

cambiando el flujo de solucién interna dentro del sistema de refrigeracion.

Una consideracion importante que hay que explicar, a través de la figura 5.7, es porque los
coeficientes de desempefio a 80 °C, 85 °C y 90 °C, presentan un valor muy similar desde los 20 °C
hasta los 26 °C, empezando a marca un diferencia a partir de los 28 °C de condensacién. ElI motivo
principal de esto fue la pequefia diferencia de produccion de refrigerante que se dio entre cada uno de
ellos, mientras que la potencia de generacion presentd un aumento mas considerable. Recordemos
que la valvula de expansion es manual, y aunque siempre se trata de obtener la mayor produccién de
refrigerante, al ir modificando la apertura de ésta, no se garantiza que sea siempre la 6ptima apertura;
lo que seguramente estaba restringiendo mas de lo debido el paso de refrigerante hacia el evaporador,
explicacion que concuerda con lo expuesto en el analisis de las figuras 5.5 y 5.6 (la tendencia de

produccion de refrigerante se puede ver en la figura 5.12).

Al igual que la figura 5.6, por medio de la figura 5.8 se puede ver el comportamiento del
coeficiente de desempefio externo en funcién de la temperatura de generacion, para las diferentes
temperaturas de condensacion constante, pero ahora a flujo interno minimo. De nueva cuenta, se hace
notar la tendencia de aumento del coeficiente de desempefio conforme se va incrementando la
temperatura de generacién, siguiendo una linea constante de temperatura de condensacién. Este
comportamiento se debe que a mayor temperatura de generacién, bajo la misma temperatura de
condensacion, existen una mayor produccion de refrigerante y con ello una potencia de enfriamiento

maés elevada; lo que conlleva a un coeficiente de desempefio superior.
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Figura 5.8.- Comparacion del COPg en funcidn de la temperatura de generacion, a las diversas

temperaturas constantes de condensacion, a flujo interno minimo.

Asi como estas pruebas realizadas se tendrian que realizar muchas mas, si lo que se desea es
obtener el punto dptimo para las diferentes configuraciones, donde el sistema logre operar lo mejor

posible; con los menores requerimientos de entrada de energia.

Los datos correspondientes para cada uno de los puntos de medicion utilizados en el calculo
del coeficiente de desempefio externo a flujo interno minimo, asi como el valor del error asociado al
calculo del coeficiente de desempefio, debido a los instrumentos de medicidn, se muestran en tabla 2

del anexo A.

5.3.2.- Determinacion del coeficiente de desempefio interno del sistema (COP))

En el apartado anterior se hizo el célculo y anélisis del sistema por medio del coeficiente de
desempefio externo, mostrando sus resultados en forma grafica. Por lo que ahora, se procedera a hacer
el célculo del coeficiente de desempefio por medio de las corrientes internas del sistema, las cuales
corresponden al flujo masico del refrigerante, al flujo méasico de solucion pobre en refrigerante y al
flujo masico de solucion rica en refrigerante. El calculo del coeficiente de desempefio interno es
llevado a cabo por medio de balances de masa y energia en los componentes del sistema, los cuales

son en nuestro caso, generador Yy evaporador.
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Las ecuaciones a utilizar se muestran a continuacion:

Qk,

cop, = —==1
"7 Qe + W,

(5.5)

donde Qg,, Qg, Y Wp son el calor de evaporacion interno, el calor de generacion interno y el trabajo

de labomba del sistema de refrigeracion, respectivamente. Cada uno de ellos se calcula de la siguiente

manera,

QE, = mNH3 (hs — hy) (5.6)
QG, = (mvapor de NH3 hl) + (msolucién pobre en NH3 hlo) - (msolucién rica en NH3 hll) (5'7)

Wp = U(Palta - Pbaja) Msolucion rica en NH3 (5.8)

donde m representa al flujo masico, h la entalpia, v el volumen especifico de la solucién y P la
presion. El flujo masico de refrigerante es el correspondiente al registrado por el Coriolis tres (Cs),
mientras que para la solucion pobre en refrigerante es el correspondiente a la medicion del Coriolis
dos (C,) y para la solucidn rica en refrigerante es el valor registrado por el Coriolis uno (C,). La
entalpia cinco (hs) es el valor correspondiente al vapor refrigerante que sale del evaporador, la entalpia
cuatro (h,) corresponde al valor de la mezcla liquido/vapor del refrigerante que entra al evaporador,
la entalpia uno (hy) es la correspondiente al vapor refrigerante que sale generador, la entalpia diez
(h1o) es para la salida de solucion pobre en refrigerante del generador y la entalpia once (hyy) es para
la solucion rica en refrigerante que entra al generador. De nuevo, la figura A mostrada en el anexo

uno sirve de guia para identificar estos puntos de medicién.

Tanto las entalpias, como el volumen especifico, se obtuvieron en funcién de las
temperaturas, presiones y flujos masicos registrados por el sistema de adquisicién de datos, aplicando
balances de masa y energia. Solo la entalpia cuatro que corresponde a la salida de la valvula de
expansion, se obtuvo a partir de los datos correspondientes de presién y temperatura registrados a la
salida del condensador; ya que al considerarse la valvula como isentélpica, la entalpia a la salida del
condensador es igual a la entalpia a la salida de la valvula de expansidn. Para calcular los valores de
las propiedades de la solucién amoniaco/nitrato de litio se utilizaron las correlaciones reportadas por
Infante Ferreira [55] y Libotean [28, 29]. Mientras qué, para las propiedades del amoniaco puro se
empleo el software REFPROP, tomando como punto de referencia que a 0 °C la entalpia del liquido

saturado de amoniaco debe ser igual a cero.
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A partir de la figura 5.9 se muestran los resultados obtenidos bajo la condicion de flujo interno
méaximo, en la cual se lleva a cabo una comparacion entre los correspondientes coeficientes de
desempefio internos y externos, en funcién de la temperatura de condensacion, para las diferentes
temperaturas de generacion. La figura 5.9(a) muestra los coeficientes de desempefio a la temperatura
de generacién constante de 80 °C, la figura 5.9(b) para 85 °C de generacion, la figura 5.9(c) para 90
°C de generacion, la figura 5.9(d) para 95 °C de generacion, y finalmente, la figura 5.9(e) para 100 °C
de temperatura de generacion. Por otro lado, en la figura 5.10 se muestra la comparativa del
coeficiente de desempefio interno en funcién de la temperatura de condensacion, para las diferentes

temperaturas de generacion.

En cada una de las gréaficas que conforman la figura 5.9 se puede apreciar que la tendencia
del coeficiente de desempefio interno es similar a la ya conocida y mostrada del coeficiente de
desempefio externo, de seguir una tendencia de disminucion conforme se da un incremento en la
temperatura de condensacidn, debido a las mismas razones ya expuestas en la seccién anterior. Sin
embargo, hay que resaltar que los valores obtenidos por medio del coeficiente de desempefio interno
son mayores a los registrados por su contraparte. Esto debido a las potencias de generacién y
enfriamiento empleadas para el calculo correspondiente del coeficiente de desempefio, las cuales son
diferentes para cada caso. Como ya se menciond, para el calculo del coeficiente de desempefio externo
se emplean las corrientes externas del sistema. Mientras qué, para el célculo del coeficiente de
desempefio interno se utilizan las internas. Asi, si comparamos los potencias de ambas corrientes,
externa e interna, veremos que la potencia de generacion siempre sera mayor para la corriente externa,
mientras que la potencia de enfriamiento siempre sera mayor para la corriente interna; y en el mejor
de los casos, ambas potencias podrian ser iguales si la eficiencia de los intercambiadores de calor
fuese del 100 por ciento. La comparacion de estas potencias se puede apreciar por medio del analisis

de las tablas mostradas en los anexos A y B.

Partiendo de lo descrito con anterioridad, dentro de la figura 5.9 se hace notar que el mayor
valor del coeficiente de desempefio dentro de cada una de las comparativas es el correspondiente al
calculado a través del coeficiente de desempefio interno. Asi, el mayor valor del coeficiente de
desempefio interno que se logré obtener fue bajo las condiciones de 20 °C de condensacién y 100 °C
de generacion, figura 5.9(e), con un valor de 0.62. Bajo estas condiciones, la potencia de enfriamiento
interna fue de 6.7 kW, mientras que la potencia de generacion interna fue de 10.7 kW. Por otro lado,
el coeficiente de desempefio externo, bajo las mismas condiciones, registr6 un valor de 0.46. Con una

potencia de enfriamiento de 6 kW, al suministrar 11.5 kW de generacion, como se mostré a partir de
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la figura 5.5.
0.7 B 0.7 B
Barra de error . Barra de error
0.6 promedio COPg A 0.6 A promedio COPg A
(*/-0.077) (*/-0.074)
= 05 A = 05 A,
S A S Barra de error
5 Barra de error S A romedio COP,
2 04 A promedio COP, 2 04 A p (- 0.005) !
g (*/-0.006) g A '
203 A 4 2 o3 A A
o A o A
Q o A
O 02 A O 02 A
A
01 A A 01 A
' - A COP interno a 80 °C de generacion ' - A COP interno a 85 °C de generacion A
- A COP externo a 80 °C de generacion - A COP externo a 85 °C de generacion
00 v 00 v
18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36
Temperatura de condensacion (°C) Temperatura de condensacion (°C)
(a) (b)
0.7 B 0.7 [ . .
_ . " - A COPinternoa 95 °C de generacion
A COP interno a 90 °C de generacién - A COP extemnoa 95 °C de generacion
A - A COP externo a 90 °C de generacion 0.6 A
0.6 A A A
A, A
A
= 05 A A =05 A
< A c A
S 2 4 A, A
2 04 4 A Z 04 A
< A A A 5]
£ Barra de error A E Barra de error A A
E 0.3 2 promedio COP, A s 0.3 promedio COP,
p (*/-0.004) A 5 (*/-0.004) A A
O 0.2 A O 0.2
Barra de error = Barra de error
0.1 A promedio COPg 0.1 A promedio COPg
(*/-0.065) (*/-0.063)
00 v 00 v
18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36
Temperatura de condensacién (°C) Temperatura de condensacion (°C)
(c) (d)
0.7 B
- A COPinternoa 100 °C de generacién
06 A A - A COP externoa 100 °C de generacion
A A
A
A
= 0.5 A A
s A oa
204 A A
2 A
-_% Barra de error A
803 »» promedio COP,
a (*/-0.003)
(@]
o2
Barra de error
0.1 A promedio COPg
(*/-0.058)
00 v

18 20 22 24 26 28 30 32 34 36
Temperatura de condensacion (°C)

(e)
Figura 5.9.- Comparacion entre el COP externo e interno en funcion de la temperatura de

condensacidn, para las diferente temperaturas de generacion, a flujo interno maximo.

160



Capitulo V: Evaluacion del equipo experimental

Como se acaba de explicar, esta diferencia es debido a las potencias que se utilizan para lograr
su obtencion. Sin embargo, existe otro factor determinante en el comportamiento del sistema, que es
la efectividad de los componentes, la cual puede llegar a lograr que estos valores sean muy similares

o muy diferente. Esto se describe secciones posteriores.

Por otro lado, el valor mas pequefios del coeficiente de desempefio interno se registro a la
temperatura de generacién de 85 °C y temperatura de condensacion de 30 °C, con un valor de 0.32,
figura 5.9(b). Para estas condiciones, la potencia de enfriamiento interna fue de 1.1 kW y la potencia
de generacidn interna necesaria de 3.5 kW. Desafortunadamente, para las condiciones de operacion
a 80 °C y 85 °C de generacién no se logrd hacer una confrontacion total entre ambos valores del
coeficiente de desempefio, debido a que no fue posible seguir registrando el valor de refrigerante que
fue producido. Por ello, en las primeras dos graficas de la figura 5.9 los valores del coeficiente de

desempefio interno solo llegan a los 26 °C y a los 30 °C de condensacion, respectivamente.
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Figura 5.10.- Comparacion del COP, en funcion de la temperatura de condensacion, para las

temperaturas constante de generacion, a flujo interno maximo.

En lo que respecta a la figura 5.10, se muestra la comparacién entre los valores del coeficiente
de desempefio interno, en funcién de la temperatura de condensacion, para las diferentes temperaturas
de generacidn constantes. En esta figura se puede ver que conforme la temperatura de generacion se

va incrementando, a una misma temperatura de condensacion, el valor del coeficiente de desempefio
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interno se incrementa. Mientras que presenta una tendencia de disminucién conforme la temperatura
de condensacion es mayor. Los valores maximos que presenta son para a la temperatura de generacion
de 100 °C, mientras que los minimos corresponden a la temperatura de generacion de 85 °C, como se

acaba de mencionar.

El comportamiento mostrado por la figura 5.10 es de sumo interés, ya que se puede apreciar
una tendencia clara de a que temperatura de generacion es mejor operar el sistema de refrigeracion,

con el fin de obtener el maximo coeficiente de desempefio.

Por otro lado, la obtencidn de esta tendencia es gracias a las modificaciones en la apertura de
la valvula de expansién que se iban haciendo, con la finalidad de obtener la mayor produccién de
refrigerante en el sistema. Muestra de ello es al figura 5.11(a), que exhibe la produccién de
refrigerante que se obtuvo durante la primer evaluacion a flujo interno maximo, en funcioén de la

temperatura de condensacion, para las diferentes temperaturas de generacion.

Como se puede ver a partir de esta figura, existe una diferencia muy marcada en cuanto a la
produccion de refrigerante, disminuyendo conforme se incrementa la temperatura de condensacion,
a temperatura constantes de generacién. Mientras que fue aumentando para una temperatura de

condensacion fija, al incrementarse la temperatura de generacion.
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Figura 5.11.- Produccidn de refrigerante y potencia de enfriamiento interna en funcion de la
temperatura de condensacion, para las temperaturas constantes de generacion, a flujo interno
maximo.

La méaxima produccion de refrigerante que se obtuvo fue de 330 g/min, a 100 °C de generacion
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y 20 °C de condensacidn; con lo cual fue posible obtener una potencia de enfriamiento de 6.7 kW,
como se aprecia por medio de la figura 5.11(b). Mientras que la minima registrada fue de 57 g/min,
a 85 °C de generacién y 30 °C de condensacién, con una potencia de enfriamiento de 1.12 kW. Fue
debido a esta gran produccion de refrigerante que se lograron obtener buenos resultados al llevar a
cabo esta evaluacion experimental, y que gracias a ello se alcanzaron potencias de enfriamiento

externas cercanas a los 6 kW.

Los datos correspondientes para cada uno de los puntos de medicion utilizados en el calculo

del coeficiente de desempefio interno, a flujo interno maximo, se muestran en la tabla 1 del anexo B.

En lo que respecta a los resultados obtenidos por medio de la evaluacion a flujo interno minimo,
estos se muestran a partir de la figura 5.12 y 5.13. Que al igual que en la figura 5.9, muestran el
comportamiento del coeficiente de desempefio en funcién de la temperatura de condensacion, para

las diferentes temperaturas de generacidn constantes.

Para esta serie de evaluaciones experimentales con consideraciones de flujo interno minimo, el
mayor coeficiente de desempefio interno fue de 0.62, a 20 °C de condensacién y 100 °C de generacion,
figura 5.12(e), con una potencia de evaporacion interna de 4.5 kW, ante un suministro de calor de
generacion interno de 7.3 kW. Por otro lado, el menor coeficiente de desempefio interno fue para la
temperatura de generacion de 85 °C y 34 °C de condensacidn, con un valor de 0.27, obteniendo una

potencia de evaporacién interna de 0.5 kW, al aprovechar 1.9 kW de potencia de generacién interna.

Antes de llevar a cabo esta serie de evaluaciones experimentales fue posible hacer un cambio
dentro de los instrumentos de medicion del sistema de refrigeracion, el cual consistié en sustituir un
sensor del tipo Coriolis. En dicho cambio, se reemplaz6 el sensor encargado de medir el flujo de
refrigerante producido, por otro similar, pero capaz de medir flujos mas pequefios. Por lo cual, para
cada comparacion entre los coeficientes de desempefio que se muestran en la figura 5.12 se tienen las

tendencia completas.
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Figura 5.12.- Comparacion entre el COP externo e interno en funcion de la temperatura de
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En lo que respecta a la figura 5.13 se muestra el comportamiento del coeficientes de
desempefio interno en funcion de la temperatura de condensacion, para las diferentes temperaturas de
generacion constantes. A través de esta figura se aprecia que todos los coeficientes de desempefio
internos tuvieron un valor inicial muy cercano al 0.6, el cual fue decayendo conforme se incrementaba
la temperatura de condensacion, por las razones que se han descrito con anterioridad. EI hecho de que
los coeficientes de desempefio internos estuvieran en el rango inicial de 0.6 se debe a la baja diferencia
de produccion de refrigerante conforme se aumentaba la temperatura de generacion, lo cual gener6

potencia de enfriamiento muy cercanas una de otras, como se puede aprecia al ver la figura 5.14.
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Figura 5.13.- Comparacion del COP, en funcion de la temperatura de condensacion, para las

temperaturas constante de generacion, a flujo interno minimo.

La figura 5.14(a), muestra la produccion de refrigerante en funcién de la temperatura de
condensacion, para las diferentes temperaturas de generacién. La produccién de refrigerante dio
inicio alrededor de los 140 g/min para la temperatura de generacion de 80 °C y 20 °C de condensacion,
disminuyendo conforme se aumento la temperatura de condensacion, con lo cual fue posible obtener
una potencia de enfriamiento interna de 2.8 kW, la cual se observa por medio de la figura 5.14(b). La
méaxima generacion de refrigerante fue a los 100 °C de generacion y 20 °C de condensacion, con un
produccion de 220 g/min, generando una potencia de enfriamiento interna de 4.5 kW. Se puede ver
que a los 90 °C de generacion la produccion de refrigerante inici6 siendo menor que para 85 °C de

generacion, algo que no debid suceder; ya que a mayor temperatura de generacidon se espera una
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mayor produccién de refrigerante. Sin embargo, esta condicién tiene mucha probabilidad de que se
haya efectuado debido a la no correcta apertura de la valvula de expansion, ya que el suministro de
calor hacia el generador era mayor, con lo cual se espera una mayor produccion de refrigerante.
Ademas, conforme se fue modificando la apertura de la valvula de expansion, a partir de los 26 °C de
condensacidn se nota como la produccion de refrigerante, a la temperatura de 90 °C, fue aumentando;

en comparacion a la produccién de refrigerante a la temperatura de generacién de 85 °C.
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Figura 5.14.- Produccidn de refrigerante y potencia de enfriamiento interna en funcion de la
temperatura de condensacion, para las diferente temperaturas de generacion, a flujo interno

minimo.

De nueva cuenta, este tipo de analisis es necesario para ir delimitando las condiciones bajo las
cuales el sistema opera de manera mas optima, y asi poder establecer las bases de una mejor
evaluacion y obtencién de resultados. Los datos correspondientes para cada uno de los puntos de
medicién utilizados en el célculo del coeficiente de desempefio interno a menores flujos internos, se

muestran en la tabla 2 del anexo B.
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5.4.- Evaluacion experimental bajo condiciones de recirculacion

Las pruebas experimentales hechas bajo la condicion de recirculacion en el absorbedor fueron
llevadas a cabo con temperaturas de generacion de 90 °C, 95 °C y 100 °C. Variando la temperatura de
condensacion desde los 24 °C hasta los 28 °C, en incrementos de 2 °C, para cada una de las
temperaturas de generacion. La seleccién de las temperaturas de generacidn antes establecidas fue al
tomar en consideracion que a partir de ellas se han logrado obtener los mejores coeficientes de
desempefio. Asi, al dejar de lado las temperaturas de generacion de 80 °C y 85 °C, también se trat6
de evitar la baja produccion de refrigerante que se obtiene por medio del suministro de calor de
generacion a estas temperaturas. En lo que respecta a las temperaturas de condensacién, estas fueron
fijadas al tomar en consideracion que el enfriador que suministra el agua para los procesos de

condensacién/absorcién opera bajo un régimen maés estable bajo estas condiciones.

Bajo cada punto de medicién se fue modificando la recirculacion en el absorbedor, dando
inicio con un flujo mésico de 5 kg/min y finalizando con 3 kg/min, con decrementos de 0.5 kg/min.
Lo anterior fue establecido debido a la capacidad que mostrd la bomba del sistema de absorcidn, la
cual permitié un flujo méaximo de recirculacion en el absorbedor de 5 kg/min y un flujo minimo de 3
kg/min de solucion. En total fueron 43 puntos de medicion registrados, con una duracién aproximada

de 40 minutos cada uno.

Los flujos externos que se manejaron para llevar a cabo las pruebas experimentales fueron
similares a los ya establecidos, 25 kg/min para el generador, 20 kg/min para el condensador, 18
kg/min para el absorbedor y 20 kg/min para el evaporador. Por otro lado, los flujos internos de
solucidn rica en refrigerante hacia el generador y solucién pobre en refrigerante hacia el absorbedor
se fueron ajustando, de tal manera que permaneciera constante el flujo de recirculacion hacia el

absorbedor. Los resultados obtenidos para cada ciclo de pruebas se muestran a continuacion.

5.4.1 Resultados en funcidon del analisis de recirculacion a 100 °C de generacién

La figura 5.15 muestra la produccion de refrigerante para 100 °C de generacidn, en funcién del flujo
masico en el absorbedor, en representacion de las temperaturas de condensacién de 24 °C, 26 °C y 28
°C. En esta figura se puede ver que con un flujo mésico de 5 kg/min de recirculacion, la produccion
de refrigerantes es la méas baja que se logrd obtener y que conforme se va restringiendo el flujo de
recirculacion se obtiene un maximo de produccion de refrigerante a 3.5 kg/min de recirculacion; para
decrecer nuevamente con 3 kg/min de recirculacion. Sin embargo, hay que tomar en cuenta que al

estar recirculando la mayor parte de la solucién hacia el absorbedor, es muy poca la cantidad de flujo
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masico que se envia hacia el generador, provocando que ésta sea la mayor causa de la baja produccion
de refrigerante. En lo que respecta al punto donde la recirculacién es de 3 kg/min, y la cantidad de
solucién que se envia al generador es maxima, se hace notar que aunque llega mayor solucion al
generador, esta no es aprovechada para la produccién de refrigerante. Por lo tanto, bajo esta condicion

de flujo no es factible operar el sistema de refrigeracion.
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Figura 5.15.- Produccidn de refrigerante a 100 °C de generacion, para las diferentes temperaturas

de condensacién, en funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Con esta produccion de refrigerante podemos ver, por medio de la figura 5.16(a), que la
potencia de enfriamiento interna sigue una tendencia muy similar, obteniendo un maximo de calor de
evaporacion a 3.5 kg/min de recirculacion. Sin embargo, por medio de la figura 5.16(b) se nota que

el calor de generacion interno también es maximo bajo esta mismas condiciones.

Bajo las condiciones mostradas de potencia de generacion y evaporacién internas, podemos
ver por medio de la figura 5.17 que el coeficiente de desempefio interno es méximo a 5 kg/min de
recirculacion y que conforme el flujo de recirculacion disminuye éste tiende a decrecer un poco, hasta
llegar a la recirculacion minima, donde el coeficiente de desempefio interno sube un poco para las
temperatura de condensacion de 24 °C y 26 °C, mientras que decrece a 28 °C de condensacion. En lo
que respecta a la disminucion del coeficiente de desempefio interno en funcion del aumento de la
temperatura de condensacion, la tendencia que muestran es de esperarse, debido a los efectos de

incremento de presion que conlleva una temperatura de condensacion mas alta.
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Figura 5.16.- Potencias de enfriamiento y generacién internas a 100 °C de generacion, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.
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Figura 5.17.- COP, a 100 °C de generacion, para las diferentes temperaturas de condensacién, en

funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Bajo estas mismas condiciones de operacién, por medio de la figura 5.18(a) se muestra como
la temperatura a la salida de la valvula de expansion es menor a un flujo de recirculacién alto; y que
conforme la recirculacién va decreciendo, la temperatura a la salida de la valvula se va
incrementando. Por otro lado, en la figura 5.18(b) se nota que el perfil de presiones en el absorbedor
muestra una tendencia muy similar al perfil de temperaturas de la valvula de expansion. Por lo
anterior, se llega a la conclusion de que bajo estas condiciones de operacion la dependencia de la
presion en el absorbedor, y por lo tanto de la temperatura de la valvula de expansion, estan regidas
por la temperatura de entrada de solucidn pobre hacia el absorbedor, como se habia previsto en

evaluaciones anteriores. Si la temperatura de la solucién pobre en refrigerante que ingresa al
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absorbedor se incrementa, esto genera que la presion dentro del absorbedor también lo haga. Mientras

que, al presentar una disminucién de temperatura, provoca que la presion dentro del absorbedor tienda

a disminuir.
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Figura 5.18.- Perfil de temperaturas en la valvula de expansion y presiones en el absorbedor a 100
°C de generacion, para las diferentes temperaturas de condensacion, en funcion del flujo de

recirculacion en el absorbedor.

En lo que respecta a las potencias externas de evaporacion y de generacion, se aprecia por
medio de la figura 5.19(a) como el calor de evaporacién presenta un comportamiento de campana,
mostrando tendencias minimas y maximas. La potencia de evaporacion inicia siendo pequefia a flujos
de recirculacion altos, y tiende a incrementarse conforme el flujo de recirculacion disminuye,
logrando un maximo a 4 kg/min, para posteriormente decrecer y registrar valores muy similares a la
potencia de enfriamiento de inicio. Con lo anterior, se puede ver que aungue la mayor potencia de
enfriamiento interna fue a la condicion de 3.5 kg/min de recirculacion (figura 5.16), el mayor
aprovechamiento de esta potencia de enfriamiento se vio reflejada externamente a la condicion de 4

kg/min de recirculacion, principalmente.
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Figura 5.19.- Potencia de enfriamiento y generacion externos a 100 °C de generacién, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Por otro lado, en la figura 5.19(b) se muestra como la potencia de generacion externa muestra
un incremento conforme la recirculacion va decreciendo, logrando un maximo bajo las condiciones
de flujo de recirculacion minimo. Esto es debido al hecho de que al existir un mayor flujo de solucion
hacia el generador este intercambia una mayor cantidad de calor con la solucién que ingresa. Esto se
puede demostrar llevando a cabo un analisis de la temperatura de solucién pobre en refrigerante que
sale del generador, la cual mostrara un incremento en su temperatura debido a la ganancia de calor

conforme la recirculacién es menor.
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Figura 5.20.- COPe a 100 °C de generacion, para las diferentes temperaturas de condensacién, en

funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Finalmente, por medio de la figura 5.20 se puede apreciar como el coeficiente de desempefio

externo es menor a un flujo masico de recirculacion bajo y como éste se va incrementado conforme
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la recirculacion va en aumento, hasta llegar a un méximo a 4 kg/min recirculacion, para
posteriormente decrecer. El comportamiento de esta tendencia se entiende claramente al analizar la
figura 5.19, en la cual se ve que la potencia de generacion es maxima a flujos pequefios de
recirculacion y su potencia de evaporacion es de las mas bajas bajo estas condiciones, lo que provoca
un menor coeficiente de desempefio. Por otro lado, se ve que se encuentra un balance a 4 kg/min de
recirculacion, donde se encuentran la mayor potencia de evaporacion externa, por medio de una

potencia de generacion media.

5.4.2 Resultados en funcidn del analisis de recirculacion a 95 °C de generacion

El siguiente analisis corresponde a los resultados obtenidos bajo la prueba experimental llevada a
cabo a 95 °C, con temperaturas de condensacion de 24 °C, 26 °C y 28 °C, variando el flujo de
recirculacion en el absorbedor. Los resultados obtenidos presentan tendencias similares a los
mostrados con anterioridad a 100 °C de generacidn, sin embargo existen pequefias diferencias entre

ambos.

En la figura 5.21 se puede apreciar que el comportamiento de produccién de refrigerante es
muy similar al mostrado en la figura 5.15, en el cual, a 5 kg/min de recirculacion la produccién de
refrigerante es la mas baja, obteniendo un méaximo con la recirculacion de 3.5 kg/min para
posteriormente decrecer la produccién de refrigerante a 3 kg/min; esto para las temperaturas de
condensacion de 24 °C y 28 °C. Sin embargo, para 26 °C de condensacion y 3 kg/min de recirculacion
se ve un pequefio incremento en la produccion de refrigerante, lo cual es debido a la apertura de la
valvula de expansion; la cual se hace manualmente y por lo cual en algunos puntos se llega a obtener

el maximo de produccion de refrigerante, mientras que en otros se esta restringiendo esta produccion.

Una diferencia a destacar con respecto a los resultados obtenidos a 100 °C de generacidn, es
que la produccion de refrigerante en la mayoria de los puntos de evaluacion, a los diferentes flujos de
recirculacion, son menores. Lo cual es debido a la menor potencia de generacidn que se suministra al
sistema, ya que la temperatura de generacion esta 5 °C por debajo, trayendo consigo que la capacidad

para producir refrigerante tienda a ser menor.
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Figura 5.21.- Produccidn de refrigerante a 95 °C de generacion, para las diferentes temperaturas

de condensacién, en funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Por medio de la figura 5.22 se muestran las potencias de evaporacion y generacién internas,
para la prueba experimental a 95 °C de generacidn, a 24 °C, 26 °C y 28 °C de condensacion. En la
figura 5.22(a) se ve que la potencia de enfriamiento interna es minima a 5 kg/min de recirculacion,
obteniendo su maximo a 3.5 kg/min, para posteriormente decaer; siguiendo el mismo comportamiento
de acuerdo a la generacion de refrigerante. En lo que respecta a la potencia de generacion interna,
figura 5.22(b), se aprecia que sigue una tendencia muy similar a la mostrada en la figura 5.22(a),
obteniendo un mé&ximo a 3.5 kg/min de recirculacion, para las temperatura de condensacion de 24 °C
y 28 °C.
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Figura 5.22.- Potencias de enfriamiento y generacién internas a 95 °C de generacion, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Las potencias de evaporacion y generacién internas, a 95 °C de generacion, son mas pequefias
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que las mostradas por medio de la figura 5.16, las cuales son 100 °C de generacion. Esto es debido a
los explicado con anterioridad, respecto a los 5 °C menos con los que el suministro de agua caliente
llega al generador, ocasionado una menor potencia de enfriamiento debido a la menor produccion de

refrigerante.
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Figura 5.23.- COP, a 95 °C de generacidn, para las diferentes temperaturas de condensacion, en

funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

En la figura 5.23 se muestra el coeficiente de desempefio interno en funcién del flujo masico
de recirculacién, para las diferentes temperaturas de condensacién. Los valores maximos del
coeficiente de desempefio interno se obtiene a 5 kg/min de recirculacion y tienden a decrecer
conforme va disminuyendo la recirculacion en el absorbedor, hasta llegar a los valores minimos
correspondientes a 3 kg/min de recirculacion, a 26 °C y 28 °C de condensacion. Para el caso de
recirculacion de 3 kg/min y 24 °C de condensacion, el coeficiente de desempefio presenta un leve
incremento, donde el calor de evaporacion interno tuvo un decremento de centésimas de kW con
respecto al valor obtenido a 3.5 kg/min, pero se se vio beneficiado por la disminucién de la potencia

de generacion, ocasionando el incremento del coeficiente de desempefio interno.

La figura 5.24(a) es la representacion de la temperatura a la salida de la valvula de expansién,
en funcion de la recirculacién en el absorbedor, para las diferentes temperatura de condensacién de
24 °C, 26 °C y 28 °C. Los valores minimos de temperatura son a flujos de recirculacion de 5 kg/min,
mientras que estos tiende a incrementarse conforme la recirculacién disminuye; debido a la ganancia
de calor que tiene la solucion pobre en refrigerante en el generador, conforme llega mayor solucion
hacia el generador. En comparacidn a los resultados obtenidos a 100 °C, las temperaturas en la valvula
de expansidn son un poco menores; debido a que el paso del refrigerante necesita una menor apertura

en la valvula de expansion y por lo tanto hay una mayor caida de presion.
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Figura 5.24.- Perfil de temperaturas en la valvula de expansion y presiones en el absorbedor a 95
°C de generacion, para las diferentes temperaturas de condensacion, en funcion del flujo de

recirculacion en el absorbedor.

Por otro lado, las presiones registradas por medio de la figura 5.24(b) siguen una tendencia
muy similar a la registrada por medio de la temperatura de la valvula de expansion, debido a lo
explicado con anterioridad en el caso a 100 °C de generacién. Sin embargo, un beneficio extra que
conlleva una menor produccion de refrigerante, bajo las mismas condiciones de recirculacion, genera
que el proceso de absorcion sea mejor; ayudando a que la presion en el absorbedor disminuya. De
igual manera, al ser menor la cantidad de vapor refrigerante que ingresa al absorbedor, la generacion
de calor producto de la reaccidn exotérmica decrece, lo que beneficia en la presion del absorbedor.
Ademas, la solucion que abandona el generador gana una menor temperatura y con ello llega menos
caliente hasta el absorbedor, ayudando de igual manera en la disminucidn de la presion. Por lo tanto,
la presidn en el absorbedor registrd valores menores que los obtenidos con la prueba experimental a
100 °C.

En los que respecta a los valores para la temperatura de la valvula de expansion y para la presién
dentro del absorbedor, a 24 °C de condensacion, se muestra un comportamiento un poco inestable y
tendencioso; presentando incrementos de temperatura y presion, con respecto a la temperatura de
condensacion de 26 °C. Lo anterior se debe principal a la temperatura cambiante con que ingresaba
la solucién pobre en refrigerante hacia el absorbedor, la cual posee un efecto critico dentro de la
presion de éste, logrando que ésta varie con un cambio minimo que se de en la temperatura. Por lo
tanto, se nota claramente como para los datos de recirculacién a 5 kg/min, 3.5 kg/min y 3 kg/min,

tanto la presion como la temperatura de la valvula de expansién muestran valores por encima de los
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registrados a las temperatura de 26 °C, debido al hecho de una mayor temperatura con que ingreso la

solucidn pobre en refrigerante al absorbedor.

En la figura 5.25(a) se ve el comportamiento que tuvo la potencia de enfriamiento externa en
funcidn del flujo de recirculacion, para las temperaturas de condensacién de 24 °C, 26 °C y 28 °C. De
nueva cuenta, la potencia de enfriamiento inicia siendo minima a méaxima recirculacién y a partir de
ahi tiene a irse incrementando conforme la recirculacion decrece. La mayor potencia de enfriamiento
estuvo a 3 kg/min para la temperatura de condensacion de 24 °C, y a 3.5 kg/min para las temperaturas
restantes de 26 °C y 28 °C de condensacion. Para 24 °C de condensacion y 3 kg/min de recirculacion
se muestra una potencia muy baja, en comparacion con las restantes temperaturas de condensacién al
mismo flujo de recirculacion, debido al decremento en la produccién de refrigerante que se obtuvo
bajo esas condiciones (figura 5.21). Este hecho trajo consigo que fuese muy poco el efecto
refrigerante sobre la temperatura del agua a enfriar, provocando la caida de la potencia de

enfriamiento externa.
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Figura 5.25.- Potencia de enfriamiento y generacion externas a 95 °C de generacion, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.

En la figura 5.25(b) se aprecia el comportamiento que tuvo la potencia de generacion externa
bajo las mismas condiciones de la figura 5.25(a). En este caso, la potencia de generacién de nuevo
inicia registrando los valores mas bajos a altos flujos de recirculaciéon y tiende a incrementarse
conforme decrece el flujo masico de recirculacién. Para las temperatura de condensacién de 24 °C y
26 °C, la potencia de generacion fue muy similar. Mientras que, para la temperatura de condensacion

de 28 °C la potencia de generacidn muestra un pequefio decremento.
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El comportamiento del coeficiente de desempefio externo en funcion del flujo masico de
recirculacion en el absorbedor, para las diferentes temperatura de condensacion, se muestra en la
figura 5.26. En esta figura se puede apreciar que el coeficiente de desempefio externo maximo se
encuentra a un flujo de recirculacion de 4 kg/min, para las temperaturas de condensacion de 24 °C y
26 °C. Mientras que, para la temperatura de condensacion de 28 °C se encuentra a un flujo de

recirculacion de 4.5 kg/min.
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Figura 5.26.- COPe a 95 °C de generacidn, para las diferentes temperaturas de condensacion, en

funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Aungue las potencia maximas de enfriamiento externo se obtuvieron principalmente a 3.5
kg/min de flujo de recirculacién en el absorbedor, estas no se compensaron con la potencia de
generacion externa necesaria para la produccion del refrigerante. Por lo tanto, la mejor relacion de
potencia de enfriamiento externa, con potencia de generacion externa, fue a un flujo masico de
recirculacion de 4 kg/min, al igual que la prueba experimental a 100 °C de generacién. Solo para 28

°C de condensacion no se cumpli6 esta condicion.

5.4.3 Resultados en funcion del analisis de recirculacion a 90 °C de generacion
Los resultados restantes de la prueba experimental que se llevé a cabo bajo las condiciones de flujo
de recirculacion en el absorbedor a 90 °C de generacion, con las temperaturas de condensacion de 24

°C, 26 °C y 28 °C, se muestran a partir de la figura 5.27 a la figura 5.32.

La produccion de refrigerante, bajos las condiciones de operacion de la prueba experimental a
90 °C de generacion se muestran en la figura 5.27. En ella, se puede ver que la produccion de
refrigerante es la menor de las tres pruebas que se llevaron a cabo, debido al hecho de que la potencia

de generacién que se suministrd es la mas baja dentro de las tres pruebas. En la figura 5.27 se sigue

177



Capitulo V: Evaluacion del equipo experimental

mostrando que a menor flujo de recirculacion la produccidn de refrigerante es minima, y a partir de
ahi tiende a incrementarse conforme la recirculacion disminuye. En estas figura, se aprecia mas
claramente el efecto que provoca la operacion a diferentes temperaturas de condensacion,

obteniéndose mayor flujo de refrigerante a la temperatura de condensacion mas baja.

180 g
160 A,
A
_ 140 A_‘ A
=
E 120 A
(=2]
% 100 A
% y)
5 80
2 AA
£ 60
@
40
- A Tc=24°C
20 - A Tc=26°C
Tc=28°C
0 u
25 3.0 35 4.0 45 5.0 55
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Figura 5.27.- Produccidn de refrigerante a 90 °C de generacion, para las diferentes temperaturas

de condensacién, en funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.

El comportamiento de las potencia de enfriamiento y generacion internas, para la temperatura
de generacion a 90 °C, con 24 °C, 26 °C y 28 °C de temperatura de condensacién, se muestra en la
figura 5.28. Dentro de esta figura se sigue marcando el comportamiento de bajas potencias a flujos
de recirculacién altos, y como éstas tienden a incrementarse conforme la recirculacion en el

absorbedor decrece.

Para la figura 5.28(a) se aprecia que la mayor potencia de enfriamiento interna es con un flujo
de recirculacion de 3 kg/min, para las temperaturas de condensacién de 26 °C y 28 °C. Mientras que,
para la temperatura de condensacion de 24 °C es a 3.5 kg/min, ya que a 3 kg/min no fue posible lograr
que operar el sistema de refrigeracion. Por otro lado, la menor potencia de enfriamiento fue con un
flujo de recirculacion de 5 kg/min, para las temperaturas de condensacién de 24 °C y 26 °C. Mientras
que, para la temperatura de condensacion de 28 °C fue a 4.5 kg/min, ya que no fue posible obtener

datos a un flujo de recirculacién de 5 kg/min.
Para el calor de generacién interno mostrado en la figura 5.28(b), las potencias maximas y

minimas son a condiciones similares a las registradas mediante la potencia de evaporacién interna;

siguiendo las mismas tendencias mostradas con anterioridad.
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Figura 5.28.- Potencias de enfriamiento y generacién internas a 90 °C de generacion, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.

La figura 5.29 muestra el coeficiente de desempefio interno en funcién del flujo masico, para
las diferentes temperaturas de condensacién. En esta figura, los valores maximos del coeficiente de
desempefio interno para las temperaturas de condensacion de 24 °C, 26 °C y 28 °C son a flujos de
recirculacion de 3.5 kg/min, 5 kg/min y 4.5 kg/min, respectivamente. El comportamiento que
presentan el coeficiente de desempefio interno no muestra una tendencia similar en cada uno de ellos.
Sin embargo, para flujos de recirculacion grande el coeficiente de desempefio tiende a ser el mayory
empieza a decrecer conforme la recirculacion disminuye. Solo para 24 °C de condensacion se aprecia

que el coeficiente de desempefio interno mas alto a es la menor recirculacion.
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Figura 5.29.- COP, a 90 °C de generacidn, para las diferentes temperaturas de condensacion, en

funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.
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El hecho de que a 28 °C de condensacion y un flujo de recirculacién de 4.5 kg/min se obtengan
un mayor coeficiente de operacién, que para las restantes temperatura de condensacion, es debido,
primeramente, a la similitud en la produccion de refrigerante entre ambas temperaturas de
condensacion, y por lo tanto en su potencia de enfriamiento interna. Por ello, y conjugado con una
menor potencia de generacidn interna necesaria, fue que se obtuvo un mayor valor del coeficiente de
operacion interno. Sin embargo, esto no significa que sea mejor operar el sistema bajo estas
condiciones, debido a que primero hay que cerciorarse que la produccién de refrigerante para cada
una de las diferentes temperaturas de condensacion sea la maxima posible y a partir de ahi tomar una
decisién. En la obtencién de estos valores, de nueva cuenta, tiene mucho que ver la apertura de la
valvula de expansion, ya que no es posible garantizar que sea la correcta y con ello logar obtener el

mayor desempefio posible del sistema.

El perfil de temperaturas a la salida de la valvula de expansion, para la evaluacion hecha a 90
°C de generacién, se muestra en la figura 5.30(a). Durante esta prueba experimental, se registraron
los valores de temperatura mas bajos correspondientes dentro de las tres pruebas experimentales que
se llevaron a cabo. Sin embargo, este comportamiento es de esperarse, ya que la minima produccion
de refrigerante también fue bajo estas condiciones. Al existir un flujo de refrigerante bajo, la apertura
necesaria en la valvula de expansién es menor y con ello la caida de presion a la salida de la valvula
se incrementa. Ademas, la temperatura con la cual ingresé la solucidn pobre en refrigerante hacia el
absorbedor fue la minima que se registrd, lo que ayudé a disminuir la presién en el absorbedor y con

ellos mejorar el proceso de absorcion.

El comportamiento de la presién en el absorbedor se aprecia por medio de la figura 5.30(b)
donde se puede comparar que fueron las presiones mas bajas registradas dentro de las pruebas
experimentes que se llevaron a cabo con las tres diferentes temperaturas de generacion. En esta misma
figura se puede ver que se sigue conservando la tendencia de aumento en la presién del absorbedor
conforme la recirculacion es menor y como los valores minimos se encuentran a recirculacion
méaxima, algo que ya se explico con anterioridad. De igual manera, se hacen presentes variaciones en
cuanto a las tendencias de los valores de la presion y temperatura, mostrando que a 24 °C de
condensacion las presiones tienden a ser mayores que las restantes temperatura de condensacion, algo
que no deberia de suceder, pero de nueva cuenta la obtenciéon de estos valores es debido a la

temperatura con la cual ingresé la solucion pobre en refrigerante al absorbedor.

180



Capitulo V: Evaluacion del equipo experimental

18 p 70 @
16 6.5
6.0
11 A A 5.5
5.0

45 A

>p

4.0
- _ A - A Tc=24°C A
2 T4 Tecaic 35 - A Tc=26°C A
Tc =28°C Tc=28°C
(O 30 U
25 3.0 35 40 45 5.0 55 25 3.0 35 40 45 5.0

Recirculacion en el absorbedor (kg/min) Recirculacion en el absorbedor (kg/min)
(a) (b)

Figura 5.30.- Perfil de temperaturas en la valvula de expansion y presiones en el absorbedor a 90

>
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°C de generacion, para las diferentes temperaturas de condensacion, en funcion del flujo de

recirculacion en el absorbedor.

El registro de las potencias externas de enfriamiento y generacion se muestran en la figura 5.31,
la cual esta en funcion del flujo masico de recirculacion en el absorbedor, para la temperatura de
generacion de 90 °C. Las potencias mostradas en la figura 5.31(a) son las mas pequefias que se
registraron dentro de las pruebas experimentales, con valores minimos a 5 kg/min de recirculacion y
méximos a 3.5 kg/min. La caida en potencia de enfriamiento, en comparacion con las otras pruebas,
es debido a la baja produccion de refrigerante que se dio; y por lo tanto, se ve reflejado en una
afectacion directa en la produccion de frio. Por otro lado, por medio de la figura 5.31(b) se aprecia
que las potencias de generacidn externas también fueron las mas pequefias, en comparacién con las
diferentes temperaturas de generacion. De nueva cuenta, la potencia de generacion fue menor a 5
kg/min de recirculacion y estas aumentaron conforme fue mayor el flujo mésico de solucién que se

enviaba hacia el generador.
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Figura 5.31.- Potencia de enfriamiento y generacion externas a 90 °C de generacion, para las

diferentes temperaturas de condensacion, en funcién del flujo de recirculacion en el absorbedor.

Por ultimo, en la figura 5.32 se muestra el comportamiento del coeficiente de desempefio
externo en funcidn de la recirculacion, para las diferentes temperaturas de condensacion a 90 °C de
generacion. Los valores correspondientes del coeficiente de desempefio externo son minimos en los
extremos de la recirculacion, esto es a 3 kg/min y 5 kg/min. Mientras que, el méximo es a condiciones
de 4 kg/min de recirculacion. Algo similar a lo mostrado dentro de las tendencias con las temperaturas
de generacion de 95 °C y 100 °C. De nueva cuenta, los valores del coeficiente de desempefio externo

son mayores a la temperatura de condensacion de 24 °C, y estos disminuyen conforme la temperatura

de condensacion aumenta.
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funcion del flujo de recirculacion en el absorbedor.
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A partir de estos resultados es posible llevar a cabo una serie de combinaciones en funcion de
los flujos de recirculacién en el absorbedor, tratando de maximizar el desempefio del sistema de
refrigeraciéon. Una de estas posibles combinaciones seria aquella en la cual el flujo de recirculacion
en el absorbedor logré las presiones mas bajas dentro del sistema, mientras que la solucion que se
envia al generador logra la potencia de enfriamiento maxima. Sin embargo, esto no se pudo llevar a
cabo, ya que la necesidad de una bomba de mayor capacidad de flujo, asi como una mayor cantidad

de solucién dentro del sistema, no se pudieron poner en préactica.

5.5.- Efectividad de los componentes

De acuerdo a lo descrito por Serth [71], la efectividad a través de un intercambiador de calor se define
como la relacion de transferencia de calor real entre la maxima posible. Dentro de la cual, esta Gltima
seria correspondiente a la tasa de transferencia de calor que se produciria en un intercambiador de
calor a contra corriente, el cual posee infinita area de transferencia de calor. En un intercambiador de
este tipo, una de las corrientes del fluido ganara, o perdera calor, hasta que su temperatura de salida

sea igual a la temperatura de entrada de la otra corriente.

Por lo tanto, al tomar en consideracion lo anterior, las efectividades de cada uno de los
intercambiadores de calor que integran al sistema de refrigeracion quedan definidas de la siguiente
manera.

Para el generador,

EF. = msoluciénpobre en NHj th + mrefrigerante hl — Mgolucionrica en NH3 hll (59)
¢ =

Msolucién pobre en NH3 h 10 + mrefrigerante h 1 = Mgoluciénricaen NH3 hll

donde la entalpia diez (hyo) corresponde a la salida de solucién pobre en refrigerante, la entalpia uno
(hy) al vapor refrigerante y la entalpia once (hy;) a la entrada de la solucion rica en refrigerante, cada
una de ellas evaluada a su respectiva temperatura y presién. Por otro lado, la entalpia diez prima (h"1p)
y la entalpia uno prima (h;), corresponde a la salida de solucién pobre y vapor refrigerante,

respectivamente, pero esta vez evaluadas a la temperatura de entrada del agua caliente.

Para el condensador,

mrefrigerante (hz - h3) (5.10)
mrefrigerante (hz - h,3)

EFC =
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donde la entalpia dos (h,) y la entalpia tres (hs) hacen referencia al vapor refrigerante que ingresa al
condensador y al refrigerante en estado liquido que sale de él, respectivamente; a su correspondiente
presion y temperatura. Por otro lado, la entalpia tres prima (h"s) corresponde a la entalpia del

refrigerante liquido, evaluada a temperatura de entrada del agua hacia el condensador.

Para el evaporador,

EFE _ Threfrigerante (hIS - h4) (5_11)
Myefrigerante (h 57 h4)

donde la entalpia cinco (hs) y la entalpia cuatro (hs) son las correspondientes al flujo de refrigerante
que sale y entra al evaporador, respectivamente. Mientras que, la entalpia cinco prima (h's)
corresponde a la salida del vapor refrigerante a la temperatura de entrada del agua a refrigerar.

Para el absorbedor,

+m

(msnlucio'n pobreen NHj

recirculario’n) h7 + mrefrigerante h6 - (msolucio’n ricaen NHy + mrecirrulacién)hH (5 12)

h

EF, =

(msoluciénpabre en NH3 + mrecirculacién) h‘7 + mrefrigerante 6 (msalucién ricaen NHy + mrecirculacién)h 14

donde la entalpia siete (h;) y la entalpia seis (he) corresponden a la solucion pobre en refrigerante y
al vapor refrigerante que ingresa hacia el absorbedor, respectivamente. Mientras que la entalpia
catorce (hys) pertenece a la salida de solucién rica en refrigerante. Cada una de ellas calculada
mediante su correspondiente temperatura y presion. Finalmente, la entalpia catorce prima (h'14),
corresponde a la salida de solucion rica en refrigerante, pero esta vez evaluada a la temperatura de

entrada del agua hacia el absorbedor.

Conocer que tan eficaz fue cada componente a través de las evaluaciones realizadas, es una
caracteristica importante, ya que con este comportamiento podemos darnos una idea si la tarea para
la cual fue destinado cada componente del sistema fue bien hecha. Dicho comportamiento, enfocado
a los principales elementos que conforma el sistema de refrigeracion, es descrito por medio de la
figura 5.33.

En la figura 5.33(a), se puede apreciar la efectividad del generador en funcién de la

temperatura de condensacion, para las diferentes temperaturas constantes de condensacion. A través

184



Capitulo V: Evaluacion del equipo experimental

de esta figura, se aprecia que la efectividad maxima del generador estuvo alrededor de los 20 °C de
condensacion, registrando un valor cercano al 90 %. Por otro lado, la efectividad minima fue a 34 °C
de condensacion, con un valor de 76 % a una temperatura de generacion de 95 °C. En promedio, la
efectividad que mostré el generador fue del 83 %, lo que significa que mas de tres cuartas partes del
calor suministrado hacia el generador fue aprovechado para la produccién de refrigerante. Por otro
lado, conforme se incrementa la temperatura de condensacion no se hace ver una tendencia clara de
disminucién o incremento en la efectividad, lo cual significa que no tiene gran dependencia en
funcién de dicha temperatura. En funcion de las temperaturas de generacion, se aprecia que conforme
estas son menores, la efectividad del generador es un poco mayor y que conforme éstas se va
incrementando, el aprovechamiento del suministro de calor cae; posiblemente debido a la existencia

de mayores pérdidas de energia hacia el ambiente.

Figura 5.33.- Efectividad del generador, condensador, evaporador y absorbedor en funcion de la

temperatura de condensacion, para las diferentes temperaturas de generacion.
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La figura 5.33(b) muestra la efectividad del condensador, bajo diferentes temperaturas de
condensacion, a temperaturas constantes de generacién. Se aprecia claramente que la efectividad de
este componente fue practicamente del 100 %, para cada una de las pruebas que se llevaron a cabo.
Este resultado se puede interpretar al decir que el condensador logré su funcion de llevar a cabo el
cambio de fase sin mayor problema. En el caso de que dicha efectividad hubiera presentado una
disminucion, tendria el significado de que la temperatura con la cual sale el refrigerante liquido del
condensador presentaria una diferencia significativa por encima de la temperatura del agua que se

emplea para el proceso de condensacion.

En lo que respecta a la figura 5.33(c), correspondiente a la efectividad del evaporador, se
ejemplifica que practicamente este componente obtuvo la misma eficacia del condensador. Por lo
tanto, se puede ver que la efectividad fue representada por el 100 %, a través de cada una de las
pruebas llevadas a cabo. De nueva cuenta, esto trae consigo que el evaporador llevo a cabo la tarea

del proceso de enfriamiento de buena manera.

La efectividad del 100 % en el evaporador refleja que todo el refrigerante que pasa a través
de dicho componente es evaporado, al absorber calor del agua a refrigerar, y por lo tanto se ve

beneficiado el proceso de enfriamiento.

La figura 5.33(d) representa la efectividad del absorbedor durante las pruebas realizadas. Para
este componente, se aprecia que la maxima efectividad fue a la minima temperatura de condensacion
de 20 °C y temperatura de generacion de 100 °C, con un valor cercano al 90 %. En el otro extremo,
la efectividad minima fue para las condiciones de 34 °C de condensacion y temperatura de generacion
de 85 °C, con un registro del 52 %. En promedio, la efectividad del absorbedor fue del 70 % a través
de las pruebas realizadas. Para este componente, se puede ver gque existe una cierta tendencia con
respecto a la temperatura de condensacion, al disminuir la efectividad conforme se incrementa dicha
temperatura. Esto es debido a que, un incremento en la temperatura de condensacion repercute
directamente en la capacidad del agua para ganar calor del proceso de absorcién. Asi, son cada vez
mas cercanas las temperaturas entre la solucion que fluye a través del absorbedor y el agua, por lo
que el proceso de transferencia de calor se ve afectado; reflejandose en una disminucion de la

efectividad.

Desde otro punto de vista, se aprecia que la efectividad tiende a ser mayor conforme la

temperatura de generacion se incrementa, bajo una misma temperatura de condensacién. Dicho
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comportamiento es debido a que, al aumentar la temperatura de generacién también se incrementa la
temperatura de la solucion que sale del generador, y esta a su vez llega con mayor energia hasta el
absorbedor. Por lo tanto, en el absorbedor es mas facil llevar a cabo el proceso de transferencia de
calor entre dicha solucion y el agua, incrementandose el calor retirado del proceso de absorcion. Asi,
conforme este calor tiende a ser mayor, con el incremento de la temperatura, se estrecha la distancia
entre el calor maximo que se puede retirar y el que se retira de forma real, contribuyendo con el

aumento de la efectividad del absorbedor.

5.6.- Pruebas de repetibilidad del sistema

Tomando en consideracidn los comentarios generados a través del grupo de trabajo, respecto a la
estabilidad del sistema y los resultados obtenidos durante las pruebas experimentales realizadas, se
tomo la decision de llevar a cabo tres diferentes pruebas experimentales de repetibilidad, con el
objetivo de demostrar que los resultados ya obtenidos no fueron casuales y que es posible llegar a

obtener resultados similares bajos los mismos parametros de evaluacion.

Las pruebas experimentales que se realizaron fueron con temperaturas de generacién de 90 °C,
95°C y 100 °C. Cada una de ellas fue a 28 °C de temperatura de condensacion, tratando de reproducir
los resultados obtenidos por medio de la evaluacion hecha a flujo interno minimo, bajo las mismas
condiciones de evaluacién de ésta Gltima. Ademas, se tomé la decisién de incrementar el tiempo de
estabilidad de cada prueba a tres horas, con la finalidad de demostrar que el sistema opera

establemente por largos periodos una vez que se alcanza el estado estable.

Los datos promedio, representativos de las evaluaciones experimental a temperatura de
generacion de 100 °C y temperatura de condensacion de 28 °C, para ambas pruebas experimentales,

se muestran por medio de la tabla 5.1.

Tabla 5.1.- Datos promedio correspondientes a la pruebas experimentales a 100 °C de generacion

y 28 °C de condensacion.

Duracién Duracion

Variables de40min  de3h
T1e (Temperatura entrada agua caliente generador) 100.2 100.1
Tis (Temperatura salida agua caliente generador) 95.6 95.7
T1o (Temperatura salida solucién pobre del generador) 87.3 87.3
T, (Temperatura salida vapor del generador) 89.0 87.7
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T1; (Temperatura entrada solucion rica al generador)

T, (Temperatura entrada solucién pobre al absorbedor)

T14 (Temperatura salida solucién rica del absorbedor)

T,, (Temperatura salida del agua del absorbedor)

T,; (Temperatura entrada del agua al absorbedor)

Tso (Temperatura entrada de vapor al absorbedor)

Te (Temperatura entrada de vapor al absorbedor)

T, (Temperatura entrada de vapor al condensador)

Tig (Temperatura salida del agua del condensador)

T3 (Temperatura salida de liquido refrigerante del condensador)
T17 (Temperatura entrada de agua al condensador)

Tg (Temperatura salida de solucién pobre del economizador)
To (Temperatura entrada de solucién pobre al economizador)
T1, (Temperatura salida de solucion rica del economizador)
T13 (Temperatura entrada de solucidn rica al economizador)
T19 (Temperatura entrada de agua a enfriar)

T,o (Temperatura salida de agua fria)

Ts (Temperatura salida de vapor del evaporador)

T, (Temperatura entrada de liquido refrigerante al evaporador)
T,3 (Temperatura ambiente)

P, (Presion en el generador)

P, (Presion en el condensador)

P3 (Presion en el evaporador)

P, (Presion en el absorbedor)

F1 (Flujo mésico de agua caliente al generador)

F, (Flujo mésico de agua al condensador)

F3 (Flujo mésico de agua a enfriar al evaporador)

F4 (Flujo mésico de agua al absorbedor)

C;: (Flujo maésico interno hacia el generador)

C, (Flujo maésico interno hacia el absorbedor)

Cs (Flujo maésico interno del refrigerante)

C4 (Flujo maésico interno de recirculacion en el absorbedor)
Qa (Calor de absorcion externo)

Qc (Calor de condensacion externo)

Qe (Calor de evaporacion externo)

55.4
448
38.2
321
27.9
26.3
26.6
814
30.5
28.1
28.1
55.8

545
38.7
251
231
254
9.1
320
1269.2
1263.6
572.4
567.6
25.26
20.27
20.07
18.15
1.42
1.28
0.15
4.67
5.379
3.461
2.818

56.8
46.4
39.2
32.3
27.9
27.0
26.7
80.3
30.8
28.2
28.1
56.3
67.7
56.6
39.8
25.0
22.8
25.6
11.0
35.2
1297.2
1290.9
610.7
606.3
24.45
19.87
20.03
18.00
1.44
1.24
0.16
4.08
5.599
3.756
3.118
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Qg (Calor de generacion externo) 8.100 7.449
COP¢ (Coeficiente de desempefio externo) 0.348 0.419
Qa (Calor de absorcion interno) 5.404 5.628
Qc (Calor de condensacion interno) 3.311 3.514
Qe (Calor de evaporacion interno) 3.030 3.219
Qg (Calor de generacion interno) 5.470 5.587
COP, (Coeficiente de desempefio interno) 0.547 0.574
Wp (Trabajo de la bomba) 0.074 0.067
EF A (Efectividad del absorbedor) 0.76 0.80
EFc (Efectividad del condensador) 1.00 1.00
EFg (Efectividad del evaporador) 1.00 1.00
EFs (Efectividad del generador) 0.84 0.85
EFgy (Efectividad del economizador) - 0.44

T (°C), Pabs (kPa), F (kg/min), C (kg/min), Wp (kW), COP (adimensional),
EF (adimensional)

Las comparaciones correspondientes entre las pruebas experimentales restantes, realizadas a
temperatura generacion de 95 °C y 90 °C, se muestran en el anexo C por medio de las tablas 1y 2,

respectivamente.

5.7.- Conclusiones del capitulo

A través del analisis hecho, se puede llegar a la conclusion de que el sistema puede operar de manera
estable, presentando minimas variaciones a través de su evaluacion. Por otro lado, por medio de los
resultados obtenidos, se demostr6 como la apertura de la valvula de expansion juega un papel
fundamental en el desempefio del sistema de refrigeracion, y por lo tanto, es de tomar en

consideracion como una variable mas que hay que tener en cuenta dentro de la evaluacion del sistema.

En lo que respecta a la evaluacion hecha con diferentes patrones de flujo interno, al mandar
un flujo menor de solucioén rica en refrigerante hacia el generador trajo consigo que se obtuviera una
reducida produccion de refrigerante, y con ello que los coeficientes de desempefio fueran menores.
Sin embargo, al manejar flujos internos menores se tuvieron presiones de absorcién bajas, y
temperaturas de evaporacion inferiores a las registradas por medio del analisis a flujo interno maximo.
Por otro lado, al llevar a cabo la evaluacion del sistema de refrigeracién a un flujo mayor, se lograron

obtener mejores resultados en funcion del coeficiente de desempefio.
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En general, al llevar a cabo el analisis de recirculacion, se pudo apreciar como dicho flujo en
el absorbedor es un punto clave en la operacién del sistema de refrigeracion, con el se hace notar bajo
que condiciones es posible lograr las temperaturas de evaporacion mas bajas, las mejores potencia de
enfriamiento, la presién mas baja dentro sistema y otros valores de interés; como son la potencia de
generacion. Sin embargo, se destaca que se llegd a obtener un punto 6ptimo de operacion, en funcion
del coeficiente de desempefio externo, dentro de cada una de las tres diferentes temperaturas de
generacion a las cuales se llevaron a cabo las pruebas experimentales, el cual fue mediante un flujo

de recirculacion de 4 kg/min.

Finalmente, al conocer la efectividad de los componentes fue posible darse cuenta del
desempefio de cada uno de ellos, encontrando como afecta la temperatura de generacion y

condensacién en su comportamiento a seguir a lo largo de las pruebas experimentales.

Por medio de la comparacién hecha a partir de las pruebas de repetibilidad del sistema, se
demostroé que el sistema es capaz de reproducir los resultados ya obtenidos, y que es posible otorgarle
la credibilidad de repetibilidad bajo las condiciones de operacién que ha sido evaluado, logrando con

ello que no sea obra de la casualidad su funcionamiento.
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Capitulo VI

DETERMINACION DE COEFICIENTES DE
TRANSFERENCIA DE CALOR

El presente capitulo muestra la evaluacion térmica de los intercambiadores de calor tipo
coraza y tubo de pelicula descendente, correspondientes al generador y absorbedor, con el propésito
de determinar los coeficientes de transferencia de calor para cada uno de ellos. La influencia de
variables tales como el flujo de calor, flujo masico y temperatura fueron correlacionadas para la
obtencion del nimero de Nusselt, tomando en consideracion los coeficientes experimentales de
transferencia de calor y diferentes nimeros adimensionales; a través de los cual fue posible
encontrar ecuaciones semiempiricas las cuales pueden ser utilizadas para un mejor disefio de este

tipo de componentes operando con la mezcla amoniaco/nitrato de litio.
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6.1.- Introduccion
Los nuevos desarrollos en sistemas de absorcion para aplicaciones de aire acondicionado responden
a la nueva situacion energética y ambiental, la cual requiere sistemas mas eficientes, asi como el uso

de fuentes de energia renovables; como puede ser la energia solar térmica [54].

Los intercambiadores de coraza y tubo han sido utilizados por décadas, pasando desde su
principal aplicacién en la industria de procesos quimicos hasta su uso en sistemas de refrigeracién
[71, 75]. Dichos intercambiadores de calor son comunmente clasificados de acuerdo al nimero de
pasos por coraza, asi como su nimero de pasos por tubos; estando estos organizados en un haz, siendo

el patron de arreglo cuadrado uno de los mas comunes.

En el area de la refrigeracion, éste tipo de intercambiadores han sido utilizados en los procesos
de evaporacion, tipicamente empleados como intercambiadores inundados, teniendo como principal
caracteristica al haz de tubos cubierto por el fluido a evaporar; el cual puede ser un fluido puro o una
mezcla. Sin embargo, con el paso del tiempo, un nuevo tipo de configuracion de pelicula descendente
por el lado de la coraza ha surgido, cuyo potencial podria llegar a remplazar a los intercambiadores

inundados.

El evaporador de pelicula descendente cumple muchas de las necesidades de la industria del
aire acondicionado y refrigeracion. Su rendimiento térmico es excelente, es térmicamente superior a
evaporadores inundados y competitivo con intercambiadores de calor de placas. Destaca
principalmente el uso de menos fluido de trabajo, coeficientes de transferencia de calor mas altos,
baja caida de temperatura y baja caida de presion, en comparacion con los evaporadores inundados.
Ademas, probablemente posee la capacidad de operar con una carga de refrigerante mas baja que los

intercambiadores de calor de placas [76].

En cuanto a la investigacion tedrica y experimental de este tipo de intercambiadores de
pelicula descendente, los estudios estan basados principalmente en analisis de un solo tubo, siendo
mayormente utilizados en la investigacion de refrigerantes tales como el R134a y el amoniaco puro
[77]. Sin embargo, debido al hecho de que los procesos de ebullicion son muy frecuentes en la
industria, estos han sido objeto de estudio en las Ultimas décadas. No obstante, debido a la
complejidad que presentan los procesos de ebullicion, tan solo modelos empiricos estan disponibles
en la bibliografia para su estudio; donde los coeficientes que estos predicen pueden llegar a tener

diferencias entre ellos incluso del 100 % [78].
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Durante los Gltimos 70 afios se han llevado a cabo muchos estudios del proceso de ebullicion
nucleada con componentes puros, lo cual ha permitido ampliar el conocimiento de los procesos fisicos
que se producen en la generacion de burbujas en ebullicion, aunque todavia no se han podido
establecer modelos tedricos que predigan los coeficientes con suficiente exactitud; debido a la gran
cantidad de parametros de influencia en este tipo de ebullicion y a la complejidad que estos presentan,

como se comento anteriormente [78].

En el proceso de produccidn de vapor en pelicula descendente, las propiedades de la pelicula,
asi como la ebullicién nucleada, juegan un rol primordial en el mecanismo de transferencia de calor;
el cual puede estar dominado por efectos de conveccion y/o conduccién. Por lo tanto, es importante

la determinacion de este mecanismo.

Los datos a través de los cuales se llevd a cabo la evaluacion experimental de dichos
componentes son aquellos que fueron recabados de las pruebas experimentales realizadas con el
sistema de refrigeracién por absorcion, cuya evaluacién en términos del coeficiente de desempefio se

mostré en el capitulo anterior.

6.2.- Evaluacién del generador

El primer componente analizado dentro del sistema de refrigeracion por absorcién fue el generador,
en donde la figura 6.1 muestra en forma esquematica dicho intercambiador de calor de coraza y tubos,
mostrando el disefio de fabricacion y las partes que lo componen. Por otro lado, en la tabla 6.1 se
muestran los parametros geométricos de su construccion; asi como los rangos de operacion empleados

en las pruebas experimentales.

ida de wapor

Anstr:

Taga trasera A (Vv

Tubos de coraza’ ‘
|

\
Placa separa pazo frontal

Taga Freatal"
Figura 6.1.- Disefio del intercambiador de calor de coraza y tubos, como generador (medidas en

pulgadas).
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Tabla 6.1.- Parametros geométricos y rangos de operacién para el generador.

Pardmetros geométricos Valor Rangos de operacion Valor
Numero de tubos 20 Temperatura de generacion [°C] 80 -100
Diametro externo de los tubos [m] 0.0191 Presion absoluta de generacion [kPa] 945 - 1500
Avrea efectiva de transferencia de calor [m?] 0.84 Concentracidn solucién entrada [%] 48 - 54
Numero de tubos de distribucion 5 Flujo masico de solucion [kg/s] 0.004 - 0.047
Diametro externo tubos de distribucion [m] 0.0127 Flujo maésico de agua caliente [kg/s] ~ 0.355 - 0.432
Diametro interno de la coraza [m] 0.2023 Temperatura de condensacion [°C] 20-34
Longitud de la coraza [m] 0.65 Flujo de calor [kW/m?] 3.5-13.7
Numero de pasos por coraza 1

Numero de pasos por tubos 4

Para efectos de evaluacion del coeficiente de transferencia de calor en el generador, los datos
experimentales recabados se pueden delimitar a tres condiciones de operacion principales: la primera
en la cual la temperatura del suministro de agua caliente hacia el generador es constante, al igual que
el flujo de solucion que ingresa hacia él, donde la Unica variacion es en la temperatura de
condensacion. La segunda en la cual las condiciones de operacién se mantienen constantes para la
temperatura de condensacion y el flujo masico de solucidn, existiendo una variacién en la temperatura
de generacién. Por Gltimo, al mantener constantes la temperatura del suministro de agua caliente hacia
el generador y la temperatura de condensacion, se hicieron variaciones en el flujo masico de la
solucidn que ingresa al generador. Algunas pruebas adicionales se pudieron rescatar de la evaluacion
experimental; las que sirvieron para cubrir un rango mas amplio en la determinacion del coeficiente
de transferencia de calor, en las cuales las variables fueron la concentracion de solucién y el flujo

masico de agua caliente hacia el generador; cuyos rangos se aprecian en la tabla 6.1.

6.2.1.- Determinacion del coeficiente experimental de forma tedrica

Como recordatorio del principio de operacion del generador, a éste llega la solucion procedente del
absorbedor, con alta concentracién de amoniaco, la cual entra a los tubos de distribucién donde se
genera la formacion de gotas, las cuales caen sobre el haz de tubos del generador. Dichas gotas, al ir
cayendo por efecto de la presion y la gravedad, forman una pelicula descendente que va cubriendo
los tubos; y con la cual da inicio el proceso de transferencia de calor del agua caliente, contenida en
haz de los tubos, hacia la solucién. Un punto de ebullicion diferente entre la sal de nitrato de litio y
el amoniaco (600 °C y -33 °C, a presion atmosférica, respectivamente) provoca que solo se genere
vapor de amoniaco, el cual abandona el generador con direccion hacia el condensador. Por otro lado,
la solucion de nitrato de litio/amoniaco que no es evaporada, abandona el generador hacia el
absorbedor, pasando a través del economizador, y es bombeada de nuevo hacia el generador para

reinicio del ciclo una vez que se da el proceso de absorcion.

194



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

El objetivo de la evaluacién del generador es encontrar una correlacion basada en nlmeros
adimensionales que ayude a la prediccion del coeficiente de transferencia de calor por ebullicion de
formatedrica, con la finalidad de servir como base para el analisis y disefio de generadores de pelicula
descendente en un futuro préximo. Sin embargo, dicha determinacion involucra la obtencidn inicial
de este coeficiente de transferencia de calor de forma experimental, por lo que es necesario llevar a
cabo un analisis detallado de los mecanismo de transferencia de calor implicitos durante el proceso

de generacion de vapor, inicialmente.

La obtencion experimental de dicho coeficiente se basa en el anélisis de los datos recabados

a lo largo de cada evaluacion realizada, y su metodologia de céalculo se muestra a continuacion.

El primer mecanismo de transferencia de calor que se da en el generador es debido al
suministro de energia térmica por medio del agua caliente que ingresa, cuya cantidad de calor es

calculado por medio de la Ec. (6.1),

QG = mil,w Cph,w ATh,w (6-1)

donde el calor Qg se puede determinar a través de la ecuacidn de transferencia de calor de Fourier, la
cual se puede expresar de la siguiente manera,

Qs = UAp F AT,y (6.2)

Siendo U y A7, la representacion del coeficiente global de transferencia de calor y el area total de
transferencia de calor, respectivamente. Mientras que, AT,,;, corresponde a la diferencia de

temperatura media logaritmica; y F, al factor de correccion.

El uso del factor de correccion es necesario para hacer posible la implementacion de la
diferencia de temperatura media logaritmica, esto debido a que esta diferencia media logaritmica fue
desarrollada para el anélisis de intercambiadores de calor de flujo cruzado y flujo en paralelo, mientras

que en el caso de estudio corresponde a un intercambiador de coraza y tubos.
La obtencion del factor de correccion para intercambiadores de coraza y tubo toma su valor

a partir de la configuracion del intercambiador, tomando en consideracién cuantos pasos posee por

coraza y por tubos. Por lo tanto, de acuerdo a la configuracion que posee el generador, un paso por
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coraza y cuatro por tubos, existen un método grafico y un método analitico para la determinacién de
su valor adimensional. La implementacién del método grafico es por medio de la figura 6.2, donde
los valores de R y P estan en funcién de las temperaturas de entrada y salida del fluido que circula
por la corazay por los tubos [40]. Sin embargo, la implementacion de dicho método se vuelve tedioso
cuando se trata de cientos de puntos de medicién. Ademas, este conlleva un error asociado debido a
la precision con la cual sea posible la lectura del valor buscado, por lo que se sugiere la

implementacion del método analitico.

1.0 <
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a) Un paso por la corazay 2, 4, 6, etc. (cualquier multiplo de 2) pasos por los tubos

Figura 6.2.- Diagrama del factor de correccién F para una configuracion especifica de

intercambiador de calor de coraza y tubos [40].

La implementacion del método analitico facilita la disminucién del error de lectura, y
simplifica la obtencidn del factor de correccion. La representacion del método analitico es por medio
de la Ec. (6.3), en la cual los valores de R y P son similares a los empleados en el método grafico
[79].

VRZ+1 In(1-P)

e (1-RP)
(R_1)1n<2—P(R+1— \/Rz—-i-1> (63)
2—-P(R+1+ VRZ+1

En lo que respecta al calculo de la diferencia de temperatura media logaritmica, ésta es
obtenida por medio de la Ec. (6.4), la cual involucra las temperaturas correspondientes al flujo de

agua y solucion que circulan a través del generador.

ATl - ATZ

AT, = —ln(ﬁ—%) ,

ATl = Th,w—in - Tc—out y ATZ = Th,w—out - Tc—in (6 4)
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Al despejar U de la Ec. (6.2), y al emplear la informacidn obtenida a través de cada una de
las pruebas experimentales llevadas a cabo, es posible encontrar el coeficiente global de transferencia

de calor, sustituyendo los valores correspondientes en la Ec. (6.5)

de

U= 4 Far, (6.5)

Al coeficiente global de transferencia de calor se le llega a definir como la intensidad total de
calor transferido a través de un material. Por lo que, al considerar el proceso de transferencia de calor
desde el fluido caliente que circula por los tubos de la coraza, hasta la pelicula de solucién que
desciende por dichos tubos, el calor es transferido por conveccion del fluido caliente hacia la pared
interna del tubo, por conduccidn a través de la pared del tubo y por conveccion de la pared del tubo a
la pelicula descendente; siendo la fuerza impulsora de esta transferencia de calor la diferencia de

temperatura existente entre la corriente del fluido caliente y el fluido de menor temperatura.

Transferencia
decalor

Fluido
frio

=1 "R =1
RI I‘]iAi paed RO hvo
Figura 6.3.- Red de resistencias térmicas asociada con la transferencia de calor a través del tubo
[40].

El coeficiente global de transferencia de calor se puede expresar de una manera analoga por
medio de la Ec. (6.6),

U =
R A (6.6)

dénde Ry, representa la resistencia total al flujo calor, la cual esta conformada por las tres resistencias
en serie mencionadas con anterioridad; correspondientes a la resistencia por conveccion del fluido

caliente a la pared del tubo, la resistencia por conduccién a través de la pared del tubo y la resistencia
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convectiva entre la pared del tubo y la pelicula descendente (figura 6.3), quedando expresada la

resistencia total de la siguiente manera:

1 In (%‘Z) 1

(6.7)
hiAi+ 2wkl + hvo

RT=

donde h; y h, son los coeficientes de transferencia de calor del fluido interno y externo,

respectivamente, y A; es el &rea superficial interna del tubo.
A; = mD;l (6.8)

En lo que respecta al area de transferencia de calor, A, en la Ec. (6.6), corresponde al area
superficial interna del tubo; la cual puede estar basada en el didmetro interno o externo. Sin embargo,
el diametro externo es virtualmente siempre utilizado, por lo tanto esta area de transferencia de calor

queda definida de la siguiente manera,
A=A,=mnD,l (6.9)

Al sustituir la Ec. (6.7) en la Ec. (6.6), y tras hacer un reacomodo de términos, el coeficiente

global de transferencia de calor queda expresado de la siguiente manera

D, -1
~ | D, 2k ' h, (6.10)

Es a partir de la Ec. (6.10) donde se tiene la posibilidad de obtener el valor experimental del
coeficiente de transferencia de calor h,. Sin embargo, es necesario en primera instancia conocer el

valor del coeficiente interno h;, correspondiente al flujo de agua que circula por el generador.

Para la obtencién del coeficiente convectivo interno, se requiere de la ecuacion
correspondiente para flujo interno forzado sobre un tubo liso, la cual es expresada en funcién del
namero de Nusselt, tomando en consideracion si el flujo a través del tubo es laminar, turbulento o de

transicién; por medio del calculo del nimero de Reynolds (Re). Un flujo a través de un tubo con un
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Reynolds menor a 2300 se considera laminar (Re < 2300), con un nimero mayor a 10,000 se considera

turbulento (Re > 10,000) vy, en los valores intermedios, de transicion [40].

Para saber qué tipo de flujo es el que circula a través del haz de tubos del generador es
necesario encontrar el nimero de Re correspondiente, y para ello se emplea la Ec. (6.11). Por medio
de la sustitucion de los datos recabados a través de las pruebas experimentales, el patrén de flujo que

se encontro presente en el generador es de tipo turbulento.

(6.11)

De acuerdo a lo descrito por Cengel [40], la mayoria de las correlaciones de transferencia de
calor en este régimen de flujo se basan en estudios experimentales, debido a la dificultad para tratar
en forma tedrica con este tipo de flujo, siendo una de estas ecuaciones experimentales, para flujo

turbulento completamente desarrollado en tubos lisos, la propuesta por Gnielinski [40],

Nu =

(é) (Re — 1000) Pr ( 0.5 < Pr <2000 )

3x103 < Re < 5x106 (6.12)

1+127 (g)os (Pr2/3 — 1)

ddnde Pr es el nimero de Prandtl y f el factor de friccion para el flujo turbulento en tubos lisos, el
cual se puede determinar a partir de la primera ecuacién de Petukhov [40], evaluando todas las
propiedades del fluido a temperatura media.

f = (0.79InRe — 1.64)~?2 (3000 < Re < 5x10°) (6.13)

La obtencion del coeficiente convectivo interno se obtiene por medio de la ecuacion

homologa del nimero de Nusselt,

- (6.14)

ddnde k representa la conductividad térmica del fluido y D; el didmetro interno del tubo.
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Finalmente, por medio de la estimacidn de h;, a partir de la Ec. (6.14), es posible determinar
el coeficiente de transferencia de calor experimental por ebullicién a través de la Ec. (6.15), donde k

representa la conductividad térmica de la pared del tubo.

D, -1
ho= L - % ln(ﬁi) _ Do 6.15
° U 2k h; D; (6.15)

Desafortunadamente, la determinacion de este mismo coeficiente por medio de un método
tedrico no es tan sencillo como lo es para el caso experimental. Por lo que es necesario encontrar
correlaciones en términos de nimeros adimensionales que logren ajustar de la mejor manera posible

los valores experimentales obtenidos.

Dentro de la literatura se encuentran trabajos que reportan correlaciones para evaporacion de
fluidos puros y mezclas, pero son pocos los reportados para evaporacion parcial con pelicula

descendente en flujo en dos fases, lo que dificulta el analisis del generador.

En los sistemas de absorcion, el fluido de trabajo es una mezcla de dos 0 mas componentes,
y por lo tanto, en el generador esta presente un flujo en dos fases. En la practica, cuando la temperatura
de la pared del haz de tubos alcanza un valor ligeramente superior con respecto a la temperatura de
saturacion del fluido, el proceso de ebullicién inicia en la regién de contacto entre la pared del tubo

y el fluido, favoreciendo la produccidn de refrigerante [80].

Dos singularidades son las que caracterizan al coeficiente de transferencia de calor por
ebullicion: la ebullicién nucleada y la ebullicién convectiva, que de acuerdo al analisis bibliografico
reportado por Zacarias et al. [80]; Palm y Claesson [81] describen que el coeficiente de transferencia
de calor en ebullicién nucleada tiene una fuerte dependencia del flujo de calor, mientras que en
ebullicion convectiva es principalmente dependiente del flujo masico. Por otro lado, el criterio
desarrollado por Thonon et al. [82], estipula que a cualquier flujo de calor, cuando la calidad del vapor

esta por debajo del 20 %, siempre esta presente la ebullicién nucleada.

De acuerdo a los datos recabados a través de las pruebas experimentales, a partir de la figura

6.4 se muestra el valor del coeficiente de transferencia de calor experimental, en funcion del flujo de
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calor, para dos flujos masicos de solucion diferentes; correspondientes a temperaturas de generacion

distintas.

En la figura 6.4(a) se aprecia que el coeficiente h, presenta un tendencia de incremento
conforme el flujo de calor es mayor, para un flujo masico de solucion constante, lo que hace pensar
la presencia de ebullicién nucleada. Por otro lado, al comparar ambos flujos de solucion entre si, se
aprecia que a mayor flujo masico el coeficiente h, presenta valores mas elevados, describiendo la
posible presencia de ebullicion convectiva. Sin embargo, por medio de la figura 6.4(b), en la cual los
flujos de calor son mas bajos, se muestra como h, sigue presentando una tendencia de incremento
conforme el suministro de calor es mayor, pero su dependencia conforme se incrementa el flujo
masico no es tan clara, al obtenerse valores muy similares entre ambos flujos, lo cual pone en duda

la presencia de ebullicidn convectiva a flujos de calor bajos.

(a) (b)
Figura 6.4.- Coeficiente de transferencia de calor experimental en funcién del flujo de calor, para

diferentes flujos masicos y temperaturas.

De acuerdo a Palm and Claesson, la calidad del vapor es otro factor determinante en presencia
de ebullicion convectiva, al mostrar tendencias de incremento en el coeficiente de transferencia de
calor conforme la calidad del vapor es mayor. Por lo anterior, en la figura 6.5 se muestra un analisis
de la dependencia de h, en funcion de la calidad de vapor, bajo las mismas condiciones de flujo de
masa y temperatura correspondientes a la figura antepuesta, con la finalidad de determinar la
presencia de ebullicion convectiva. De acuerdo a lo mostrado en dicha figura, se puede determinar
que efectivamente h, presenta un incremento conforme la calidad de vapor es mayor, en ambos flujos
evaluados, auspiciando la posible presencia de ebullicién convectiva bajo estas condiciones. Sin

embargo, retomando en consideracion el criterio de Thonon et al. que estipulan que sin importar el
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flujo de calor, cuando la calidad del vapor estéa por debajo del 20 % siempre esta presente la ebullicion
nucleada, que de acuerdo a la figura 6.5(b), la cual representa la muestra de los datos experimentales
recabados, se aprecia que la calidad de vapor nunca super6 el 20 %, poniendo de nueva cuenta en

duda la presencia de ebullicion convectiva durante la experimentacion.

(a) (b)
Figura 6.5.- Coeficiente de transferencia de calor experimental en funcidn del la calidad de vapor,

para diferentes flujos masicos y temperaturas.

Debido a que en el generador de pelicula descendente existe una ebullicion parcial del
refrigerante, siempre coexiste una relacion entre el flujo de calor suministrado, el flujo masico y la
calidad de vapor, lo que dificulta separar los mecanismos de ebullicién convectiva y ebullicion
nucleada, como se pudo apreciar por medio del andlisis de las figuras 6.4 y 6.5. Sin embargo, tomando
en consideracion lo anterior, Thonon et al. estipulan un criterio que ayuda en la determinacion del
factor dominante en el proceso de ebullicion, basandose en el nimero de Boiling y el parametro de

Martinelli de la siguiente manera:

Bo - Xy > 0.15 x 10 = Domina la ebullicién nucleada

Bo - Xy < 0.15 x 10° = Domina la ebullicién convectiva

202



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

Figura 6.6.- Nimero de Boiling en funcidn del parametro de Martinelli.

Por lo que al hacer un analisis tomando como base el criterio mencionado, en la figura 6.6 se
muestra una representacion de los datos experimentales del coeficiente de ebullicion, del cual se
puede observar que todos los datos caen en la zona de ebullicién nucleada, confirmando su dominio

en el proceso de generacion de vapor y dejando de un lado la ebullicién convectiva.

Una vez obtenidos los valores del coeficiente convectivo externo de manera experimental,
conjugado con la confirmacidn del factor dominante dentro del proceso de generacién de vapor, la
determinacion teorica del coeficiente de transferencia de calor por ebullicién se puede dar en términos
de nameros adimensionales; como lo pueden ser el Reynolds, Prandtl, Boiling, Jakob, Froude,

Convectivo, calidad de vapor, entre otros.

Nu = f (Re, Pr,Bo,Ja,Fr,Co,x,...)

En la literatura, existen muy pocos trabajos relacionados con la determinacién del coeficiente
de transferencia de calor por ebullicion con la mezcla de trabajo amoniaco/nitrato de litio. Sin
embargo, destaca un trabajo que fue de gran ayuda, cuyo analisis esta basado en la determinacion del
coeficiente de transferencia de calor por ebullicién para un generador de placas, operando con la

mezcla nitrato de litio-amoniaco, llevado a cabo por Zacarias et al. [80].

A partir de la revision bibliogréafica llevada a cabo, fue posible ir ensayando con diferentes

correlaciones para la determinacion del nimero de Nusselt, de las cuales se tomé a criterio las que se
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consideraron mas importantes de acuerdo al objetivo buscado. Algunas de las correlaciones que se
probaron, fueron aquellas reportadas por Blass [83], Jani [84], Rivera [85] y Zacarias [80], las cuales

presentan la siguiente forma:

Correlacion de Blass Nu = a; Re®2 Pr% (6.16)
Correlacién de Jani Nu = by Rebz prbs g*bs g *Ps pbe ox (6.17)
., . h, 1\
Correlacion de Rivera — =0 (—) + Bo® (6.18)
h; Xet
Correlacion de Zacarias Nu = d, Fr% prd Bo% Jq%s (6.19)

En cada una de las correlaciones anteriores, el valor como factor y superindice es ajustado de
acuerdo a los datos experimentales obtenidos, basandose en cada uno de los trabajos reportados por
cada autor. Para el caso particular, se siguié la misma metodologia, con la finalidad de llegar a

correlacionar los datos obtenidos de la mejor manera.

De acuerdo a las cuatro correlaciones probadas, la correspondiente al modelo propuesto por
Zacarias et al. es la que mejor se logré ajustar a los datos experimentales obtenidos, cuya correlacion

resultante se muestra por medio de la Ec. (6.20):
Nu = 4561.58 Fr%72 pr#10 Bo09 jq=074 (6.20)

con:
1.2x10®%<Fr<29x 107
450 < Pr<6.24
2.74x10?<B0<6.75x 107
1.32<Ja<9.20

En dicha correlacidn, la influencia de las propiedades de transporte de liquido se incluyen en
los nimeros adimensionales de Fr y Pr, mientras que las propiedades de cambio de fase y del vapor

estan representadas por los nimeros de Bo y Ja, respectivamente [80].
La comparacion entre el coeficiente experimental y su correspondiente determinacion de

forma tedrica, a partir de la Ec. (6.20), se aprecia por medio de la figura 6.7, en la cual se puede ver

que en su gran mayoria los datos pronosticados difieren en un rango de */.7 %, con respecto a los
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valores experimentales, con valores del coeficiente convectivo que oscilan en el rango de 140-850

W/m? K.

Figura 6.7.- Comparacion entre los coeficientes de transferencia de calor experimentales y tedrico,

para el generador.
Por otro lado, en la tabla 6.2 se muestran los valores minimos y maximos de las
incertidumbres obtenidas para las principales variables empleadas en el calculo de la correlacion

anterior.

Tabla 6.2.- Resultados del analisis de incertidumbre para las principales variables calculadas.

Variables Incertidumbre minima y méxima (%)
Nusselt [Nu] +0.8, £09
Coeficiente de transferencia de calor [ho] +7.1, £258
Coeficiente de transferencia de calor [hj] +0.8, £09
Flujo de calor [Qg] +56, +245
Coeficiente global de transferencia de calor [U] +58, +24.6

Mientras que, en la tabla uno del anexo D se encuentran los valores experimentales de las
principales variables; correspondientes a los 121 puntos de medicion registrados en la figura 6.7,

mostrando en cada uno de ellos sus valores correspondientes de incertidumbre.
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6.3.- Evaluacion del absorbedor

El absorbedor es uno de los elementos principales del sistema de refrigeracidn por absorcién, siendo
el mas critico para el desempefio del sistema. Existen tres tipos basicos de absorbedores, los cuales
se diferencian por el mecanismo empleado para llevar a cabo el proceso de absorcion, siendo éstos
de tipo spray, de burbujas o de pelicula descendente. Con el fin de ayudar en la comprensién del
proceso de absorcion, las ecuaciones que rigen el proceso de transferencia de calor deben
determinarse y resolverse, en funcién de las condiciones de operacion obtenidas; asi como a través
de suposiciones pertinentes. Sin embargo, llevar a cabo este proceso lleva bastante tiempo y
complejidad. Aunqgue se han realizado bastantes trabajos e investigaciones en el area, alin no existe
un método simple, y a la vez seguro, que sirva para la determinacién del rendimiento del absorbedor

de una forma éptima [86].

Instrum entaci én
(Manémetro)

nstrumentacin
(Vélvula de seguridad)
Tapa trasera
del absorbedo Tuberia de solucién
Distribuidor
Soporte’ de solucis

Mirilla

Entrada de vapo

Tubos de la coraza

‘Entrada
solucién

Tapa frontal del absorbedor

Figura 6.8.- Disefio del intercambiador de calor de coraza y tubos, como absorbedor (medidas en

pulgadas).

Tabla 6.3.- Parametros geométricos y rangos de operacion para el absorbedor.

Pardmetros geométricos Valor Rangos de operacion Valor
Numero de tubos 36 Temperatura agua de absorcion [°C] 20-34
Diametro externo de los tubos [m] 0.0191 Presion absoluta de absorcion [kPa] 460 - 780
Area efectiva de transferencia de calor [m?] 1.61 Concentracion de la solucion [%] 48 - 54
Numero de tubos de distribucion 6 Flujo masico de agua [kg/s] 0.30
Diametro externo tubos de distribucion [m] 0.0127 Flujo masico solucidn rica [kg/s] 0.004 - 0.047
Diametro interno de la coraza [m] 0.254 Flujo masico solucidn pobre [kg/s] 0.003 - 0.044
Longitud de la coraza [m] 0.70 Flujo mésico de refrigerante [g/min] 30 - 330
NUmero de pasos por coraza 1 Flujo mésico de recirculacion [ka/s] 0.05 - 0.083
NUmero de pasos por tubos 6 Flujo de calor [kW/m?] 0.97 - 5.68

Dentro del sistema de refrigeracion por absorcién, el componente a analizar corresponde al
intercambiador de calor de pelicula descendente que opera como absorbedor, el cual se ejemplifica

por medio de la figura 6.8; representado de forma esquematica, mostrando su disefio y las partes que
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lo componen. Por otro lado, la tabla 6.3 muestra los pardmetros geométricos de su construccion; asi

como los rangos de operacion empleados en las pruebas experimentales.

Los datos con los cuales se llevd a cabo la evaluacion del absorbedor corresponden a los
obtenidos a través del analisis del sistema por medio del coeficiente de desempefio, los cuales se
pueden resumir en cuatro condiciones de operacion diferentes. La primera de ellas donde se
mantuvieron constantes los flujos masicos internos hacia el absorbedor, variando la temperatura de
absorcién. En la segunda condicion, se incrementaron los flujos masicos internos ya establecidos, y
de nueva cuenta se hizo el andlisis variando la temperatura de absorcién. Finalmente, se realizaron
dos series de evaluaciones mas, en una de ellas donde se vario el flujo de recirculacion en el
absorbedor, manteniendo fija la temperatura de absorcion, y la segunda donde se mantuvo fijo el flujo
de recirculacion en el absorbedor, ahora variando la temperatura de absorcion. Al igual que para el
generador, se pudieron rescatar alguna pruebas adicionales de la evaluacion del sistema, en las cuales
la variable fue la concentracion de la solucion, lo cual permitié cubrir un rango mas amplio en la

determinacion del coeficiente de transferencia de calor.

6.3.1.- Determinacion del coeficiente experimental de forma teérica

Al absorbedor llegan los flujos masicos de vapor de amoniaco y solucién pobre en refrigerante,
procedentes del evaporador y generador, respectivamente. Es a través de la interaccién mutua de estas
corrientes que se lleva a cabo el proceso de absorcion, trayendo consigo la formacion de la solucion
de nitrato de litio-amoniaco con alta concentracion en refrigerante. Conforme la solucién va
absorbiendo el vapor refrigerante que se encuentra en sus alrededores, ésta se va depositando en el
fondo del intercambiador de calor; la cual, posteriormente, abandona el absorbedor para ser bombeada
hacia el generador, dando un reinicio continuo al ciclo de refrigeracién. Por otro lado, el calor
originado del proceso de absorcion es transferido hacia el enfriador , a través de la corriente de agua
que fluye por los tubos de la coraza del absorbedor, para posteriormente ser disipado hacia el ambiente

y recuperar la capacidad para volver a obtener calor del proceso de absorcion.

El objetivo de la evaluacion del absorbedor es encontrar una correlacion basada en nlmeros
adimensionales, la cual ayude a la prediccion del coeficiente de transferencia de calor por absorcion
de forma tedrica; con la finalidad de sentar bases para el analisis y disefio de nuevos absorbedores de

pelicula descendente.

207



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

Debido a la gran similitud que presenta el absorbedor con el generador, como intercambiador
de calor de coraza y tubos de pelicula descendente, la metodologia empleada para la obtencion de
dicha correlacion posee gran analogia a la mostrada con anterioridad. Por lo tanto, haciendo referencia
a la explicacion y ecuaciones ya establecidas para el generador, a continuacion se muestra la
metodologia seguida en el analisis del absorbedor de forma resumida, con el intencién de no volverla

repetitiva.

El primer mecanismo de transferencia de calor que se da en el absorbedor es debido al proceso
de absorcion, cuya energia térmica es retirada por medio del agua fria que circula por los tubos de la

coraza; siendo la cantidad de calor retirado calculado por medio de la Ec. (6.21),

Qa= mé,w Cpc,w ATC,W (6-21)

La ecuacion anterior es expresada de forma analoga a través de la ley de enfriamiento de

Newton, quedando expuesta de la siguiente manera,
Qua= UAp F AT, (6.22)

Siendo U y Ay, el coeficiente global de transferencia de calor y el area total de transferencia de calor
para el absorbedor, respectivamente. Donde F se calcula a través de la Ec. (6.3), con los valores de R
y P en funcion de las temperaturas de entrada y salida del fluido que circula por la coraza y por los

tubos del absorbedor. Por otro lado, AT,,,; , se calcula por medio de la Ec. (6.4), con
ATy = Tso1-in — Tc,w—out y AT, = Tso1—out — Tc,w—in (6.23)

Una vez obtenido el valor del U, a partir de la Ec. (6.22), al sustituir los datos correspondientes
de las pruebas realizadas, éste se expresa en términos de las resistencias térmicas de la siguiente

manera

D, -1
= |m o, 2k ' hy (6.24)
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Donde es necesario encontrar en primera instancia el valor de coeficiente interno (h;), para la
posterior determinacion del coeficiente externo de transferencia de calor por absorcion (h,), de

manera experimental.

Para la determinacién del coeficiente interno de transferencia de calor (h;), se emplea la
ecuacion correspondiente en funcion del nimero de Nusselt; tomando en consideracion el tipo de

flujo que pasa a través de los tubos de la coraza del absorbedor, el cual se determina por la Ec. (6.11).

El patrén de flujo obtenido al llevar a cabo los calculos en funcién de nimero de Reynolds
arrojé un flujo en transicion, lo cual dificulta la obtencidn de una ecuacion caracteristica en funcion
de nimero de Nusselt. Sin embargo, el nimero de Reynolds encontrado es del orden de entre 4000-
6000, el cual esta dentro del rango reportado para la implementacién de la ecuacién de Gnielinski,
Ec. (6.12).

Finalmente, a través de la implementacion de las ecuaciones (6.12), (6.13) y (6.14) es posible
encontrar el valor del coeficiente de transferencia de calor interno (h;), con el cual posteriormente se
lleva a cabo el calculo del coeficiente de transferencia de calor externo (h,), empleando la Ec. (6.15)

y la sustitucion de los datos correspondientes de las propiedades del absorbedor.

D, !
ho = |= - > ln(ﬁi) -~ D 6.15
° U 2k h; D; (6.15)

Al igual que en el generador, la determinacién de este mismo coeficiente por medio de un
método tedrico no es tan sencillo como lo es para el caso experimental. De igual manera, la obtencién
de una ecuacién en términos de nimeros adimensionales, que reproduzca o se ajuste a los datos
obtenidos a través del andlisis del absorbedor, no es facil de encontrar. Por lo cual, se vio en la
necesidad de buscar dentro de la literatura aquellos trabajos los cuales estuvieran enfocados en la

determinacion de dicho coeficiente, de los cuales se puede destacar los presentados en la tabla 6.4.

Como se puede apreciar a través de las correlaciones mostradas en la tabla 6.4, la mayoria de
ellas fueron desarrolladas para el analisis de absorbedores, tomando en consideracion diferentes
factores geométricos, asi como evaluaciones a partir de datos tedricos y experimentales. Sin embargo,

las diferencias existentes entre ellas son muy pocas, teniendo en su mayoria como factor comun la
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implementacion del niamero de Reynolds y el nimero de Prandtl, ajustados por medio de coeficientes

y un valor como factor.

Tabla 6.4.- Correlaciones reportadas en la literatura en funcion del nimero de Nusselt.

Autor

Correlacién

Mezcla
empleada

Implementacion de la correlacion

A. Zukauskas [87]

V. Patnaik [88]

J. S. Seewald [89]

S.M. Deng [90]

S. Jeong [91]

G.A. Florides [92]

C. W. Park [93]

O. Kaynakli [86]

D. Bredow [94]

Nu = ¢, Re® Pr®

Nu = 0.029 (4Re)053 pro0-344

Nu = 0.0614 Re%533 py0344

Nu = 100.75—0.087XH20 R€0'8 PT1'1

1/4

Pr,
Nu = c,Re, Pr,*3¢ (—Prv)
So

Nu = 0.029 Re053 py0344

£1061%1%7
7

Nu = 0.024 Re®688 [1 +

Nu = 0.0614 Re%523 py0344

Nu = ¢, Re® Pr¢

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

BrLi-H,0

Estudio dedicado a la transferencia de
calor en tubos simples y banco de tubos de
diversos arreglos, para flujo con gases y
liquidos viscosos.

Desarrollo de un modelo computacional
para un absorbedor de tubo simple vertical
de pelicula descendente a contra corriente.

Desarrollo de un modelo computacional
para el anélisis de un absorbedor helicoidal
de pelicula descendente.

Evaluacion  experimental sobre las
caracteristicas de un absorbedor con
arreglo de tubos horizontales de pelicula
descendente.

Andlisis tedrico de un absorbedor con
banco de tubos horizontales, mediante
flujo tipo gota y pelicula descendente.

Disefio y construccion de una méquina de
absorcion de 1 kW, con un absorbedor de
tubos verticales.

Andlisis experimental del efecto que
conlleva la rugosidad en un banco de tubos
horizontales para un absorbedor de
pelicula descendente.

Desarrollo de un modelo para la
determinacién del desempefio de un
absorbedor  tipo  helicoidal para
configuracion de flujo a contracorriente y
paralelo.

Analisis de un intercambiador de calor de
tubos horizontales, como absorbedor de
pelicula descendente, para un sistema
semi-comercial de enfriamiento por
absorcion.

Asi mismo, destaca que la mayoria de las correlaciones mostradas fueron obtenidas para

sistemas cuya mezcla de trabajo es bromuro de litio-agua. Y que, a través de la realizacion de la

revision literaria no se encontré alguna correlacion que tomara como base la mezcla agua-amoniaco,

y mucho menos la solucién amoniaco/nitrato de litio.

En lo que respecta al analisis general de intercambiadores de calor, Zukauskas [87] estipula

que la transferencia de calor en un solo tubo, y/o en un banco de tubos, se determina principalmente

210



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

por la velocidad de flujo, las propiedades fisicas del fluido, la intensidad del flujo de calor, la direccién

del flujo de calor y la disposicién de los tubos, a través de la siguiente relacién adimensional,

Nu = ¢, Re“2 Pr¢ (6.25)

en la cual se generalizan los datos experimentales utilizados cominmente, basados en una relacion

funcional.

Al tener como base los trabajos mostrados con anterioridad, y tras la obtencion de los valores
del coeficiente convectivo externo de manera experimental, la determinacion teérica del coeficiente
de transferencia de calor se puede dar en términos de nimeros adimensionales, como pueden ser el
nimero de Reynolds y Prandtl. Por lo anterior, como primera aproximacion se toman como base
dichos nimeros adimensionales, ajustando la correlacidn mostrada por la Ec. (6.25) a través de los
datos obtenidos a partir de ensayos experimentales. Los resultados obtenidos se muestran en la figura
6.9.

Figura 6.9.- Comparacion entre los coeficientes de transferencia de calor experimentales y teérico

para el absorbedor.

Los datos mostrados a través de la figura 6.9 se lograron correlacionar por medio de la Ec.
(6.26),
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Nu = 1.44107> Rel>473 py1:6049 (6.26)

mostrando valores del coeficiente de transferencia de calor de entre 130-469 W/m? K. Sin embargo,
el ajuste mostrado se podria decir que no es muy proporcional, ya que la mayoria de los datos se
ajustan en los rangos de 250-350 W/m? K para el coeficiente tedrico y entre 200-450 W/m? K para el
coeficiente experimental. Ademas, cerca del 30 % de los datos se encuentran fuera de la condicion

del */. 20 %, correspondiente a las lineas de ajuste para la Ec. (6.26).

Dentro de los trabajos analizados, solo el reportado por Park et al. [93], muestra un analisis
de forma gréfica acerca del ajuste logrado a través de la correlacion propuesta, logrando obtener una
ecuacion cuya banda de error aproximado es de */. 25 %; correlacionando el nimero de Nusselt teérico

contra el nimero de Nusselt experimental.

Aungue la ecuacién obtenida en este trabajo para el absorbedor, a través del ajuste de los
datos experimentales, presenta una banda de error del orden de magnitud similar a la mostrada a
través del trabajo de Park et al., existen ciertas diferencias entre el anélisis llevado a cabo por él y el
mostrado aqui; siendo una de ellas que los tubos del intercambiador de calor estan disefiados con
cierta rugosidad, con la finalidad de mejorar la transferencia de calor. Ademas, se desprecia el nimero
de Prandtl dentro de su andlisis; teniendo como principal diferencia la mezcla de trabajo empleada.
Por lo tanto, aunque no se tienen grandes referencias en cuanto a trabajos que sirvan de comparacién
directa para verificar los datos obtenidos en esta evaluacion, se cree que la correlacion mostrada se
puede llegar a mejorar, al tomar como base la ecuacion obtenida e incorporar otros nimeros
adimensionales, los cuales logren reproducir los efectos que se llevan a cabo dentro del proceso de

absorcion.

Al tomar en consideracion la idea anterior, se buscaron y probaron diferentes nimeros
adimensionales, que lograran ajustar de una mejor manera la correlacion encontrada en funcion de
los datos experimentales obtenidos. En base a esto, se llegd a la conclusiéon de que los nimeros
adimensionales de Condensacion (Co) y el nimero de Jakob (Ja), son una buena opcién para lograr

dicho obijetivo.

El nimero adimensional de Jakob es utilizado en fendmenos de transferencia para estudiar la

transferencia térmica durante un cambio de fase, representando la relacién entre el calor sensible y el
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calor latente. Mientras que, el nimero de Condensacion se emplea en transferencia de calor de manera

general, tratando de reproducir los efectos que implica la condensacién en particular.

A través de la incorporacion de estos dos nuevos nimeros adimensionales, tomando como
base la ecuacién mostrada (6.25), se gener6 una nueva correlacion para el numero de Nusselt, la cual

se muestra a continuacion.

Nu = 3.995618 R0-6955 p;-—1.7609 ]a—2.0171 Co—19588 (6.27)
con
8.63 < Re < 20.62
6.34 < Pr<9.34
3.22<Ja<13.21
6.14 x 10° < Co < 2.41 x 10°

Los nuevos datos obtenidos a través de dicha ecuacidn, y su correspondiente comparacion en

funcién de los datos experimentales, se muestran por medio de la figura 6.10.

Figura 6.10.- Comparacion entre los coeficientes de transferencia de calor experimentales y el

coeficiente tedrico para el absorbedor, en funcién de la segunda correlacidn encontrada.

213



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

Los resultados obtenidos que son mostrados de forma grafica por medio de la figura 6.10,
representa de mejor manera el ajuste de datos esperado, obteniendo alrededor del 57 % de los puntos
correlacionados dentro de la banda de error de */. 7 %. Mientras que el porcentaje restante de datos
se encuentra casi en su mayoria dentro de la banda de error de */. 20 %. Ademas, con la correlacion
obtenida se logra una mejor distribucion a lo largo de la linea central de ajuste, justificando una mejora

aceptable con respecto a la correlacién encontrada con anterioridad.

Con esta correlacion, el coeficiente de transferencia de calor calculado de manera teérica se
encuentra en el orden de entre 164-477 W/m? K. Mientras que, el coeficiente de transferencia de calor
experimental es de entre 178-469 W/m’ K.

Por otro lado, en la tabla 6.5 se muestran los valores minimos y maximos de las
incertidumbres obtenidas para las principales variables empleadas en el calculo de la correlacion para

el absorbedor.

Tabla 6.5.- Resultados del analisis de incertidumbre para las principales variables calculadas para

el absorbedor.

Variables Incertidumbre minima y méxima (%)
Nusselt [Nu] +9.0, £44.6
Coeficiente de transferencia de calor [ho] +9.0, 449
Coeficiente de transferencia de calor [hj] +1.0, £12
Flujo de calor [Qg] +59, +34.1
Coeficiente global de transferencia de calor [U] +6.3, +354

Mientras que, en la tabla dos del anexo D se encuentran los valores experimentales de las
principales variables correspondientes a los 121 puntos de medicién registrados en la figura 6.10,

mostrando en cada uno de ellos sus valores correspondientes de incertidumbre.

6.4.-Conclusiones del capitulo
Con el estudio desarrollado fue posible llevar a cabo el andlisis de transferencia de calor tanto en el
generador como en el absorbedor, los cuales funcionan como intercambiadores de calor de coraza y

tubos de pelicula descendente, dentro del sistema de refrigeracion por absorcion.

Para el andlisis del generador, se encontré que el coeficiente de transferencia de calor por

ebullicion posee cierta dependencia en funcidn del flujo méasico de solucién y del flujo de calor que
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se le suministra. Sin embargo, a través de las evaluaciones llevadas a cabo, fue posible encontrar que

el mecanismo predominante de transferencia de calor se debe al efecto de ebullicién nucleada.

A partir de las correlaciones probadas para el generador, la propuesta por Zacarias et al. fue
la que mejor logré adecuarse a los datos obtenidos de forma experimental; a través de la
implementacion de los nimeros adimensionales Fr, Pr, Bo y Ja, logrando un ajuste de los datos

obtenidos con un banda de error de /. 7 %.

El valor del coeficiente de transferencia de calor experimental para el generador oscil6 entre
los 140-850 W/m? K, con un suministro de calor de generacion de entre 3.5-13.7 kW; por medio de

temperaturas de generacion entre los 80 °C y 100 °C.

En lo que respecta al analisis del absorbedor, dentro de la revisién bibliografica fue posible
encontrar un mayor namero de correlaciones empleadas para la determinacion del coeficiente de
transferencia de calor por medio del nimero de Nusselt. Sin embargo, la mayoria desarrolladas para

la mezcla de trabajo de bromuro de litio-agua.

Como primera aproximacién para el calculo del coeficiente de transferencia de calor en el
absorbedor, se emplearon los nimeros adimensionales de Re y Pr, pero los resultados obtenidos no
mostraron el ajuste proporcional de acuerdo a lo esperado. Por lo que fue necesario la incorporacién

de nuevos numeros adimensionales.

A través de la implementacion de los nimeros adimensionales Co y Ja, tomando como base
la ecuacion propuesta a través del nimero de Re y Pr, se logré obtener una mejor correlacion;
obteniendo alrededor del 57 % de los puntos ordenados dentro de la banda de error de */. 7 %. Mientras
que el porcentaje restante de datos se encuentra casi en su mayoria dentro de la banda de error de
*1.20 %.

El valor del coeficiente de transferencia de calor experimental para el absorbedor oscil6 entre
los 178-469 W/m? K, con un suministro de agua fria de entre 20-34 °C; con lo cual fue posible retirar

un flujo de calor de entre 0.97-5.68 kW.

Las correlaciones propuestas son solo validas para el conjunto de datos experimentales

analizados, asi como para el rango de nimeros adimensionales empleados y la mezcla de trabajo

215



Capitulo VI: Coeficientes de transferencia de calor

nitrato de litio-amoniaco. Las propiedades de la mezcla nitrato de litio-amoniaco fueron determinadas
por medio de correlaciones presentadas por Libotean [28, 29] e Infante Ferreira [55]. Mientras qué,

para las propiedades del amoniaco puro se empleé el software REFPROP.

Para el procedimiento de obtencién de los valores de ajuste en las ecuaciones (6.20), (6.26) y
(6.27), como lo son los superindices y los factores, se implement6 el método de minimos cuadrados,
el cual fue resuelto por medio del software Mathematica, mediante una asignacioén aleatoria de valores

hasta encontrar el punto de convergencia.
Por otro lado, la propagacion de la incertidumbre se realizé utilizando el software Engineering

Equation Solver (EES), el cual ofrece una herramienta de calculo especializada para llevar a cabo

dicho analisis.
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CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

Para concluir con el trabajo de tesis, en el presente capitulo se ofrece en forma de resumen
los resultados obtenidos a lo largo del desarrollo del proyecto, mostrando las conclusiones
generadas por medio de los diferentes analisis llevados a cabo; con la finalidad de mostrar los
beneficios obtenidos. Por otro lado, se proponen nuevas recomendaciones con las cuales se le pueda
dar continuidad al proyecto; finalizando al mostrar los productos obtenidos en materia de difusion

a través del periodo de doctorado.
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7.1 Conclusiones

De acuerdo a lo propuesto dentro del objetivo general y objetivos especificos en la presente tesis, se

puede concluir que dichos objetivos fueron logrados con éxito, llevando a cabo de la mejor manera

posible el desarrollo y evaluacién del sistema de refrigeracion solar operando con la mezcla nitrato

de litio-amoniaco.

En resumen, fue posible lograr la evaluacion del sistema de refrigeracion de diversas formas

y puntos de vista, tratando de obtener los mejor resultados de cada evaluacion que se llevé a cabo.

Por lo anterior, a continuacion se mencionan las conclusiones y recomendaciones que se consideran

son las mas importantes a destacar, de acuerdo a la evaluacion llevada a cabo.
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Se lograron realizar 121 ensayos experimentales con el sistema de refrigeracién solar, durante
las cuales fue posible evaluar el sistema a temperaturas de generacion desde los 80 °C hasta

los 100 °C, en un rango de temperaturas de condensacion de entre 20 °C y 34 °C.

Dentro de las evaluaciones llevadas a cabo fue posible analizar la estabilidad del sistema,
determinar los coeficientes de desempefio externos e internos, comprobar que el sistema
presenta repetibilidad en sus evaluaciones, determinar el efecto que conlleva la recirculacion
de solucion en el absorbedor y encontrar las efectividades de cada uno de los componentes
gue integran al sistema de refrigeracion; asi como determinar el coeficiente de transferencia

de calor en funcién de nimeros adimensionales.

La evaluacion del sistema mostro la tendencia de aumento en el coeficiente de desempefio en
funcién de la disminucion de la temperatura de condensacion. Ademas, un incremento del
mismo conforme la temperatura de generacion se fue elevando, al mantener constante la
temperatura de condensacion; algo que se tenia previsto desde un inicio, y fue fundamental

lograrlo para obtener un buen desempefio del equipo.

La presion maxima registrada a través de las evaluaciones llevadas a cabo fue de 1493.7 kPa,
correspondiente a la presién absoluta del generador. Mientras que la minima fue de 464.4
kPa, medida en el absorbedor. Por otro lado, el registro mas bajo que se logré obtener en
funcion de la temperatura de evaporacidon fue de 3.3 °C. Mientras que la maxima temperatura

de evaporacion fue de 17.2 °C.
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Al evaluar el sistema de refrigeracion por medio de diferentes patrones de flujo, fue posible
encontrar que a flujo maximo de solucién hacia el generador, el mayor coeficiente de
desempefio externo que se logré obtener fue de 0.52, generando una potencia de evaporacion
externa de 6 kW, a expensas de un suministro de calor de 11.5 kW; a 100 °C de temperatura
de generacion y 20 °C de temperatura de condensacion. Por otro lado, bajo las mismas
condiciones de operacion, se obtuvo un coeficiente de desempefio interno de 0.62, con una
potencia de enfriamiento interna de 6.7 kW y un aprovechamiento de calor de generacion de

10.7 kW; todo esto con una temperatura de evaporacién de 12.8 °C.

Por medio de la evaluacion hecha a través de flujo minimo hacia el generador, se obtuvo un
coeficiente de desempefio externo maximo de 0.42, con una potencia de enfriamiento externa
de 4.1 kW, a través de un suministro de calor de 9.7 kW; a 100 °C de temperatura de
generacion y 20 °C condensacion. Bajos las mismas condiciones, fue posible obtener un
coeficiente de desempefio interno maximo de 0.62, con una potencia de enfriamiento
producida de 4.5 KW y un suministro de calor de generacion interno de 7.26 kW; todo esto a

8.6 °C de temperatura de evaporacion.

La obtencién de resultados a través de la evaluacién llevada a cabo bajo condiciones de
recirculacion en el absorbedor trajo consigo resultados interesantes. El primero de ellos es
gue se encontrd un punto de operacion idoneo en funcién del coeficiente de desempefio
externo, en el cual se logra un balance entre el calor de generacion suministrado y la potencia
de enfriamiento producida; logrando con ello el mejor desempefio del sistema. Para los tres
casos evaluados, se obtuvo que este comportamiento se da alrededor de un flujo de
recirculacion de 4 kg/min. Por otro lado, a maxima recirculacion la presién dentro del
absorbedor tiende a ser minima, obteniéndose como beneficio una menor temperatura a la
salida de la vélvula de expansién. Sin embargo, se ve sacrificada la produccién de
refrigerante. En lo que respecta al proceso donde la recirculacion es minima, es tanta la
cantidad de solucion que se envia hacia el generador que ésta no es aprovechada en su
totalidad, logrando una cantidad de refrigerante producido por debajo de lo esperado. Aunado
a esto, la presion dentro del absorbedor tiende a incrementarse conforme la recirculacion es
menor, afectando el proceso de absorcion y elevando la temperatura de evaporacion. Una
conclusién importante es que se lleg6 a observar que la presion dentro del absorbedor, y por

lo tanto la temperatura de evaporacion, estan regidas por la temperatura de entrada de
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solucidn pobre hacia el absorbedor; viéndose beneficiado el desempefio del sistema conforme

dicha temperatura tiende a ser menor.

El resultado obtenido de las pruebas de repetibilidad es una demostracion de que el sistema
de refrigeracion por absorcién posee toda la capacidad para operar de manera estable y
continua, demostrando que su operacion no es casual, sentando las bases para llevar a cabo

las mejoras en el desarrollo del mismo; en aras de llegar a reproducir un equipo comercial.

Al llevar a cabo la determinacion de las efectividades de los componentes fue posible darse
cuenta que tanto el evaporador como el condensador son los dos componentes del sistema de
refrigeracion que mejor desempefian su trabajo, obteniendo efectividades practicante del 100
%. En lo respecta al generador y absorbedor, estos obtuvieron efectividades alrededor del 83
% y 70 % en promedio, respectivamente. Dentro de estos resultados, la efectividad del
absorbedor es de tomarse en consideracion, ya que al ser el componente mas critico dentro
del sistema de refrigeracion, una mejora en él significa un incremento en el desempefio global

del sistema.

Fue posible llevar a cabo la determinacion de los coeficientes de transferencia de calor de
forma semiempirica, en funcion de correlaciones basadas en nimero adimensionales,
tomando como base los datos experimentales obtenidos a lo largo de las evaluaciones del
sistema de refrigeracion por absorcion. Para el caso del generador, la correlacion obtenida en
funcioén del Nusselt se basa en los nimeros adimensionales de Fr, Pr, Bo y Ja; logrando un
ajuste de los datos con una banda de error de */. 7 %, obteniendo valores del coeficiente de
transferencia de calor por ebullicién en el orden de 140-850 W/m? K. Por medio de la
evaluacion llevada a cabo en el absorbedor, fue posible correlacionar los valores obtenidos
de igual manera, a través del Nusselt, en funcién de los nimeros adimensionales de Re, Pr,
Jay Co; pudiendo ajustar los datos obtenidos dentro de una banda de error maxima de */. 20
%, donde cerca del 60 % de los datos totales logran encajar dentro de la banda de error de */.
7 %. EIl coeficiente de transferencia de calor experimental que se obtuvo para el absorbedor
fue de entre 178-469 W/m? K.

Por medio de las simulaciones llevadas a cabo entre los sistemas de simple efecto y doble
efecto inverso, operando con diferentes mezclas, fue posible llegar a distinguir las ventajas,

limitaciones y/o restricciones que poseen cada uno de ellos; llegando a la conclusion de que
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la seleccion de un sistema en especifico quedara en gran medida definido por medio de la
fuente de energia térmica que se tenga disponible. A partir de la cual, por medio de las curvas
de desempefio mostradas, se podra seleccionar el punto de maxima operacién de acuerdo al

sistema seleccionado.

Con la experiencia obtenida a lo largo de este proyecto, es claro que en la Coordinacion de
Refrigeracion y Bombas de Calor del Instituto de Energias Renovables de la UNAM se tiene
la capacidad de disefiar y construir sistemas de enfriamiento por absorcion, los cuales puedan
operar por medio de energia solar, o alguna otra fuente de energia térmica. La
implementacion de dichos sistemas presenta la ventaja de poder ser utilizados en lugares
remotos donde no se cuenta con suministro de electricidad. O bien, en aquellos lugares donde
se tiene el recurso de energia eléctrica, pero los elevados costos que generan los equipos
convencionales abren un campo de aplicacion a éstos sistemas. Sin duda, el sistema evaluado
ha dejado mucho aprendizaje, asi como nuevas ideas; que surgen con la finalidad de seguir

mejorando hasta lograr el objetivo final de construccién de un equipo comercial.

7.2 Recomendaciones

Continuar con la evaluacion experimental del sistema variado diferentes parametros, con la

finalidad de conocer aliin mejor el desempefio del equipo.

Llevar a cabo la operacion con energia solar para conocer el comportamiento y desempefio

del sistema de refrigeracidn en conjunto con el campo de colectores solares.

Cambiar el intercambiador de calor que se tiene como economizador, con el objetivo de

mejorar el coeficiente de desempefio y la temperatura de evaporacion del sistema.

Elaborar un disefio de experimentos adecuados para verificar si las correlaciones obtenidas
para el generador y absorbedor son las correctas. Ademas de poder ampliar el campo de

aplicacion de las mismas.
Llevar a cabo un analisis mas detallado del proceso de ebullicion y absorcion de la solucion

por medio de la pelicula descendente, ya que son mecanismos muy complejos y se requiere

de mucho estudio.
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Comparar los valores obtenidos del sistema evaluado, contra algin equipo comercial para

verificar cuales son las puntos débiles que hay que atacar en busca de la mejora del equipo.

Llevar a cabo un analisis externo para determinar cuales son las pérdidas o ganancias de calor
que tiene los diferentes componentes del sistema y con ello determinar como afectan en el

desempefio del equipo.

Investigar y probar otras mezclas de trabajo alternativas con los mismos equipos a fin de

comparar el comportamiento del sistema de refrigeracion con cada una de ellas.
Investigar si en la literatura existen resultados similares a los obtenidos para llevar a cabo una
comparacion. Si es posible, preparar la publicacién de un articulo donde se muestren los

resultados logrados.

Realizar un analisis exergético al sistema de enfriamiento evaluado, para identificar los

equipos o componentes del sistema con posibilidad de ser mejorados.

Implementar en la medida de lo posible la automatizacion del sistema.
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Anexo A

Tabla 1.- Valores correspondientes para la obtencion del COPg a flujo interno maximo.

TG TC Tref Tin-G Tout-G Tin-E Toul-E Fin-G Fin-E QE QG QC QA COPE £COPE
e (O (O (O (O (O (C) (gmn) (gmin) (kW) (kW) (kW) (kW) () )
20 7.5 80.1 75.4 24.9 22.8 25.0 20.0 2.85 8.20 3.58 6.00 0.294 0.065
22 7.8 80.1 75.7 25.1 23.2 25.0 20.0 2.61 7.77 3.14 5.77 0.282 0.068
24 8.9 80.1 76.1 25.1 23.6 24.8 20.0 2.16 6.94 2.70 5.17 0.256 0.074
80
26 8.8 80.0 76.5 25.2 24.0 24.6 20.0 1.59 6.15 2.07 4.60 0.208 0.080
28 8.9 79.9 76.6 26.7 26.1 24.0 20.0 0.87 5.62 1.22 4.30 0.123 0.084
30 9.8 80.0 76.9 27.2 26.6 23.6 20.0 0.82 5.16 1.15 3.85 0.123 0.090
20 9.8 85.0 79.2 24.9 22.0 23.6 19.9 4.07 9.74 4.97 7.36 0.362 0.057
22 7.3 85.1 80.1 25.0 229 23.6 20.0 2.90 8.42 3.64 6.22 0.293 0.064
24 8.8 84.9 80.4 25.0 233 237 20.0 2.38 7.55 3.06 551 0.263 0.069
26 10.4 85.1 81.0 25.0 23.6 23.6 20.0 1.96 6.87 2.50 5.06 0.235 0.074
85
28 10.7 85.1 81.2 25.1 24.0 23.0 20.0 1.53 6.23 1.96 4.73 0.198 0.079
30 10.5 84.8 81.1 25.5 24.7 22.8 20.1 112 5.90 1.41 4.50 0.151 0.082
32 12.0 84.9 81.3 25.4 24.8 229 20.1 0.86 5.82 0.89 4.08 0.118 0.082
34 12.8 85.0 81.6 25.7 25.5 22.7 20.1 0.40 5.38 0.43 3.96 0.059 0.087
20 9.4 89.7 84.4 24.6 21.6 22.7 19.8 4.10 8.49 4.79 6.61 0.411 0.065
22 12.5 90.2 84.2 243 21.1 22,5 19.9 4.45 9.37 534 7.70 0.409 0.060
24 12.6 90.2 84.3 24.7 21.9 22.4 19.9 3.98 9.17 4.82 7.36 0.373 0.060
26 12.8 90.1 84.5 24.9 22.2 22.4 19.9 3.75 8.72 4.57 7.09 0.367 0.063
* 28 12.7 90.1 84.9 24.9 22,6 22.4 19.9 3.22 8.28 3.95 6.65 0.330 0.065
30 14.2 89.9 85.0 24.8 229 22,6 19.9 2.64 7.84 3.14 5.87 0.282 0.067
32 15.8 90.0 85.3 25.4 23.7 22.7 19.9 2.33 7.51 2.59 537 0.259 0.069
34 15.3 90.0 85.8 26.2 25.2 22,5 19.9 1.48 6.64 1.79 4.69 0.182 0.074
20 11.6 94.8 87.8 25.9 22.2 22.4 20.1 531 10.98 6.17 833 0.425 0.053
22 123 95.1 88.7 24.8 213 22.3 20.0 4.94 9.89 5.90 831 0.434 0.058
24 12.6 95.2 89.1 24.7 21.5 22.1 20.0 4.58 9.48 5.57 8.26 0.417 0.060
26 12.9 95.2 89.2 24.9 21.9 22.2 20.0 4.16 9.28 5.05 7.88 0.386 0.060
95
28 13.2 95.0 89.4 25.0 22,5 22.0 20.0 3.51 8.65 4.30 7.34 0.347 0.063
30 15.0 95.1 90.1 24.9 22.8 21.4 20.0 2.94 7.57 3.54 6.47 0.325 0.070
32 16.1 95.3 90.3 24.7 23.0 21.5 20.0 243 7.57 2.98 5.68 0.268 0.068
34 16.7 95.0 90.5 25.3 23.8 21.3 20.0 2.03 6.80 2.37 537 0.245 0.074
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Tabla 2.- Valores correspondientes para la obtencion del COPg a flujo interno minimo.

Tg Tc Tref Tin-g Tout-g Tin-e Toul—e Fin-g Fin-e QE QG QC QA COF)E €COPE
A (O (O (O (O (€ (°C) (gmin (gmin) (kW) (kW) (kW) (kW) () )
20 4.5 79.9 76.0 24.9 23.0 25.2 19.9 2.58 6.94 3.07 4.82 0.294 0.065
22 4.8 80.2 76.5 24.9 233 25.2 19.9 2.24 6.57 2.66 4.45 0.282 0.068
24 5.6 80.1 76.7 25.0 23.7 25.3 19.9 1.91 6.06 2.26 4.11 0.256 0.074
80
26 6.4 80.1 76.9 25.0 23.8 25.3 19.9 1.61 5.68 1.93 3.82 0.208 0.080
28 7.3 80.1 77.2 25.0 24.2 25.2 19.9 1.23 5.19 1.49 3.38 0.123 0.084
30 8.2 80.2 77.4 25.1 24.4 25.1 19.9 0.95 4.87 1.16 3.19 0.123 0.090
20 39 85.1 80.8 25.0 23.0 25.7 20.1 2.87 7.62 3.36 5.26 0.315 0.071
22 38 85.1 81.1 25.0 233 25.6 20.0 2.51 7.19 2.86 491 0.289 0.073
24 4.1 85.2 81.4 25.1 235 25.7 20.0 2.15 6.87 2.49 4.60 0.258 0.075
26 5.4 85.1 81.6 25.0 23.8 25.7 20.0 1.77 6.41 2.02 4.20 0.224 0.078
85
28 6.6 85.2 82.0 25.1 24.1 25.7 20.0 141 5.84 1.67 3.82 0.193 0.084
30 7.1 85.2 82.2 25.0 24.3 25.7 20.0 1.01 5.30 1.16 3.45 0.149 0.089
32 8.0 84.9 82.2 25.1 24.6 25.7 20.1 0.70 4.85 0.72 3.13 0.110 0.095
34 10.2 84.9 82.3 25.5 25.2 25.9 20.1 0.50 4.66 0.38 2.96 0.081 0.097
20 4.9 90.1 86.0 25.1 23.1 25.7 20.1 271 7.42 3.27 4.90 0.305 0.072
22 5.0 90.3 86.3 25.1 23.4 25.7 20.0 2.36 7.09 2.90 4.63 0.276 0.074
24 6.0 90.2 86.4 25.0 23.4 25.6 20.0 2.16 6.76 2.64 4.49 0.261 0.076
26 6.5 90.1 86.5 25.0 23.7 25.7 20.0 1.86 6.60 2.34 4.20 0.230 0.077
90
28 7.6 90.2 86.8 25.1 24.0 25.7 20.0 1.56 6.20 1.99 3.86 0.203 0.080
30 8.4 90.1 86.9 25.0 24.2 25.8 20.0 1.18 5.80 141 3.49 0.162 0.083
32 85 90.1 87.0 24.9 24.3 25.8 20.1 091 5.56 1.09 3.36 0.129 0.086
34 9.4 89.9 87.0 25.4 24.9 25.7 20.1 0.75 5.26 0.81 3.35 0.111 0.089
20 6.0 94.9 90.4 25.0 229 25.7 20.0 3.03 8.18 3.63 5.31 0.313 0.066
22 6.6 95.2 90.8 25.0 23.0 25.7 20.0 2.85 7.97 3.40 5.18 0.301 0.068
24 7.2 95.1 90.9 25.0 23.2 25.8 20.0 2.59 7.62 3.11 4.97 0.284 0.070
26 8.1 95.2 91.1 25.0 233 25.8 20.0 2.36 7.27 2.83 4.76 0.270 0.072
95
28 8.1 95.2 91.4 25.0 23.7 25.6 20.0 1.89 6.79 2.25 437 0.229 0.075
30 9.0 95.2 91.7 25.0 239 25.7 20.0 1.55 6.41 1.90 4.06 0.197 0.078
32 9.8 95.2 91.9 25.1 24.2 25.8 20.0 1.20 5.93 1.51 3.65 0.162 0.082
34 9.8 95.2 92.0 25.3 24.7 25.8 20.0 0.87 5.64 1.07 3.42 0.122 0.084

236



100

20

22

24

26

28

30

32

34

8.6

9.0

8.9

9.4

9.1

9.6

10.7

125

100.2

100.2

100.4

100.1

100.2

100.2

100.2

100.0

94.7

95.0

95.3

95.3

95.6

95.9

96.1

96.2

24.7

25.0

25.0

25.0

25.1

25.0

25.0

25.0

21.7

22.3

225

22.7

231

23.2

235

23.8

25.2

253

25.2

253

253

254

253

254

20.0

20.1

20.1

20.1

20.1

20.1

20.1

20.1

4.09

3.74

3.47

3.24

2.82

2.48

211

1.66

9.71

9.23

8.94

8.55

8.10

7.77

7.25

6.76

5.05

4.56

4.30

4.03

3.46

3.02

2.54

2.00

6.45

6.14

5.95

5.69

5.38

5.13

4.66

4.20

0.365

0.349

0.333

0.323

0.294

0.268

0.241

0.201

Anexos

0.059
0.061
0.062
0.064
0.066
0.068
0.071

0.075

237



Anexos

Anexo B

Tabla 1.- Valores correspondientes para la obtencion del COP, flujo interno maximo.

Te Te Tret Pmanc  Pmane Mgoir Mgoip Myes We Qe Qe Qc Qa COP, ¢COP,
(°C) (°C) (°C)  (bar) (bar) (kg/imin) (kg/min) (kg/min) (KW) (kW) (kW) (kW) (kW) -) -)
20 7.5 8.4 43 2.68 2.46 0.15 0.018 3.13 5.94 3.32 5.76 0.525 0.005
22 7.8 8.8 43 2.67 2.50 0.13 0.020 2.62 5.32 2.78 5.29 0.491 0.005
80
24 8.9 9.3 45 2.67 2.51 0.11 0.021 2.14 4.70 2.26 4.87 0.453 0.006
26 8.8 9.7 45 2.56 2.45 0.08 0.023 1.55 3.90 1.64 4.08 0.395 0.006
20 9.8 8.9 4.9 2.72 2.48 0.23 0.018 4.52 7.74 4.82 7.08 0.582 0.004
22 7.3 9.0 43 2.72 2.49 0.15 0.022 3.07 5.97 3.28 6.08 0.513 0.005
24 8.8 9.4 4.6 2.70 2.48 0.13 0.022 2.67 5.45 2.85 5.62 0.488 0.005
85
26 10.4 9.9 4.9 2.73 2.54 0.10 0.023 2.02 4.67 2.16 4.83 0.431 0.006
28 10.7 10.5 5.0 2.66 2.47 0.08 0.025 1.52 3.97 1.62 4.28 0.380 0.006
30 10.5 11.0 4.9 2.72 2.56 0.06 0.029 112 3.50 1.18 3.77 0.316 0.007
20 9.4 9.3 4.9 2.23 1.82 0.25 0.017 5.05 8.34 5.43 7.52 0.604 0.003
22 125 9.7 5.5 2.68 2.42 0.25 0.019 4.99 8.53 5.40 7.71 0.584 0.004
24 12.6 10.2 5.5 2.71 2.45 0.23 0.022 4.48 7.93 4.84 7.43 0.564 0.004
26 12.8 10.6 5.5 2.70 2.45 0.21 0.024 4.14 7.48 4.47 7.22 0.551 0.004
90
28 12.7 111 5.4 2.68 2.44 0.18 0.026 3.52 6.73 3.80 6.79 0.521 0.004
30 14.2 11.7 5.8 2.68 2.44 0.15 0.028 2.99 6.02 3.23 6.14 0.494 0.004
32 15.8 12.2 6.2 2.68 2.52 0.13 0.028 2.53 5.42 2.74 5.48 0.465 0.005
34 15.3 12.9 6.0 2.61 2.49 0.08 0.031 1.61 4.26 1.73 4.47 0.376 0.005
20 11.6 9.7 53 2.73 2.49 0.30 0.021 6.06 9.80 6.47 8.86 0.617 0.003
22 123 10.2 5.4 2.66 2.39 0.28 0.022 5.64 9.46 6.12 8.64 0.595 0.003
24 12.6 10.7 5.5 2.72 2.45 0.26 0.025 5.20 9.00 5.66 8.52 0.577 0.003
26 12.9 11.2 5.5 2.68 2.42 0.24 0.026 4.68 8.36 5.09 8.05 0.558 0.004
95
28 13.2 11.7 5.5 2.68 2.46 0.20 0.029 391 7.43 4.24 7.38 0.524 0.004
30 15.0 12.4 6.0 2.68 2.49 0.16 0.029 3.17 6.52 3.45 6.45 0.484 0.004
32 16.1 12.9 6.2 2.70 2.51 0.14 0.031 2.75 5.97 3.01 5.95 0.459 0.004
34 16.7 13.4 6.4 2.68 2.50 0.12 0.032 2.22 5.26 2.42 5.34 0.419 0.005
20 123 9.7 5.4 2.67 2.34 0.33 0.018 6.69 10.71 7.22 9.44 0.623 0.003
100 22 12.9 10.2 5.6 2.67 2.34 0.31 0.020 6.29 10.35 6.87 9.31 0.607 0.003
24 13.2 10.7 5.6 2.67 2.36 0.29 0.023 5.80 9.82 6.36 9.08 0.589 0.003
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26

28

30

32

34

13.4

13.8

14.7

16.0

17.2

11.1

116

12.2

12.9

135

5.7

5.7

5.9

6.2

6.5

2.68

2.68

2.68

2.68

2.63

2.39

2.39

2.40
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0.27

0.24

0.22

0.20

0.18

0.026

0.027

0.030

0.031

0.031

5.27

4.74

4.30

3.89

3.33

9.26

8.60

8.03

7.47

6.75

5.81

5.22

4.71

4.27

3.66

8.75

8.27

7.92

7.42

6.68

0.568

0.550

0.534

0.518

0.490
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0.003
0.003
0.004
0.004

0.004
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Tabla 2.- Valores correspondientes para la obtencion del COP, a flujo interno minimo.

Te Te Trer Prman-c Pman-e Msolr Mgolp Myet Wp QE QG QC QA COP, eCOP,
(°C) (°C) (°C)  (bar) (bar) (kg/min) (kg/imin) (kg/min) (KW) (KW) (kW) (kW) (kW) -) -)
20 45 8.5 3.9 1.43 1.27 0.14 0.052 2.80 4.73 2.96 4.67 0.585 0.004
22 4.8 8.9 3.9 1.43 1.37 0.12 0.056 243 4.27 2.57 4.20 0.561 0.005
24 5.6 9.5 4.1 1.44 1.35 0.10 0.060 2.06 3.78 217 3.95 0.536 0.005
80
26 6.4 10.0 4.2 1.43 1.32 0.09 0.063 1.69 3.30 1.79 3.63 0.504 0.006
28 7.3 10.5 4.4 1.43 1.32 0.07 0.067 1.30 2.77 1.37 3.21 0.459 0.006
30 8.2 11.0 4.4 1.43 1.34 0.05 0.071 0.98 2.33 1.02 2.82 0.407 0.008
20 3.9 8.9 3.7 1.41 1.25 0.15 0.058 3.15 5.28 3.35 5.21 0.589 0.004
22 3.8 9.5 3.7 1.42 1.26 0.13 0.064 2.70 471 2.87 4.94 0.565 0.004
24 4.1 10.0 3.7 1.41 1.26 0.12 0.069 2.33 4.23 2.47 4.58 0.542 0.005
26 5.4 10.5 4.0 1.42 1.27 0.10 0.071 1.93 371 2.05 4.15 0.510 0.005
85
28 6.6 11.0 4.2 1.41 1.30 0.08 0.074 1.53 3.22 1.62 3.66 0.465 0.006
30 7.1 11.6 43 1.42 1.32 0.05 0.079 1.07 2.61 1.13 3.15 0.398 0.007
32 8.0 121 43 1.41 1.33 0.04 0.083 0.74 2.15 0.78 2.69 0.332 0.009
34 10.2 12.8 4.4 1.41 1.37 0.03 0.087 0.53 1.86 0.55 2.36 0.274 0.010
20 4.9 8.4 3.9 1.42 1.44 0.14 0.052 2.92 4.97 3.14 4.48 0.581 0.004
22 5.0 8.9 3.9 1.42 1.32 0.13 0.057 2.56 4.54 2.75 4.48 0.558 0.004
24 6.0 9.5 4.1 1.42 1.30 0.12 0.060 2.32 4.21 2.49 4.32 0.542 0.005
26 6.5 10.1 4.2 1.43 1.30 0.10 0.065 1.97 3.80 212 4.10 0.511 0.005
90
28 7.6 10.6 4.4 1.42 1.22 0.09 0.068 1.68 3.40 1.81 3.89 0.487 0.005
30 8.4 11.3 4.6 1.40 1.26 0.07 0.073 1.28 2.86 1.37 3.34 0.436 0.006
32 8.5 12.2 45 1.40 1.42 0.05 0.081 1.00 2.63 1.06 2.92 0.368 0.007
34 9.4 13.0 4.6 1.43 1.38 0.04 0.088 0.81 2.40 0.86 2.83 0.327 0.008
20 6.0 8.6 4.1 1.40 1.24 0.16 0.051 3.30 5.51 3.57 5.12 0.593 0.004
22 6.6 9.1 43 1.43 1.38 0.15 0.055 3.07 5.31 3.33 4.85 0.572 0.004
24 7.2 9.7 4.4 1.41 1.36 0.14 0.059 2.81 4.98 3.05 4.67 0.558 0.004
26 8.1 10.3 45 1.42 1.36 0.13 0.063 2.57 4.67 2.79 4.50 0.543 0.004
95
28 8.1 10.9 45 1.43 1.30 0.10 0.069 2.04 3.99 221 4.21 0.504 0.005
30 9.0 115 4.7 1.43 1.19 0.09 0.074 1.68 3.43 1.81 4.01 0.478 0.005
32 9.8 12.2 4.9 1.43 1.32 0.07 0.079 1.28 2.99 1.37 3.40 0.415 0.006
34 9.8 12.9 4.8 1.41 1.30 0.05 0.085 0.94 2.52 1.01 3.05 0.362 0.007
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100

20

22

24

26

28

30

32

34

8.6

9.0

8.9

9.4

9.1

9.6

10.7

125

9.0

9.5

10.3

10.9

11.7

12.2

13.1

13.9

4.7

4.7

4.7

4.8

4.7

4.8

5.0

5.4

1.40

1.40

1.42

1.42

1.42

1.43

1.42

1.42

1.27

1.26

1.23

1.25

1.28

0.99

1.30

132

0.22

0.20

0.19

0.18

0.15

0.14

0.12

0.09

0.050

0.054

0.063

0.067

0.074

0.079

0.084

0.088

4.49

4.10

3.79

3.51

3.03

2.65

2.24

1.77

7.26

6.75

6.39

6.05

5.47

4.66

4.41

3.77

4.92

4.49

4.15

3.84

331

2.89

2.44

193

6.26

6.01

5.98

5.75

5.40

5.47

4.60

4.06

0.615

0.602

0.588

0.574

0.547

0.559

0.498

0.458
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0.003
0.003
0.003
0.003
0.003
0.004
0.004

0.005
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Anexo C

Tabla 1.- Datos promedios correspondientes a la pruebas experimentales a 95 °C de generacion y

28 °C de condensacioén.

Duracion Duracion

Variables de 40 min de3h
T1e (Temperatura entrada agua caliente generador) 95.2 95.1
Tis (Temperatura salida agua caliente generador) 914 915
T1o (Temperatura salida solucién pobre del generador) 80.4 80.7
T, (Temperatura salida vapor del generador) 85.3 85.7
T1; (Temperatura entrada solucion rica al generador) 51.8 53.0
T, (Temperatura entrada solucién pobre al absorbedor) 441 45.2
T14 (Temperatura salida solucién rica del absorbedor) 38.0 38.7
T,, (Temperatura salida del agua del absorbedor) 31.3 315
T,; (Temperatura entrada del agua al absorbedor) 27.8 27.9
Tso (Temperatura entrada de vapor al absorbedor) 26.4 26.9
Te (Temperatura entrada de vapor al absorbedor) 26.0 26.9
T, (Temperatura entrada de vapor al condensador) 75.7 75.9
Tig (Temperatura salida del agua del condensador) 29.5 30.0
T3 (Temperatura salida de liquido refrigerante del condensador) 28.0 28.2
T17 (Temperatura entrada de agua al condensador) 28.0 28.1
Tg (Temperatura salida de solucién pobre del economizador) 52.2 52.7
To (Temperatura entrada de solucién pobre al economizador) - 61.5
Ty, (Temperatura salida de solucion rica del economizador) 51.5 53.2
T13 (Temperatura entrada de solucidn rica al economizador) 38.4 39.2
T1o (Temperatura entrada de agua a enfriar) 25.0 25.0
T,o (Temperatura salida de agua fria) 23.7 234
Ts (Temperatura salida de vapor del evaporador) 25.0 254
T, (Temperatura entrada de liquido refrigerante al evaporador) 8.1 9.6
T,3 (Temperatura ambiente) 26.7 33.6
P, (Presion en el generador) 10.9 114
P, (Presion en el condensador) 10.8 11.3
P3 (Presion en el evaporador) 45 4.8
P, (Presion en el absorbedor) 45 4.75
F1 (Flujo mésico de agua caliente al generador) 25.58 24.65
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F, (Flujo mésico de agua al condensador)

F3 (Flujo mésico de agua a enfriar al evaporador)
F4 (Flujo mésico de agua al absorbedor)

C;: (Flujo maésico interno hacia el generador)
C, (Flujo maésico interno hacia el absorbedor)
Cs (Flujo maésico interno del refrigerante)

C4 (Flujo maésico interno de recirculacion en el absorbedor)
Qa (Calor de absorcion externo)

Qc (Calor de condensacion externo)

Qe (Calor de evaporacion externo)

Qg (Calor de generacion externo)

COP¢ (Coeficiente de desempefio externo)
Qa (Calor de absorcion interno)

Qc (Calor de condensacion interno)

Qe (Calor de evaporacion interno)

Qg (Calor de generacion interno)

COP, (Coeficiente de desempefio interno)
Wp (Trabajo de la bomba)

EF A (Efectividad del absorbedor)

EFc (Efectividad del condensador)

EFg (Efectividad del evaporador)

EFs (Efectividad del generador)

EFgy (Efectividad del economizador)

20.42
20.03
18.22
1.43
1.30
0.10
4.79
4.374
2.251
1.892
6.789
0.279
421
2.212
2.044
3.988
0.504
0.069
0.69
1.00
1.00
0.78

20.11
20.02
18.13
1.44
1.29
0.11
4.178
4.492
2.665
2.162
6.255
0.346
4.384
2.406
2.223
4.126
0.537
0.07
0.73
1.00
1.00
0.79
0.43

T (°C), Pabs (kPa), F (kg/min), C (kg/min), Wp (kW), COP (adimensional),

EF (adimensional)

Anexos
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Tabla 2.- Datos promedios correspondientes a la pruebas experimentales a 90 °C de generacion y

28 °C de condensacion.

Duracion Duracion

Variables de 40 min de3h
Tie (Temperatura entrada agua caliente generador) 90.2 100.1
Tis (Temperatura salida agua caliente generador) 86.8 95.7
T1o (Temperatura salida solucién pobre del generador) 77.7 87.3
T, (Temperatura salida vapor del generador) 81.1 87.7
T1; (Temperatura entrada solucién rica al generador) 50.2 56.8
T, (Temperatura entrada solucién pobre al absorbedor) 435 46.4
T14 (Temperatura salida solucién rica del absorbedor) 37.6 39.2
T,, (Temperatura salida del agua del absorbedor) 30.8 32.3
T,; (Temperatura entrada del agua al absorbedor) 27.8 27.9
Tso (Temperatura entrada de vapor al absorbedor) 27.9 27.0
Te (Temperatura entrada de vapor al absorbedor) 26.9 26.7
T, (Temperatura entrada de vapor al condensador) 71.6 80.3
Tig (Temperatura salida del agua del condensador) 294 30.8
T3 (Temperatura salida de liquido refrigerante del condensador) 28.1 28.2
T17 (Temperatura entrada de agua al condensador) 28.0 28.1
Tg (Temperatura salida de solucién pobre del economizador) 50.7 56.3
To (Temperatura entrada de solucién pobre al economizador) - 67.7
T1, (Temperatura salida de solucion rica del economizador) 49.9 56.6
T13 (Temperatura entrada de solucidn rica al economizador) 38.1 39.8
T19 (Temperatura entrada de agua a enfriar) 25.1 25.0
T,o (Temperatura salida de agua fria) 24.0 22.8
Ts (Temperatura salida de vapor del evaporador) 255 25.6
T, (Temperatura entrada de liquido refrigerante al evaporador) 7.6 11.0
T,3 (Temperatura ambiente) 30.2 35.2
P, (Presion en el generador) 10.6 1297.2
P, (Presion en el condensador) 10.5 1290.9
P3 (Presion en el evaporador) 44 610.7
P, (Presion en el absorbedor) 4.3 606.3
F1 (Flujo mésico de agua caliente al generador) 25.71 24.45
F, (Flujo mésico de agua al condensador) 20.43 19.87
F3 (Flujo mésico de agua a enfriar al evaporador) 20.03 20.03
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F4 (Flujo mésico de agua al absorbedor)

C;: (Flujo maésico interno hacia el generador)
C, (Flujo maésico interno hacia el absorbedor)
Cs (Flujo maésico interno del refrigerante)

C4 (Flujo mésico interno de recirculacion en el absorbedor)
Qa (Calor de absorcion externo)

Qc (Calor de condensacion externo)

Qe (Calor de evaporacion externo)

Qg (Calor de generacion externo)

COP¢ (Coeficiente de desempefio externo)
Qa (Calor de absorcion interno)

Qc (Calor de condensacion interno)

Qe (Calor de evaporacion interno)

Qg (Calor de generacion interno)

COP, (Coeficiente de desempefio interno)
Wp (Trabajo de la bomba)

EF A (Efectividad del absorbedor)

EFc (Efectividad del condensador)

EFg (Efectividad del evaporador)

EFs (Efectividad del generador)

EFgy (Efectividad del economizador)

18.25
1.42
1.22

0.0852
4.82

3.858

1.989

1.559

6.204

0.251
3.89

1.807

1.685

3.395

0.487

0.068
0.67
1.00
1.00
0.79

18.00
1.44
1.24
0.16
4.08

5.599

3.756

3.118

7.449

0.419

5.628

3.514

3.219

5.587

0.574

0.067
0.80
1.00
1.00
0.85
0.44

T (°C), Pabs (kPa), F (kg/min), C (kg/min), Wp (kW), COP (adimensional),

EF (adimensional)
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Anexo D

Tabla 1.- Datos experimentales obtenidos a partir de la evaluacién del generador, junto a su valor

de incertidumbre correspondiente.

Variables experimentales Incertidumbre (%)
Nu ho hi Qs U Nu he h; Qs U
) (Wm*K)  (W/m’ K) (W) (Wim? K) (1) (‘1) €A (1) (N
0.045 677.4 3672.5 8202.0 544.9 11.8 11.7 0.9 9.1 9.43
0.044 674.2 3674.1 7773.5 542.9 12.4 12.3 0.9 9.6 9.95
0.041 640.0 3656.1 6938.8 520.1 13.7 13.5 0.9 10.7 11.03
0.037 591.7 3630.2 6153.3 487.1 15.0 14.9 0.9 11.9 12.29
0.035 576.2 3560.7 5621.5 475.1 15.9 16.0 0.9 12.7 13.18
0.034 571.2 3505.9 5157.3 4705 17.3 17.1 0.9 13.6 14.13
0.052 786.2 3600.4 9740.9 610.7 9.9 9.8 0.8 7.3 7.62
0.036 553.5 3609.7 8424.8 460.5 10.4 10.3 0.8 8.4 8.61
0.034 538.7 3623.9 7546.2 450.5 11.7 11.5 0.8 9.4 9.63
0.033 529.4 3615.1 6867.2 443.8 12.7 12.5 0.8 10.3 10.51
0.030 497.8 3544.4 6232.5 420.2 13.4 13.4 0.8 11.0 11.29
0.029 495.8 3510.4 5903.1 418.2 14.1 14.0 0.8 11.5 11.81
0.030 527.0 3522.6 5815.6 440.4 14.3 14.4 0.8 11.7 12.07
0.038 590.3 3584.4 8490.5 485.1 10.3 10.1 0.8 8.0 8.27
0.048 743.1 3557.3 9370.0 582.9 9.8 9.6 0.8 7.2 7.53
0.048 763.9 3553.6 9167.2 595.5 10.2 9.9 0.8 7.3 7.71
0.047 751.7 3553.9 8719.8 588.1 10.4 10.3 0.8 7.7 8.10
0.045 745.4 3561.2 8281.6 584.5 10.8 10.9 0.8 8.1 8.54
0.046 775.9 3580.6 7839.9 603.7 11.8 11.7 0.8 8.6 9.12
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0.048

0.043

0.045

0.043

0.041

0.042

0.040

0.038

0.039

0.037

0.041

0.040

0.038

0.037

0.036

0.035

0.034

0.033

0.042

0.039

0.037

0.036

0.034

0.033

815.8

747.6

691.4

671.2

663.8

687.2

666.1

641.7

675.4

646.8

627.1

622.5

610.3

596.3

592.4

596.4

585.7

586.0

630.1

602.5

583.1

590.4

569.2

567.1

3604.2

3574.9

3632.0

3623.0

3605.8

3609.0

3582.4

3508.2

3527.3

3501.0

3551.1

3554.6

3555.0

3558.7

3559.7

3559.8

3562.5

3564.8

3703.8

3712.2

3721.8

3726.3

37145

3709.7

7511.9

6638.7

10983.2

9893.4

9477.9

9279.9

8648.0

7567.2

7567.4

6802.5

11500.8

10930.0

10387.5

9961.2

9529.6

9101.1

8560.6

8086.5

6943.5

6571.2

6064.6

5682.1

5189.6

4875.0

628.45

586.21

552.74

539.46

534.24

549.35

535.08

517.31

539.55

520.41

508.83

505.85

497.78

488.6

485.9

488.6

481.4

481.7

514.6

496.2

483.2

488.3

473.5

471.9

12.4

13.7

8.2

8.9

9.2

9.6

10.1

10.9

11.3

12.4

7.4

7.8

7.9

8.0

8.6

9.2

9.5

10.1

13.4

14.5

15.7

16.8

18.1

19.2

12.5

13.7

8.0

8.8

9.1

9.4

9.9

11.0

11.2

12.2

7.1

7.5

7.8

8.1

8.5

8.9

9.4

10.0

135

14.4

155

16.6

18.0

19.1

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.8

0.9

0.9

0.9

0.8

0.8

0.8

9.0

10.1

6.2

6.8

7.0

7.2

7.6

8.4

8.5

9.4

5.6

59

6.2

6.4

6.7

7.0

7.5

7.9

10.8

114

124

13.3

145

15.3
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9.63

10.74

6.40

7.05

7.30

7.49

7.95

8.84

8.92

9.83

5.8

6.1

6.4

6.7

7.0

7.3

7.7

8.2

11.2

11.9

12.9

13.8

15.0

15.9
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0.040
0.037
0.036
0.035
0.034
0.032
0.030
0.031
0.024
0.023
0.023
0.023
0.023
0.023
0.025
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Anexos

Tabla 2.- Datos experimentales obtenidos a partir de la evaluacién del absorbedor, junto a su valor

de incertidumbre correspondiente.

Variables experimentales Incertidumbre (%)

Nu h, h; Qa U Nu h, h; A )

) (W/m? K) (W/m? K) (W) (Wim? K) (1 () (1) (n (1
0.024 307.9 1280.7 6000.9 237.0 12.3 121 1.2 9.0 9.4
0.025 307.5 1334.4 5771.4 238.9 12.2 12.6 1.1 9.4 9.8
0.021 255.0 1381.3 5170.0 207.3 14.5 13.3 1.1 10.5 10.8
0.019 232.4 1424.8 4596.1 193.0 15.6 14.6 1.1 11.8 12.1
0.020 235.0 1472.6 4304.8 195.9 15.1 15.6 1.1 12.6 13.0
0.020 233.3 1512.1 3846.4 195.5 17.4 17.3 1.1 14.2 14.5
0.027 372.9 1290.5 7362.1 274.2 10.6 10.5 1.2 7.4 7.7
0.029 351.9 1334.2 6224.6 264.8 12.2 121 1.1 8.7 9.1
0.022 274.3 1380.0 5509.9 219.8 12.6 12.7 1.1 9.8 10.2
0.019 231.3 1426.4 5063.6 192.3 13.4 13.2 1.1 10.7 11.0
0.019 230.4 1475.9 4725.9 192.8 13.9 14.1 1.1 115 11.8
0.020 236.2 1518.0 4495.6 197.7 14.9 14.8 1.1 12.1 12.4
0.019 230.5 1566.7 4080.5 194.6 16.0 16.2 1.1 13.3 13.7
0.026 358.9 1275.0 6607.8 265.7 11.6 115 1.2 8.2 8.6
0.026 363.7 1339.1 7700.1 271.6 9.8 9.8 1.1 7.0 7.4
0.027 359.7 1395.3 7358.8 272.1 10.2 10.2 1.1 7.3 7.7
0.027 355.7 1432.1 7087.1 271.4 10.4 10.5 1.1 7.6 8.0
0.027 344.7 1482.0 6649.8 267.0 10.9 11.0 1.1 8.1 8.6
0.022 285.1 1522.4 5871.7 230.9 11.9 11.8 1.1 9.2 9.5
0.018 242.7 1563.9 5368.4 203.2 12.2 12.4 1.1 10.1 10.4
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7.0

7.4

7.9

8.8

9.9

10.5

6.3

6.4

6.6

6.9

7.1

7.4

8.0

8.8

11.7

12.6

13.6

14.6

16.4

17.4

10.7

253



Anexos

0.036
0.036
0.029
0.023
0.021
0.020
0.020
0.030
0.030
0.030
0.028
0.023
0.020
0.020
0.020
0.030
0.030
0.030
0.029
0.026
0.023
0.019
0.020

0.033

254

414.6

405.3

327.1

264.0

234.9

226.6

227.0

371.6

363.4

360.5

330.3

270.0

232.2

234.7

232.6

375.9

369.2

367.1

354.9

307.6

278.2

231.8

238.3

436.7

1297.3

1352.9

1402.7

1457.1

1506.5

1555.8

1604.2

1250.6

1303.1

1367.4

1420.1

1466.1

1514.8

1565.0

1609.4

1247.9

1306.6

1364.3

1412.9

1468.8

15211

1568.0

1612.5

1263.8

49111

4601.6

4195.5

3823.0

3452.0

3125.6

2958.7

4899.9

4632.0

4486.0

4202.0

3857.7

3487.5

3363.9

3347.4

5311.7

5184.0

4974.7

4758.2

4374.1

4061.0

3651.1

3418.7

6452.3

296.5

295.0

253.3

215.2

196.5

191.6

192.8

271.3

269.7

271.2

255.9
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