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Capitulol INTRODUCCION

El calentamiento global es una de las principales preocupaciones de los seres humanos en la
actualidad. Al dia de hoy ha sido demostrado que actividades como el consumo de combustibles fésiles
(petrdleo, carbdn, gas natural, gas LP) como fuentes de energia primaria, contribuyen significativamente
al calentamiento global [1]. Por otro lado, en las Ultimas décadas la tasa de crecimiento de la poblacion
mundial ha ocasionado que la seguridad energética sea uno de los temas prioritarios en la agenda de
todos los paises del mundo. En este contexto, el desarrollo de tecnologias para el aprovechamiento de
fuentes alternas de energia, asi como el consumo eficiente de energia en los sistemas actuales, cada vez
cobra mayor relevancia.

En cuanto a los sistemas de enfriamiento, su intensivo empleo en los sectores residencial, industrial
y comercial, por mencionar algunos, es una muestra de la gran importancia que estos sistemas tienen en
la dinamica de nuestra sociedad en la actualidad. Por esta razdén, y con la finalidad de ayudar a la
mitigacion de los problemas ambientales y de seguridad energética mencionados, en las Ultimas décadas
la investigacidn y el desarrollo de nuevos sistemas de sorcion se han retomado debido a las ventajas que
estos sistemas ofrecen, entre las que se encuentra la posibilidad de utilizar energias renovables como la
solar o la geotérmica, o utilizar calor residual proveniente de procesos industriales.

En los ultimos afios, el desarrollo de los sistemas de sorcidon y en particular de los sistemas de
absorcidn, se ha enfocado principalmente en aspectos como: abatir la intermitencia en la operacién del
ciclo, proponer nuevos fluidos de trabajo, desarrollar componentes que permitan un mejor desempefio
de los sistemas, desarrollar sistemas compactos, formular estrategias de automatizacién y control para
los nuevos sistemas de enfriamiento desarrollados, proponer correlaciones para determinar coeficientes
de transferencia de calor y factores de friccion, asi como modificar y proponer ciclos avanzados de
operacion. Estas acciones tienen por objetivo obtener procesos y equipos mds eficientes, lo que
finalmente se traduce en ahorro energético y un menor impacto ambiental.

El objetivo de este capitulo es definir el contexto en el que ha sido desarrollada la presente
investigacion doctoral, asi como resaltar la contribucién de este proyecto al campo de los sistemas de
enfriamiento por absorcidén, con esta finalidad el capitulo se divide en las secciones enlistadas a
continuacién:

1.1.Panorama energético mundial

1.2.Situacion energética en México

1.3.Estado actual del enfriamiento solar

1.4.Revision bibliografica

1.5. Justificacidn del proyecto doctoral

1.6.0Objetivos del proyecto doctoral

En las primeras dos secciones del capitulo se establece de forma breve un panorama general del
consumo de energia primaria en la actualidad, a nivel mundial y en México. Posteriormente se establece
el estado actual de los sistemas solares de enfriamiento y aire acondicionado, asi como algunas de las
ventajas del uso de los sistemas de refrigeracion solar frente a los sistemas convencionales de
enfriamiento por compresién de vapor. En la seccién correspondiente a la revisién bibliografica se
mencionan algunas de las investigaciones publicadas en la literatura que tienen mas relevancia para el
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presente proyecto, asi como una breve descripcién de la aportacidn de éstas. Finalmente, se presenta la
justificacidn asi como el objetivo general y los objetivos especificos del proyecto doctoral.

1.1. Panorama energético mundial

De acuerdo con el BP Statistical Review of World Energy 2018 [2], en el afio 2017 el consumo de
energia primaria a nivel mundial crecié 2.2% en promedio, respecto al consumo correspondiente al
registrado durante el 2016, para alcanzar la suma total de 13,511.2 millones de toneladas equivalentes
de petréleo (Mtep). En cuanto al consumo de combustibles, el gas natural experimenté el mayor
incremento, seguido por las energias renovables y el petréleo.

El consumo de energia primaria a nivel mundial, por combustible, durante el afio 2017, se muestra
en la Tabla 1.1.

Tabla 1.1 Consumo de energia primaria por combustible en el 2017 [2]

Combustible Petréleo  Gas Natural | Carbodn | Energia nuclear | Hidroelectricidad | Renovables
Consumo (Mtep) | 4612.9 3156 3731.5 596.4 918.6 486.8

De las cantidades mostradas en la Tabla 1.1, la Figura 1.1 muestra los porcentajes de consumo por
region durante el mismo afio para cada tipo de combustible.

Figura 1.1 Porcentaje del consumo de energia primaria por region en el afo 2017 [2]

De la Figura 1.2 se puede destacar que Asia Pacifico® lidera el consumo de petréleo, carbén, energias
renovables e hidroelectricidad, para totalizar el 74.5 % del consumo mundial de energia primaria. Por
otro lado, Norteamérica lidera el consumo de energia nuclear y gas natural.

!Integrada por Brunei, Camboya, China, Indonesia, Japdn, Laos, Malasia, Mongolia, Corea del Norte,
Filipinas, Singapur, Afganistan, Bangladesh, India, Myanmar, Nepal, Pakistan, Sri, Lanka, Corea del sur,
Taiwan, Tailandia, Vietnam, Australia, Nueva Zelanda, Papua, Nueva Guinea y Oceania
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1.2. Situacion energética en México

En cuanto a México, segln lo reportado por el BP Statistical Review of World Energy 2018 [2], en el
afio 2017 el consumo de energia primaria alcanzé un total de 189.3 Mtep, lo cual representa una
reduccion del 2.8 %, respecto al consumo en el afio 2016 que totalizd 194.9 Mtep. El consumo de energia
primaria por combustible en México durante los afios 2016 y 2017 se muestra en la Tabla 1.2.

Tabla 1.2 Consumo de energia primaria en México en el aiio 2017 por combustible

Combustible | Petrdleo Gas Carbon Energia Hidroelectricidad | Renovables
Natural nuclear
Consumo
2016 (Mtep) 90.1 79 12.4 2.4 6.9 4.1
Consumo 86.8 75.3 13.1 25 7.2 4.4

2017 (Mtep)

A partir de la Tabla 1.2, se puede observar que en el afio 2017 México redujo el consumo de petrdleo
en aproximadamente 3.6 % y el consumo de gas natural en 4.6 %, mientras que aumento el consumo de
los combustibles restantes como sigue: carbén: 5.6 %; energia nuclear: 4.1 %; hidroelectricidad: 4.3 %y
fuentes renovables: 7.3 %.

En este punto, sabiendo que México es un pais petrolero, vale la pena hacer un breve analisis en
cuanto a las reservas probadas de petréleo reportadas por BP [2]. La Tabla 1.3 presenta una comparacion
de las reservas probadas de petréleo para los paises de Norteamérica, en los ultimos 20 afos. En esta
tabla se puede apreciar que, en el periodo de 1997 a 2017, México es el Unico pais de Norteamérica que
ha visto reducidas sus reservas de petréleo en el periodo mencionado, alcanzando una reduccién del
84.9 % en sus reservas, respecto a las reservas probadas en 1997.

Tabla 1.3 Reservas probadas de petréleo para los paises de Norteamérica al final de cada

ano[2]
R.eservas probadas totalgs 1997 5007 5016 5017
(miles de millones de barriles)
Estados Unidos 30.5 30.5 50 50
Canada 48.8 178.8 170.6 168.9
México 47.8 12.2 7.2 7.2

A partir de los datos presentados se puede observar que si bien en el ultimo afio existieron ligeras
tendencias a incrementar el consumo de energia primaria proveniente de fuentes renovables e
hidroenergia, México se encuentra ante la necesidad urgente de desarrollar tecnologias capaces de
aprovechar diversas fuentes alternas de energia.

1.3. Estado actual del enfriamiento solar

De acuerdo con lo descrito en el reporte anual “Solar Heat Worldwide: Global Market Development
and Trends in 2017” [3] del programa de calentamiento y enfriamiento solar (SHC) de la agencia
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internacional de energia (IEA), por sus siglas en inglés, en el afio 2016 fue producida una cantidad de
energia equivalente a 388 x 102 Wh a través de tecnologias solares térmicas, lo que equivale a una
produccién de 39.7 Mtep y a evitar la emisidon de 128 millones de toneladas de CO; a la atmdsfera.

La Figura 1.2 muestra la variacién en la capacidad instalada y en la energia solar térmica generada a
nivel mundial, durante el periodo que comprende del afio 2000 al 2017.

Figura 1.2 Capacidad instalada y energia solar térmica generada a nivel mundial [3]

En cuanto a las aplicaciones a pequefia y mediana escala, el reporte [3] sugiere que existe un gran
potencial de crecimiento para el mercado de la refrigeracion y el enfriamiento solar, particularmente
en los paises en desarrollo, debido a su crecimiento econémico, tanto para sistemas de enfriamiento y
aire acondicionado térmicos como para los fotovoltaicos.

Entre las principales ventajas de los sistemas solares de enfriamiento que hacen atractivo el mercado
del enfriamiento y el aire acondicionado solar, se destaca la reduccién del consumo de las energias
convencionales, asi como la utilizacidn de refrigerantes naturales como el agua y el amoniaco, pero
también se resalta el gran potencial para la reduccion del consumo de electricidad en horario de alta
demanda, esta ventaja resulta especialmente atractiva en paises con demandas de enfriamiento
significativas y limitaciones en la red de distribucién eléctrica.

Segun el reporte Solar Heat Worldwide [3], a finales del afio 2015 (afio en que fue hecha la Gltima
estimacion confiable) un estimado de 1350 sistemas de enfriamiento solar en todas las escalas, fueron
instalados alrededor del mundo, y aproximadamente el 70 % de los sistemas de enfriamiento solar de
pequefia y mediana capacidad (<350 kW) fueron instalados en Europa.

La Figura 1.3 muestra la tendencia creciente del mercado de enfriamiento solar durante el periodo
del 2004 al 2015. En el eje vertical se muestran las unidades de enfriamiento solar instaladas, incluyendo
pequefia, mediana y gran escala.



Figura 1.3 Desarrollo del mercado de los sistemas solares de enfriamiento y aire
acondicionado [3]

Por otro lado, se menciona el desarrollo de una nueva generacién de sistemas, tanto fotovoltaicos
como térmicos, a pequefia y mediana escala, que aun no ha tenido una inclusién significativa en el
mercado del enfriamiento solar. El reporte [3] hace énfasis en los esfuerzos que se realizan actualmente
alrededor del mundo para atacar los principales problemas que ralentizan el desarrollo del mercado del
enfriamiento solar:

e  Elrelativamente alto costo de los sistemas

e Losrequerimientos de espacioy

e la complejidad inherente al enfriamiento basado en energia solar térmica,
particularmente en sistemas de baja capacidad.

En cuanto a los sistemas con una capacidad superior a 350 kW (100 toneladas de refrigeracion), se
afirma que recientemente se ha mejorado su desempefio y sus costos, por lo que los sistemas de
enfriamiento solar para grandes edificios de oficinas, hospitales, hoteles, asi como para aplicaciones
industriales y comerciales, se han vuelto econdmicamente competitivos [3].

Los sistemas térmicos solares que tienen la capacidad de satisfacer al mismo tiempo una demanda
de calor de baja temperatura (agua caliente para uso doméstico) y una demanda de calor de alta
temperatura (para alimentar un sistema de aire acondicionado), son ain mas competitivos de acuerdo
a lo reportado por SHC en Solar Heat Worldwide [3].

Otra de las ventajas de los sistemas de enfriamiento solar, es la coincidencia en horario de la maxima
demanda de enfriamiento con el maximo potencial para producir el efecto de enfriamiento, debido a la
radiacion solar. Ademas de que como fue mencionado anteriormente, el alto costo de la electricidad en
horario de alta demanda, es ahorrado con el uso de estos sistemas. Ademads se tiene que el
requerimiento de electricidad para alimentar pequefias bombas o torres de enfriamiento es
relativamente bajo, pudiendo lograr coeficientes de operacidn eléctricos® en el rango de 20 a 40, en

2 El coeficiente de operacién eléctrico para sistemas de enfriamiento solar, se calcula como el cociente de la
potencia térmica de enfriamiento lograda, entre la potencia eléctrica necesaria para accionar la bomba del
sistema (kWier/kWelec).
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sistemas que utilizan equipos operando a velocidad variable, de esta forma, la demanda eléctrica para
el suministro de aire acondicionado a edificios puede ser reducida hasta en un 80 % comparada con la
requerida por los sistemas convencionales.

La instalacidn de enfriamiento solar mas grande del mundo, se encuentra en Arizona, Estados Unidos.
Utiliza un campo de colectores solares térmicos con una capacidad de 3.4 MW y tiene un area de 4865
m?, el cual suministra energia térmica a un chiller de absorcién de simple efecto que opera con bromuro
de litio, el sistema tiene una capacidad de enfriamiento de 1.75 MW.

La Tabla 1.4 muestra algunas de las plantas de enfriamiento solar a gran escala que fueron instaladas
entre 2007 y 2017 alrededor del mundo. La mayoria de estos sistemas son equipados con colectores de
tubo evacuado o colectores planos, mientras que algunos utilizan colectores con concentracién, como
es el caso de los colectores tipo fresnel.

Tabla 1.4 Plantas de enfriamiento solar a gran escala instalados entre 2007 y 2017 [3]

Capacidad Area de Capacidad
, Afo de Instalada de ., Tipo de de
Pais L . captacion L
autorizacién | calentamiento solar (m?) colector enfriamiento
(kW) (kW)
Singapur 2017 1730 2472 Plano 880
Nicaragua 2017 3115 4450 Plano 1023
India 2017 1102 1575 Tubo 528
evacuado
Arizona, EUA 2014 3407 4865 Plano 1750
Emiratos
p 2012 794 1134 PI 2
Arabes Unidos 0 9 3 ano 3
Jamaica -- 687 982 Plano 600
Singapur 2011 2710 3872 Plano 1500
Doha, Qatar 2010 700 1408 Fresnel ---
Fstambul, 2009 840 1200 Tubo -
Turquia evacuado
Sev~|IIa, 2009 - 352 Fresnel -
Espafa
Lisboa, 2008 1105 1579 Plano 585
Portugal
Roma, Italia 2008 2100 3000 Plano 700

El reporte Renewables 2018 Global Status Report (GSR) [4] publicado por la comunidad REN21,
establece que Asia es el mas grande mercado para los chillers térmicos, aunque durante el 2017 y
principios del 2018 unicamente se instalaron unos cuantos sistemas de enfriamiento solar a gran escala.
En este reporte se declaran terminados los proyectos mencionados en la Tabla 1.4 en Singapur e India,
los cuales fueron comenzados en 2017.

En el tema de las politicas publicas que impulsan la transicidon hacia los sistemas de enfriamiento
solar, el GSR [4] menciona que China a través de uno de sus planes a cinco afios, tiene por objetivo cubrir
con energia térmica solar el 2 % de la demanda de enfriamiento en edificios para el afio 2020. Ademas,
este reporte afirma que en el medio oriente incluyendo Kuwait, Arabia Saudita y el Emirato de Dubai, se
ha comenzado con la eliminacién gradual de los subsidios a la electricidad, lo que ha generado una
demanda de soluciones de enfriamiento con fuentes renovables. Se menciona que en el aifio 2017 se
construyeron algunas plantas demostrativas de enfriamiento solar, incluyendo una pequefia unidad de
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sorcién de 10 kW que recupera calor de desecho de una compafiia en Dubai, ademas de un sistema de
enfriamiento solar térmico que utiliza 234 m? de colectores de tubo evacuado en Kuwait.

1.4. Revision bibliografica

Como fue mencionado previamente, la investigacién y el desarrollo tecnolégico alrededor del
mundo con respecto a los sistemas de refrigeracion solar comenzé varias décadas atras. Hasta la
fecha, innumerables trabajos de investigacién se han llevado a cabo para ofrecer nuevas mejoras a
los sistemas existentes. En esta seccién se mencionan algunos de los trabajos de investigacién sobre
sistemas que operan mediante el proceso de absorcidon de vapor, que han sido considerados
relevantes para este trabajo por sus aportes concretos.

1.4.1. Mezclas de trabajo en equipos de absorcién

Hasta ahora, los pares de trabajo agua-bromuro de litio y amoniaco-agua han sido las mezclas mas
utilizadas en sistemas de absorcion debido a algunas de las caracteristicas que éstas presentan, por lo
que han sido estudiadas y utilizadas no sélo en sistemas de refrigeracion tradicionales sino también en
sistemas avanzados. A pesar de ello, ambas mezclas tienen desventajas conocidas, por lo que al dia de
hoy se han llevado a cabo muchos estudios utilizando mezclas alternativas. De acuerdo con las revisiones
bibliograficas realizadas por Best y Rivera [5] y Rivera et al. [6], la mezcla de amoniaco-nitrato de litio
presenta algunas ventajas sobre las mezclas convencionales. Por ejemplo, a diferencia de la mezcla
amoniaco-agua, los sistemas de absorcidn que operan con una mezcla de amoniaco y nitrato de litio no
requieren un rectificador y pueden operar a temperaturas mas bajas de generaciéon y mayores
temperaturas de condensacién, y alcanzar coeficientes de operacién mas altos, segun lo reportado por
Wu et al. [7] [8] y Boman et al. [9].

Ademas, los sistemas que funcionan con la mezcla de trabajo amoniaco-nitrato de litio no funcionan
en condiciones de presién de vacio, como es el caso de los sistemas operados con la mezcla de agua-
bromuro de litio. Otra ventaja de la mezcla amoniaco-nitrato de litio es que puede usarse para
aplicaciones de aire acondicionado y refrigeracion, mientras que la mezcla agua-bromuro de litio solo
puede ser utilizada para aplicaciones de aire acondicionado, esto se debe a que en esta mezcla el agua
actua como refrigerante, por lo que con la finalidad de evitar el congelamiento del refrigerante dentro
del sistema, el rango de temperaturas de evaporacion se encuentra limitado a temperaturas superiores
a0°C.

Por otro lado, el par amoniaco-agua presenta algunas ventajas sobre las otras mezclas de trabajo
utilizadas en equipos de absorcidn, entre las que se encuentra la ventaja de poder ser operado en un
amplio rango de concentraciones, sin el riesgo de cristalizacién que se tiene en el caso de la mezcla
amoniaco-nitrato de litio, ademas de que resulta econdmicamente mas atractivo debido a la
disponibilidad del agua.



Amoniaco-nitrato de litio

Algunos de los estudios que se consideran mas relevantes respecto al presente estudio y que estan
relacionados con el uso de la mezcla amoniaco-nitrato de litio en los sistemas de refrigeraciéon por
absorcidn se presentan a continuacion:

Wang et al. [10] propuso un ciclo de refrigeracién de absorcién mejorado que funciona con la mezcla
amoniaco-nitrato de litio y que utiliza una serie de absorbedores, de los cuales uno es enfriado por el
medio externo, mientras que los otros son enfriados por refrigerante a presiones escalonadas entre las
presiones de evaporacién y condensacién. Los autores informaron que el ciclo mejorado fue capaz de
operar de manera constante cuando fue impulsado con una fuente térmica a temperaturas tan bajas
como 65 °Cy lograr temperaturas de refrigeracién tan bajas como -40 °C.

Llamas et al. [11] [14] reportaron un sistema de aire acondicionado solar por absorcidén que funciona
con la mezcla de amoniaco-nitrato de litio con una capacidad de enfriamiento de 10 kW. Los autores
afirman que el sistema tiene la capacidad de producir agua helada a temperaturas cercanas a 0 °C con
coeficientes de operacién de aproximadamente 0.5.

Rivera et al. [12] desarrollaron un sistema de refrigeracién de absorcién solar intermitente que
funciona con NHs-LiNOs utilizando un colector parabdlico cilindrico. El sistema funciona a temperaturas
de generacidén entre 75 °Cy 110 °Cy alcanza temperaturas en el evaporador tan bajas como -11 °C. Los
autores informaron que el sistema propuesto puede producir hasta 8 kg de hielo por dia.

Moreno-Quintanar et al. [13] comparé los resultados del sistema desarrollado por Rivera et al. [12]
operando con las mezclas NHs3-LiINOs y NHs-LiNO3-H,0. Con la mezcla ternaria, los coeficientes de
operacion solares fueron hasta 24 % mas grandes que los obtenidos con la mezcla binaria. Ademas, con
la mezcla ternaria, las temperaturas de generacidn iniciales fueron 5.5 °C mas bajas que las temperaturas
necesarias para operar la mezcla de amoniaco-nitrato de litio.

Herndndez-Magallanes et al. [15] presentaron la evaluacién experimental de un sistema de
enfriamiento por absorcién que funciona con la mezcla de trabajo amoniaco-nitrato de litio. El generador
y el absorbedor utilizados fueron intercambiadores de calor de coraza y tubo con tubo helicoidal,
mientras que el condensador, el evaporador y el economizador fueron intercambiadores de calor de
placas (PHE). Los coeficientes de operacién variaron entre 0.45 y 0.7 y la capacidad de enfriamiento varid
de 0.52 a 2.52 kW, para temperaturas del generador entre 85°Cy 105°C y temperaturas del condensador
de 18°Ca 36°C.

Zamora et al. [16] reportaron los resultados de dos sistemas preindustriales de enfriamiento por
absorcién que funcionan con una mezcla de amoniaco-nitrato de litio. Uno de los sistemas es enfriado
con aire mientras que el otro utilizé agua como fluido de enfriamiento. El segundo prototipo se construyé
con intercambiadores de calor de placas (PHE) como los componentes principales. Los autores
reportaron la variacidon del COP térmico en funcion de los flujos masicos de agua en el evaporador,
generador y condensador, para una sola temperatura de generacién y condensacion. El sistema produjo
agua enfriada a 15°C para temperaturas de generacion de 90°C. La potencia de enfriamiento maxima fue
de aproximadamente 12 kW. Ademads, Zamora et al. [17] también reportaron los resultados de la
operacion a carga parcial de los sistemas presentados en [16].

Dominguez-Inzunza et al. [18] evaluaron un sistema de enfriamiento por absorcidon con la mezcla
amoniaco-nitrato de litio. El generador y el absorbedor fueron intercambiadores de calor de coraza y
tubo de pelicula descendente, mientras que los componentes restantes eran intercambiadores de calor
de placas. Las temperaturas de generacién variaron entre 80°C y 100°C, mientras que las temperaturas
del agua de enfriamiento variaron de 20°C a 34°C. El equipo descrito logré capacidades de enfriamiento

8



de hasta 4.5 kW y temperaturas de evaporacidn de hasta 4°C. Los coeficientes de operacién internos
variaron entre 0.3 y 0.62 dependiendo de las temperaturas de operacion del sistema.

Amoniaco-agua

Las investigaciones encontradas en la literatura sobre sistemas de enfriamiento por absorcién
operando con la mezcla amoniaco-agua y utilizando intercambiadores de calor de placas como sus
componentes principales se mencionan a continuacion.

Boudéhenn et al. [19] desarrollaron un prototipo con una capacidad de disefio de 5 kW de
enfriamiento que utiliza intercambiadores de calor de placas modificados para ser utilizados como
generador, rectificador y absorbedor, ademas, contrario a lo reportado por la mayoria de los trabajos de
investigacion sobre la absorcion de amoniaco en solucidon de amoniaco-agua (absorcion de burbuja de
vapor), el proceso de absorcion en este caso es de pelicula descendente. Los resultados mostraron que
el equipo alcanzé una capacidad de enfriamiento de 4.2 kW y un coeficiente de operacién de 0.65,
cuando las temperaturas de los flujos externos a las entradas del generador, condensador/absorbedor y
evaporador fueron 80 °C, 27 °Cy 18 °C respectivamente.

Said et al. [20] presentaron una investigacidén experimental sobre un sistema de refrigeracidén por
absorcién con la mezcla amoniaco-agua operado con energia solar térmica en Arabia Saudita. El sistema
presentado incluyd el disefio de algunos componentes, como lo fue el ensamble del generador, el cual
es un intercambiador de coraza y tubo helicoidal que incluye el desorbedor, el intercambiador de calor
de solucién y el rectificador. Los autores reportaron una potencia de enfriamiento de 10.5 kW con un
coeficiente de operacion de 0.69 cuando las temperaturas de generacidn, condensacion y evaporacioén
fueron de 115 °C, 23 °Cy -2 °C, respectivamente.

La evaluacion experimental de un sistema de enfriamiento por absorcién de baja capacidad utilizando
la mezcla amoniaco-agua operado con energia térmica de desecho fue reportada por Goyal et al. [21]. El
ciclo de absorcion presentado es operado con energia proveniente del escape de un generador diésel, la
cual es utilizada para desorber el refrigerante de la mezcla en un intercambiador de calor de coraza y
tubos. El absorbedor y el condensador del sistema citado son intercambiadores de calor de tubos
aletados a flujo cruzado, enfriados por aire y se encuentran acoplados directamente al aire ambiental.
En cuanto a la potencia de enfriamiento del sistema, su capacidad varié entre 2.54 y 1.91 kW, cuando la
temperatura ambiente estuvo en un rango desde los 29.7 hasta los 44.2 °C, con un coeficiente de
operacion de disefio cercano a 0.55.

1.4.2. Equipos de absorcion utilizando PHE como componentes
principales

PHE empleados como absorbedores

En cuanto al estudio de PHE utilizados como componentes en sistemas de absorcidn se tienen los
siguientes: algunas investigaciones sobre el proceso de absorciéon de amoniaco en diferentes mezclas
utilizando PHE como absorbedores fueron reportadas en las investigaciones mencionadas a
continuacion.



Lee et al. [22] estudiaron en forma experimental el proceso de absorcion de burbujas del vapor de
amoniaco en una solucion de amoniaco-agua, utilizando un intercambiador de calor de placas como
absorbedor. El objetivo de su investigacion fue analizar los efectos del flujo masico de solucién y de vapor
sobre el desempeiio del absorbedor, encontrando que el efecto del flujo masico de la solucién recae
sobre la transferencia de calor, sin afectar significativamente la transferencia de masa. Por otro lado,
probaron que el hecho de incrementar el flujo masico de vapor afecta el régimen de flujo en los canales
del intercambiador, modificando asi la capa limite térmica. Los autores concluyeron que, aunque en el
modo burbuja existe una buena absorcién del vapor de amoniaco con su correspondiente generacién de
calor, y hay una buena transferencia de calor en el intercambiador de placas, esta transferencia es
insuficiente para disipar el calor generado por la reaccién exotérmica en su experimentacion.

Por su parte, Cerezo et al. [23] llevaron a cabo experimentos con un intercambiador de calor de placas
con la finalidad de estudiar el proceso de absorciéon en modo burbuja del vapor de amoniaco en la
solucién amoniaco-agua. La experimentacidn consistié en utilizar un intercambiador de calor de placas
con tres canales, inyectando el vapor de amoniaco en forma de burbujas en la solucién en el canal central
del intercambiador. Los resultados mostraron flujos de absorcidon (amoniaco absorbido por unidad de
area) en el rango 0.0025 — 0.0063 kg m~1s™1, un coeficiente de transferencia de calor entre 2.7 y
5.4 kW m~2K ! disipando una potencia térmica desde 0.5 hasta 1.3 kW. Sus resultados mostraron que
elincremento en la presidn, y en los flujos masicos de solucidn y de enfriamiento beneficia el desempefio
del absorbedor, mientras que aumentar la concentracién de la solucion diluida y las temperaturas de la
solucién y del fluido de enfriamiento afecta en forma negativa la absorcidn del vapor.

En otra investigacion Cerezo et al. [24] desarrollaron un modelo matematico para intercambiadores
de calor de placas utilizados como absorbedores con la mezcla amoniaco-agua, los autores compararon
el modelo con datos experimentales encontrando una comparacién aceptable. A partir de los datos
experimentales, los autores propusieron correlaciones para la transferencia de calor considerando dos
situaciones: en la primera, el flujo masico de solucién a la entrada se encuentra en estado de sub-
enfriamiento y el flujo masico a la salida del absorbedor tiene una cantidad de vapor; en la segunda, los
flujos a la entrada y salida del absorbedor tienen una cantidad de vapor presente.

Ambas correlaciones se encuentran en funcién de los numeros de Reynolds de la solucién (Re) del
agua de enfriamiento (Re, ), del vapor (Re,,), del nimero de Prandtl de la solucién (Pr,;) y de la caida
de presion (AP) medida en kPa, para la primera condicidn se tiene la correlacidn siguiente:

Nu = 0.01 Reg;;’ ReduP Re, M09 Py APT04 1.1

Para la segunda condicién, la correlacién propuesta por los autores es:

Nu = 691.6 Re23*°Re; 08 Red 1 Pry )41 AP~019 1.2

sol so

Ademas, proponen utilizar la siguiente correlacién para determinar el factor de friccion de Darcy, para
calcular la caida de presién.

f =492.75 Reg,;*" Re ) ** Proy* 13

sol sol

Las correlaciones propuestas tienen fueron validadas en los rangos siguientes 213 < Reg,; < 572,
280 < Rey,, <590, 759 < Re, < 1994.
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Oronel et al. [25] presentaron una investigacion experimental de un intercambiador de placas
utilizado como absorbedor de burbujas utilizando las mezclas amoniaco-nitrato de litio y amoniaco-
nitrato de litio-agua. La experimentacidn fue realizada en un intercambiador de placas con tres canales,
siendo el canal central en el que se llevd a cabo el proceso de absorcion. Los autores evaluaron el impacto
que tienen sobre la eficiencia del absorbedor las condiciones de operacién, como son la concentraciony
el flujo masico de la solucién débil y la temperatura y flujo masico del fluido de enfriamiento a la entrada
del absorbedor. Los parametros de eficiencia del absorbedor son el flujo masico del refrigerante
absorbido, el coeficiente de transferencia de calor, el sub-enfriamiento y el coeficiente de transferencia
de masa, los autores determinaron que dichos parametros incrementan a medida que incrementa el
flujo masico de la solucién. Ademas descubrieron que el flujo masico del refrigerante absorbido se
incrementa a medida que la temperatura del agua de enfriamiento desciende. Los autores también
propusieron correlaciones empiricas para determinar los nimeros de Nusselt y Sherwood en el lado de
la solucién para la absorcidn de amoniaco en la mezcla amoniaco-nitrato de litio en un intercambiador
de calor de placas. Las correlaciones se presentan enseguida:

T 6.6 T -0.9
Nu = 0.24 Re®8 py1/3 | 22 & 1.4
Ta,i Ta,wi
-5.11 -1
Sh = 800 Re® 5017 ( Leain Jat 15
Ta,i Ta,wi

En las correlaciones anteriores, T i, representa la temperatura de equilibrio de la solucion a la
presién y concentracion a la salida del absorbedor, T, ; es la temperatura de la solucién, y T, ;
representa la temperatura del agua de enfriamiento, las tres temperaturas calculadas a la entrada del
absorbedor.

Por otro lado, los autores proponen las correlaciones presentadas enseguida para calcular el
coeficiente de transferencia de calor en el lado del agua.

Para régimen en transicién (Re=170-400):

0.14
Nu = 0.844 Re®S pri/3 [ —H 16
Upared
Para régimen turbulento (Re=400-1710):
0.14
Nu = 0.461 Re®613 pyp1/3 [ 1 1.7
upared

Por otro lado, Suresh y Mani [26] estudiaron experimentalmente los procesos de transferencia de
masa y calor en un absorbedor de burbujas compacto, el cual forma parte de un sistema de refrigeracion
por absorcidn con la mezcla R134a-Dimetilformamida (DMF), el sistema utiliza intercambiadores de calor
de placas como los componentes principales. En su investigacion, los autores estudian el efecto que el
flujo manejado y las temperaturas del generador y del absorbedor tienen sobre la efectividad de la
transferencia de calor y masa, y descubren que la efectividad de la transferencia de calor y de masa es
mejor a bajas tasas de circulacion (flujo) y altas temperaturas del generador.

Los autores con base en los estudios experimentales realizados, propusieron la correlacién 1.9 para
calcular el coeficiente de transferencia de masa:
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1.206

Sh=9.4X10""(Reyg) =~ (Sc)*237(6,)+8%5(65)00 1.8

Donde Sh es el nUmero adimensional de Sherwood y representa la razén de la transferencia de masa
por conveccidn a la transferencia por difusidn.

M, ,D?
Sh=—w— 1.9
piD

Re;, 4 Es el niumero de Reynolds bifasico y se define como:

pl(Vl V,)D
ReH_ 1.10
g Ay
Sc; Representa el nimero adimensional de Schmidt:
S¢, = 1.11
C = — .
Dc,l
84 Y 64 son las diferencias de temperatura adimensionales y son definidas como:
T, —T;
Oy = —— 1.12
Tsteam - Tice
T, —T;
O = —— 1.13

Tsteam - Tice

Tsteam ES 1a temperatura de evaporacién y T;., la temperatura de congelamiento. La correlacion es
vélida en los siguientes rangos: 3000 < Re;, 4 < 4000, 65<S¢; <90, 0.15<6,<03, 07<
0; < 0.9, T, es la temperatura de absorcién y T,, es la temperatura del vapor.

Jung et al. [27] estudiaron el desempefio térmico de absorbedores de burbuja para su aplicacion en
bombas de calor hibridas (compresidn/absorcion) utilizando la mezcla amoniaco-agua. En su estudio
probaron tres intercambiadores de placas diferentes y determinaron que a medida de que la presidn
interna del absorbedor crece, la capacidad del absorbedor (kW) es mayor, por otro lado, descubrieron
que para los tres casos la capacidad del absorbedor incrementa a medida que la concentracién de
amoniaco en la solucién débil se reduce, sin embargo, los autores determinaron que la presion interna
tiene un efecto mas significativo sobre la capacidad del absorbedor que la concentracién de amoniaco
en la solucién débil, ademas, notaron que al aumentar la presion interna del absorbedor, la capacidad
del mismo incrementa en mayor medida que el requerimiento de potencia del compresor y de la bomba,
por lo que la tendencia del COP es aumentar cuando aumenta la presién interna del absorbedor. En
cuanto a la transferencia de calor, descubrieron que el coeficiente de transferencia de calor de la soluciéon
con baja concentracién de amoniaco incrementa a medida que incrementa la presién interna del
absorbedor, mientras que la concentracion de la solucién no afecta la transferencia de calor. Derivado
de los estudios experimentales llevados a cabo, los autores proponen la siguiente correlaciéon para
calcular el numero de Nusselt para el proceso de absorcion de la mezcla amoniaco-agua en un
intercambiador de calor de placas utilizado como absorbedor de burbuja.
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Donde Reg,,; es el nimero de Reynolds de la solucién de amoniaco, Re,, es el numero de Reynolds
del agua de enfriamiento, Re,, es el nimero de Reynolds del vapor de amoniaco y Pry,; es el nimero de
Prandtl de la solucion débil. La correlacion propuesta por los autores es valida para los rangos siguientes
264 < Regp; < 1553, 1460 < Reyq, < 4635, 101 < Reyy, <212,  1.87 < Pry,; <3.21, la
correlacidn propuesta tiene una banda de error de +20%.

Por otro lado, contrario a la mayoria de los estudios encontrados en la literatura sobre la absorcién
de amoniaco en intercambiadores de placas, Triché et al. [28] analizaron la absorcién de vapor de
amoniaco en un intercambiador de calor de placas bajo el proceso de pelicula descendente, en lugar del
proceso de absorcion de burbuja de vapor. Los autores desarrollaron un modelo numérico y una
validacion con los datos experimentales obtenidos, encontrando un error relativo maximo de 15%. Los
resultados del estudio sugieren que durante el proceso de absorcidn la transferencia de masa es
influenciada en mayor medida por las condiciones de la pelicula descendente mientras que la resistencia
de la transferencia térmica con el fluido de enfriamiento es despreciable.

PHE empleados como condensadores y evaporadores

En relacién a la condensacién y evaporacién de distintas sustancias puras utilizadas como
refrigerantes en PHE se han reportado investigaciones siguientes:

Finalmente, Yan et al. [29] realizaron una investigaciéon que consistidé en medir el coeficiente de
transferencia de calor en condensacién del refrigerante R-134a en un intercambiador de calor de placas
vertical con corrugado chevron a 60° y tres placas, en el canal central el refrigerante fluye hacia abajo,
mientras que en los canales contiguos el medio de condensacion (agua) fluye hacia arriba. Los autores
analizaron los efectos del flujo masico, la calidad del vapor, el flujo de calor promedio y la presién del
sistema (la temperatura de saturacidn); y determinaron que el coeficiente de transferencia de calor
incremento significativamente al incrementar la calidad del vapor, mientras que en la mayoria de los
casos analizados solo incrementé ligeramente al aumentar el flujo masico. Los autores afirman que a una
presion mayor, el coeficiente de transferencia de calor es ligeramente menor. Derivado de su
investigacion, los autores proponen las siguientes relaciones para calcular el nimero de Nusselt y el
factor de friccidn para las condiciones relatadas.

Nu = 4.118RelPr;/° 1.15

0.8
94.75B0%> (Ppromedio,bifésico) 1.16

tp = 1 04p,00467
Re?® 4Reeq Pcritica

Hsieh y Lin [30] realizaron una investigacidn experimental sobre la transferencia de calor y la caida
de presidn por friccidon durante la ebullicién del refrigerante R-410a, en un intercambiador de calor de
placas en configuracion vertical: Los principales parametros en el analisis fueron el flujo masico, que
varid entre 50 y 125 kg/m?; el flujo de calor que varié entre 5 y 35 kW/m?Z; y la presion, que se mantuvo
en 1.08, 1.25 y 1.44 MPa. Los resultados mostraron que ambos coeficientes incrementaron con el flujo
de calor, y que a presiones mayores se obtuvieron menores pérdidas de presion por friccion.
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Ayub [31] presenta nuevas correlaciones para la determinacién del coeficiente de transferencia de
calor y el factor de fricciéon durante el proceso de evaporacion en intercambiadores de calor de placas.
Las correlaciones propuestas son Utiles para distintos rangos de presidn y angulos de corrugado chevron.

Longo et al. [32] también realizaron una investigacion experimental sobre la evaporacién y
condensacién en placas con un patrén de corrugado tipo chevron, analizando el efecto de aumentar la
rugosidad de la superficie de la placa y de implementar un patréon de ranurado en el lado del refrigerante.
Las superficies mejoradas fueron evaluadas experimentalmente durante pruebas de condensacion y
evaporacién con el refrigerante R-22, asi como comparadas con placas con una superficie con una
rugosidad menor. Los resultados mostraron que el efecto del incremento en la rugosidad resulta de
utilidad particularmente para incrementar el coeficiente de transferencia de calor en evaporacién,
mientras que el ranurado de las placas favorece el incremento de ambos coeficientes de transferencia
de calor, al incrementarlos entre 30% y 40% en el caso de evaporacion y cerca de 60% en el caso de
condensacion, respecto a una placa con un superficie estdndar. Los resultados mostraron que el
incremento en la transferencia de calor obtenido fue mayor que el incremento esperado por el aumento
del drea de transferencia de calor.

Wirfel and Ostrowski [33] realizaron investigaciones experimentales para caracterizar el proceso de
condensacion en las placas corrugadas de un intercambiador de calor de placas, utilizando los vapores
de aguay n-heptano. Los resultados para el coeficiente de transferencia de calor y el coeficiente de caida
de presion por friccién son considerados para la condiciéon de condensacion completa. Se encontré que
la transferencia de calor para flujo bifdsico aumenta de 3 a 4 veces, en comparacion con la obtenida para
una pelicula laminar.

Kuo et al. [34] investigaron la transferencia de calor y la caida de presion del R-410A, durante el
proceso de condensacién en un intercambiador de calor de placas tipo vertical. Los autores analizaron
los efectos que tiene el flujo masico de refrigerante, el flujo de calor, la presion del sistema y la calidad
promedio del vapor, sobre el coeficiente de transferencia de calor en condensacién, encontrando que
tanto este coeficiente como la caida de presién incrementan con la calidad promedio del vapor, el flujo
masico y el flujo de calor, sin verse significativamente afectados por la presidon. Los autores demostraron
que el coeficiente de transferencia de calor se ve mas afectado por la influencia del flujo de calor que
por el flujo masico, especialmente cuando se tienen valores bajos de la calidad del vapor. Por otro lado,
notaron que el factor de friccion es fuertemente influenciado por el flujo masico y por la calidad del
vapor, y es casi independiente del flujo de calor. Las correlaciones empiricas propuestas por los autores
para determinar el coeficiente de transferencia de calor y el factor de friccién para la condensacion del
refrigerante R-410A en intercambiadores de calor de placas con corrugado chevron a un dngulo de 60°
se presentan enseguida.

Hcond = hcond,l[0-2560_0'45177'10'25 + 75 . BOO'75] 117
k p 0.14
®Acona, = 0.2092 (d—l) Rel°'78Prll/3 Pprom 118
h ppared
ftp = 21500 Re;}**Bo~008> 119
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Sterner and Sunden [35] publicaron los resultados de una investigacion experimental sobre la
evaporacion de amoniaco en distintos intercambiadores de calor de placas con configuracién vertical,
obteniendo tres distintos nimeros de Nusselt para diferentes intercambiadores.

Por su parte Garcia-Cascales et al. [36] realizaron una evaluacién experimental de correlaciones de
transferencia de calor para procesos de evaporacion y condensacion en intercambiadores de calor de
placas con los refrigerantes R-22 y R290, para lo cual evaluaron el efecto de algunas variables
representativas como lo son las temperaturas de evaporacion y condensacién, segun sea la aplicacion
del PHE. Los coeficientes experimentales fueron comparados con los calculados a partir de correlaciones
empiricas de la literatura.

Djordjevic and Kabelac [37] presentaron los resultados experimentales de la transferencia de calor
en evaporaciéon para amoniaco y R134a, en un intercambiador de calor de placas con patrén de
corrugado tipo chevron. Las condiciones de la evaluacién fueron llevadas a cabo para una temperatura
de saturacién entre 265 Ky 283 K. Los autores concluyeron que el coeficiente de transferencia de calor
depende de la calidad de vapor, el flujo mdsico, el flujo de calor y el tipo de refrigerante. En su
investigacion, utilizaron una mezcla de agua y etilenglicol como fluido secundario y determinaron que
con la configuracion a flujo paralelo, en promedio se obtuvo un mejor desempefio que el obtenido con
la configuracién a contraflujo, ademds de que un mayor coeficiente de transferencia de calor en
evaporacién se obtuvo para intercambiadores de placas con un angulo menor del corrugado chevron.

Arima et al. [38], realizd un estudio en el que midié los coeficientes de transferencia de calor en
ebullicién en un intercambiador de calor de placas con configuracién vertical utilizando amoniaco puro.
Sus resultados muestran que los coeficientes locales de transferencia de calor en ebullicién aumentan al
aumentar la calidad del vapor. En su investigacion, los efectos de la presidn de saturacidn, el flujo masico
y el flujo de calor promedio sobre el coeficiente de transferencia de calor en ebullicién, son descritos.
Finalmente, se deriva una correlacidon empirica para este coeficiente usando el parametro de Lockhart-
Martinelli.

Huang et al. [39] presentaron los resultados de experimentos sobre la trasferencia de calor y la caida
de presién en condiciones de flujo bifasico de los refrigerantes 134a y 507a en tres diferentes
configuraciones de intercambiadores de calor de placas, para distintas condiciones de flujo mdsico, flujo
de calor y calidad del vapor a la salida del intercambiador, obteniendo un par de correlaciones empiricas
para determinar el coeficiente de transferencia de calor en ebullicidn y el coeficiente de friccidn bifasico
en intercambiadores de calor de placas.

Khan et al. [40] [41] llevaron a cabo una investigacidn experimental sobre la transferencia de calor de
evaporacién y la caida de presion del amoniaco en PHE con un patrén de corrugado tipo chevron a 30°y
60°. Los experimentos se realizaron para temperaturas de saturacién que van desde 25°C a 2°C, mientras
que el flujo de calor varié entre 21 k /m? y 44 kW m?2. Los resultados experimentales mostraron que la
temperatura de saturacion, el flujo de calor y la calidad del vapor de salida del intercambiador tienen
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efectos significativos sobre el coeficiente de transferencia de calor y la caida de presién. Los autores
propusieron correlaciones para el nimero de Nusselt y el factor de friccion.

Ademads, Khan et al. [42], realizaron una investigacidn experimental sobre la transferencia de calory
la caida de presidn durante la evaporacion del amoniaco en un intercambiador de calor de placas
comercial con una configuracidon mixta. Los resultados que obtuvieron mostraron que pardmetros como
la temperatura de saturacidn, el flujo de calor y la calidad del vapor a la salida, tienen un efecto
significativo sobre el coeficiente de transferencia de calor y el factor de friccion. En su estudio comparan
los datos encontrados con otros obtenidos de estudios previos que utilizaron el mismo intercambiador
pero con configuraciones simétricas a 30° y 60°. Como resultado de este analisis propusieron
correlaciones para el nimero de Nusselt y el factor de friccién para las configuraciones utilizadas. Sus
resultados muestran que aunque el efecto sobre el flujo de calor y la calidad del vapor no es sustancial,
el coeficiente de transferencia de calor aumenta con la temperatura de saturacion, lo cual sugieren que
posiblemente se deba a un cambio en las propiedades de transporte, sin embargo, descubrieron que la
principal razén de este efecto es que a temperaturas mayores se tienen tamafios de burbujas mas
pequefios que escapan a una frecuencia mayor, de tal forma que el coeficiente de transferencia de calor
incrementa con un incremento en la temperatura de saturacion. Ademads, determinaron que para una
calidad en el rango de 0.1 hasta 0.4 el coeficiente de transferencia de calor incrementé con el incremento
del flujo de calor, asi que el fendmeno de ebulliciéon nucleada resulté dominante en la regién de baja
calidad. Por otro lado, no hubo un cambio significativo en el coeficiente de transferencia de calor con el
incremento del flujo de calor en el rango de calidad de 0.5 a 0.8, por lo que se deduce que el fenémeno
gobernante en este rango no es la ebullicién nucleada, por lo que aunque son necesarias mas medidas
para confirmarlo, sugieren que la ebullicién convectiva domina en este rango.

PHE empleados como generadores

Desde las primeras investigaciones sobre flujo en ebullicidn, el coeficiente de transferencia de calor
en ebulliciéon ha sido reconocido como el resultado de la contribucién de dos fendmenos: la ebullicidn
nucleada y la ebullicion convectiva. En general, el coeficiente de transferencia de calor en ebullicidn
nucleada es dependiente del flujo de calor, mientras que en la ebullicién convectiva la transferencia de
calor es dependiente principalmente del flujo masico y de la calidad del vapor. Al dia de hoy, aun no esta
claro si el coeficiente de transferencia de calor para flujos saturados en ebullicién en intercambiadores
de calor de placas, es gobernado por el mecanismo de conveccién nucleada o convectiva, debido a que
se ha reportado en la literatura que ambos dependen de las condiciones de operacion.

En cuanto a la caida de presidn, los estudios experimentales concuerdan que la caida de presién
debida a la friccion en ebullicién, incrementa proporcionalmente con el incremento de la calidad del
vapor y la velocidad del flujo, pero se reduce incrementando la presion del sistema.

Entre los estudios experimentales mas relevantes que han sido publicados sobre la transferencia de
calor en intercambiadores de calor de placas que han sido utilizados como generadores con diferentes
mezclas se encuentran los siguientes:

Marcos et al. [43] determinaron los coeficientes de transferencia de calor en ebullicién en el
generador de alta temperatura de un prototipo de absorcidon de doble efecto que opera con la mezcla
agua-bromuro de litio y es enfriado con aire. Con los datos que obtuvieron calcularon el coeficiente de
transferencia de calor para ebullicién convectiva en flujo forzado, asi como la caida de presion por la
ebullicidn del refrigerante. La concentracion de la solucidn a la entrada al intercambiador manejada fue
de 56% de bromuro de litio en peso, con un flujo de solucién de 0.11 kg/s a 0.31 kg/s y un flujo de calor
entre 23.4 kW y 26.5 kW. El procedimiento utilizado por los autores consistié en precalentar el aceite
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térmico en un circuito cerrado, y una vez alcanzada la temperatura deseada, circular este aceite a través
del intercambiador de calor, al mismo tiempo que circulaban la soluciéon en flujo paralelo.

El andlisis llevado a cabo por los autores se basa en que la ebullicién ocurre Unicamente en una
pequefia parte del intercambiador, por lo que la mayor parte de la transferencia se da como intercambio
de calor entre dos liquidos (zona 1), y solamente en una parte del intercambiador se tiene transferencia
de calor entre un liquido y una mezcla liquido-vapor (zona 2), de esta forma consideran que no es preciso
utilizar las correlaciones para la transferencia de calor en dos fases encontradas en la literatura. La
metodologia utilizada por los autores para calcular el coeficiente experimental de transferencia de calor
en ebullicidn (ag,; ;1) s la siguiente:

1. Seleccionar de la literatura las correlaciones mas apropiadas para flujo forzado en una
fase en un intercambiador de placas, con la finalidad de predecir el coeficiente de transferencia
de calor enlazona 1 (a;)

2. Calcular el calor transferido a la solucién en la zona 1 (Ql)

3. Calcular la temperatura de ebullicién inicial ( Tjp;; ) asi como la temperatura
correspondiente al fluido caliente (T,;; 1), para calcular la diferencia de temperaturas media
logaritmica en lazona 1 (AT, 1)

4. Determinar el coeficiente global del transferencia de calor en la zona 1 (U;), a partir de
las correlaciones para una sola fase seleccionadas

5. Calcular el 4rea correspondiente a la zona 1 (4,), por medio de Qy, U; y AT

6. Determinar el coeficiente global de transferencia de calor en la zona 2 (U;), a partir de
Q2, A2y ATy 2

7. Calcular el coeficiente de transferencia de calor experimental en ebullicién en la zona 2

(arz).

En la relacién propuesta por Zacarias et al. [44], la influencia de las propiedades de transporte del
liquido son incluidas en los numeros adimensionales de Prandtl (Pr) y Froude (Fr), mientras que el cambio
de fase y las propiedades del vapor estan representadas por los nimeros de Boiling (Bo) y Jacob (Ja). Al
comparar los resultados experimentales con los predichos por la correlacidn, los autores encontraron
desviaciones entre ellos menores al 9%.

Los autores Zacarias et al. [44] consideraron una region donde es prudente utilizar relaciones para
flujo en una sola fase, asimismo consideran que la ebullicion comienza en aquel punto donde la
temperatura promedio de la solucidn es la misma que la temperatura de saturacion de la mezcla, en este
punto cabe mencionar lo siguiente: en realidad la ebullicion comienza antes de que la temperatura
promedio de la solucidn sea igual a su temperatura de saturacion, ya que, si se grafica la temperatura de
la superficie contra la distancia desde el puerto de entrada al intercambiador, se nota que hay un punto
donde la temperatura de la superficie alcanza la temperatura de saturacién de la mezcla, por lo tanto, a
partir de esta condicidn existe la posibilidad de formar puntos de nucleacién activos, aunque la
temperatura promedio de la solucién a esa altura del intercambiador se encuentre por debajo de la
temperatura de saturacidn de la mezcla a este fendmeno se le conoce como ebullicion subenfriada.

En su estudio los autores realizaron la experimentacion cambiando el flujo de calor, que controlaron
modificando la temperatura de la solucién a la salida del generador desde 78 hasta 95°C, asi como el
flujo masico de la solucién desde 0.041 hasta 0.083 kg/s (2.46-4.98 kg/min). Los datos experimentales
obtenidos reflejan un efecto positivo del flujo de calor sobre el coeficiente de transferencia de calor en
la region de ebullicién, por otro lado, para un flujo de calor constante, notaron un aumento del
coeficiente de transferencia de calor a medida que disminuye el flujo masico, por lo que altos flujos

17



masicos en el generador, requieren de altos flujos de calor para mantener valores del coeficiente de
transferencia de calor altos.

La correlacion presentada por los autores es la siguiente:

Nug = 117,000 Fr921pr119pot-21jq=075 1.22

Para los rangos especificados en la Tabla 1.5:

Tabla 1.5 Rango de aplicabilidad para la correlacion 1.23 propuesta por Zacarias et al. [44]

.Paran.1etro Minimo Maximo
adimensional
Numero de Prandtl Pr 8.99 11.97
Numero de Froude Fr 2.4x1072 9.9x107?
Numero de Boiling Bo 1.3x107* 2.8x107*
Numero de Jakob Ja 2.52 6.03

Los datos experimentales para un flujo amoniaco-agua en ebullicién obtenidos por Tdboas et al. [45],
son comparados por los mismos autores [46] con los valores calculados a partir de las correlaciones
disponibles en la literatura para el coeficiente de transferencia de calor en ebullicién y su
correspondiente caida de presion. Ademas, en el articulo se propone una nueva correlaciéon basada en
un modelo independiente, por medio de la que es posible determinar el coeficiente en ebullicion.

Balamurugan y Mani [47] presentaron la evaluacidén experimental de un intercambiador de calor de
placas utilizado como generador en un sistema de refrigeracidén por absorcién con una capacidad de
enfriamiento de 1kW que es operado con la mezcla R-134a-DMF. Se analizan los efectos de parametros
como la temperatura de generacién, la presién, la concentracién del refrigerante en la mezcla y el
numero de Reynolds bifdsico sobre la tasa de desorcion de refrigerante y el nimero de Sherwood,
encontrando que ambos parametros incrementan con la concentracion inicial de la mezcla, el numero
de Reynolds y la temperatura de la solucién. Se presenta el desempefio del generador a distintas
condiciones de operacion.

Por su parte, Venegas et al. [48] presentaron la evaluacidn experimental de la transferencia de calor
en condiciones de ebullicidn subenfriada y saturada para la solucidn amoniaco-nitrato de litio en un
intercambiador de calor de placas, el cual actia como generador en un ciclo de absorcién de simple
efecto. Los autores estimaron la regién donde se comienzan a originar las burbujas de vapor y los
resultados mostraron que el fendmeno de la ebullicién subenfriada ocurre en el generador. Se determiné
que la temperatura inicial de ebullicién se encuentra 3.1°C por debajo de la temperatura de saturacién.
En el articulo se analiza la influencia del flujo masico y el flujo de calor en el coeficiente de transferencia
de calor, ademas de que se presenta una correlacion para el célculo del nimero de Nusselt que incluye
las regiones de ebullicién subenfriada y saturada. El flujo masico manejado varié entre 2.5y 5 kg/min, a
una temperatura entre los 78°C y los 97°C. Los autores proponen la correlacién 1.22 para determinar el
numero de Nusselt en las regiones de subenfriamiento y saturacién.

NU.B = 3.326 x10% FT0'244PT1'028B()1'055]0._0'758 1.23
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Tabla 1.6 Rango de aplicabilidad de la correlacién 1.22 propuesta por Venegas et al. [48]

Parametro

. . Minimo Maximo
adimensional
Numero de Prandtl (Pr) 15.39 20.56
Numero de Froude (Fr) 2.4x1073 9.6x1073
Numero de Boiling (Bo) 1.6x10* 3x10~*
Numero de Jakob (Ja) 3.9 7.84

Por ultimo, en 2015 Longo et al. [49] presentaron un modelo a partir de datos experimentales para
predecir la ebullicién de varios refrigerantes HFC y HC dentro de intercambiadores de calor de placas
soldadas (Brazed Plate Heat Exchangers), el modelo incluye ecuaciones especificas para la ebullicion
nucleada y convectiva; y fue comparado con datos obtenidos por diferentes laboratorios para los
refrigerantes HFC-134a, HFC-410A, HFC-507A and HCFC-22 con la finalidad de evaluar la generalidad de
la relacion propuesta, obteniendo un porcentaje de desviacidon promedio de 20%.

1.5. Justificacion del proyecto doctoral

Como fue mencionado al inicio de este capitulo, un reto a vencer en el desarrollo de nuevos sistemas
de absorcidn es el espacio utilizado por los mismos, el cual cada vez tiende a ser menor, pero al mismo
tiempo el costo y la eficiencia global del sistema de enfriamiento. En cuanto al desarrollo de sistemas
compactos, la mayoria de los equipos de absorcidon que buscan una relacién cada vez mayor entre la
potencia de enfriamiento y el volumen global que ocupa el sistema, tienden a utilizar intercambiadores
de calor de placas (PHE) en algunos de sus componentes.

Al revisar el estado actual de los sistemas de enfriamiento, expuesto en la seccién 1.3, es posible
afirmar que en la actualidad existe un gran potencial para la comercializacién de los sistemas de
enfriamiento solar de baja capacidad, como es el caso del sistema de enfriamiento propuesto en esta
investigacién doctoral.

Por otro lado, de la literatura consultada es posible observar que solamente han sido reportados tres
prototipos de sistemas de absorcién construidos con intercambiadores de calor de placas y que operan
con la mezcla amoniaco-agua, de los cuales Unicamente uno (Boudéhenn et al. [19]) utiliza este tipo de
intercambiadores en todos sus componentes, sin embargo, el proceso de absorcidn en este sistema se
lleva a cabo en forma de pelicula descendente y no de burbuja como se propone en el presente trabajo,
ademads de que la operacién del equipo no es reportada como funcién de parametros relevantes como
temperaturas de generacidn o condensacidn, sino que se reporta un coeficiente de operacion
correspondiente a un punto de operacidn, por lo que se considera oportuno tener una referencia de la
operacion de estos sistemas en funcion de dichos parametros. Ademas, sélo un prototipo (Zamora et al.
[17]) utiliza intercambiadores de calor de placas en todos los componentes principales con la mezcla de
trabajo amoniaco-nitrato de litio, sin embargo, se encuentran algunas diferencias entre los componentes
del sistema propuesto en este trabajo y el sistema presentado (principalmente en la configuracion del
absorbedor), ademas de que el COP térmico solo fue reportado como funcion de los flujo masico de agua
en el evaporador, generador y condensador para una sola temperatura de generacién y condensacién.
En la investigacidn presentada por Zamora et al. [17] no se realizé un estudio paramétrico del efecto de
las temperaturas de generacién y condensacion, ni en funcion de otros pardmetros, sobre el rendimiento
del sistema.
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Por otro lado, en los estudios realizados por Hernandez-Magallanes et al. [15] y Dominguez-Inzunza
et al. [18] desarrollados por el mismo grupo de investigacion que el estudio actual, los intercambiadores
de calor de placas solo se utilizaron en el condensador, evaporador y economizador, pero no en el
generador y el absorbedor siendo esta una diferencia significativa, ya que el sistema actual es
considerablemente mas compacto: el volumen total es un 57% mds pequefio que el sistema desarrollado
por Herndndez-Magallanes et al. [15], y 71% mas pequeiio que el sistema desarrollado por Dominguez-
Inzunza et al. [18]. Ademas, el costo del sistema propuesto es 29% y 42% mas barato que el costo de los
sistemas anteriores, respectivamente. Es importante mencionar que aunqgue en los estudios previos se
reportd un analisis paramétrico del COP y la potencia de enfriamiento en funcion de las temperaturas de
generacidn y condensacién, el presente estudio es relevante ya que estd relacionado con el desarrollo
de un nuevo sistema que utiliza exclusivamente intercambiadores de calor de placas.

En resumen, se puede afirmar que el sistema de enfriamiento por absorcién desarrollado cumple con
los siguientes puntos:

v" Esun sistema que tiene la capacidad de utilizar energias alternativas

v" Es un sistema compacto en relacién a los sistemas de capacidades de enfriamiento y
configuraciones similares

v" Es posible operarlo con las mezclas de trabajo amoniaco-nitrato de litio y amoniaco-
agua, por lo que es posible abarcar un mayor nimero de aplicaciones y condiciones de operacién
con el mismo equipo

v" Al utilizar un refrigerante natural (amoniaco), no contribuye al deterioro de la capa de
ozono ni al calentamiento global

v" Al utilizar componentes comerciales resulta econémicamente atractivo, en relacion a
otros sistemas de enfriamiento por absorcidon

v" De acuerdo con lo establecido en la seccién correspondiente al estado actual de los
sistemas de enfriamiento solar, las caracteristicas de este sistema pueden ayudar a satisfacer la
demanda de enfriamiento solar que se pronostica para el futuro, ya sea para aplicaciones de
refrigeracién o aire acondicionado

v' Se considera que esta investigacién aporta con un nuevo sistema de enfriamiento que
se ha caracterizado en un rango adecuado de condiciones de operacién

v' Se considera que con las curvas y andlisis paramétricos llevados a cabo y presentados
en los capitulos de resultados, se aporta al campo de conocimiento de los sistemas
experimentales de enfriamiento por absorcion

Por las razones anteriormente expuestas, se justifica la realizacién del estudio presente como tema
de investigacion doctoral.

1.6. Objetivos del proyecto doctoral

1.6.1. Objetivo general

Disefiar, construir y evaluar un sistema de refrigeracién por absorcién compacto, enfriado por agua
utilizando intercambiadores de calor de tecnologia de placas, de tal forma que se reduzca el costo del
sistemay a la vez ofrezca un coeficiente de operaciéon competitivo.
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1.6.2. Objetivos especificos

1. Realizar una revisidn bibliografica sobre componentes y mezclas utilizadas en sistemas
de enfriamiento por absorcidn.

2. Llevar a cabo una eleccidén cualitativa acerca de los componentes a utilizar en el sistema
de absorcién.

3. Dimensionar los componentes que conforman el sistema de enfriamiento tomando en
consideracion los coeficientes individuales de transferencia de calor en funcién de diversos
parametros adimensionales.

4. Construccién y puesta a punto de la maquina de enfriamiento utilizando los
componentes disefiados.

5. Operacién y evaluacién del sistema de enfriamiento bajo condiciones controladas.
6. Evaluacién del sistema de enfriamiento con una segunda mezcla.
7. Operacién del sistema de enfriamiento acoplado a un campo de colectores solares.
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Capitulo2 MARCO TEORICO

El presente capitulo tiene la finalidad de describir el funcionamiento de los sistemas de refrigeracion
por absorcion desde un punto de vista termodinamico. Con el objetivo de entender el desarrollo histérico
de estos sistemas, en la primera seccidn se presentan brevemente los antecedentes de los sistemas de
refrigeracién; en la segunda seccion se explica el principio de operacion de los sistemas de refrigeracion
por absorcion; posteriormente se describen algunos de los pardmetros que estan relacionados con el
desempeno de estos sistemas de enfriamiento, como lo son el coeficiente de operacién y la relacion de
flujo; finalmente, se detallan los balances de masa, materia y energia en cada uno de los componentes
principales que conforman el sistema de enfriamiento por absorcién, estos balances fueron utilizados
para determinar las potencias térmicas y coeficientes de operacidn de los datos experimentales, que son
reportados en los capitulos de resultados, ademas de ser Utiles para realizar el modelo termodindmico
de primera ley presentado en el capitulo 3. Finalmente, se incluye una breve descripcidn tedrica de los
fendmenos que ocurren en los componentes principales de un sistema de refrigeracion por absorcién.

Las secciones que conforman este capitulo se enlistan a continuacién.

2.1. Antecedentes de los sistemas de refrigeracidn

2.2. Operacion de los sistemas de refrigeracion por absorcién

2.3. Termodinamica asociada a la refrigeracion

2.4. Balances en los componentes principales

2.5. Teoria sobre los fendmenos en los componentes principales del sistema de absorcién

2.1. Antecedentes de los sistemas de refrigeracién

Durante muchos siglos ha sido del conocimiento de las personas que la evaporacion del agua produce
un efecto refrigerante, al principio no se reconocid ni entendid el fenémeno, pero se sabia que cualquier
parte del cuerpo que se mojara se sentia fria mientras se secaba en el aire. Los primeros intentos para
producir refrigeraciéon por medios mecanicos estuvieron relacionados con el efecto refrigerante de la
evaporacién del agua.

En 1755 William Cullen, un fisico escocés, obtuvo temperaturas que le permitieron producir hielo.
Esto fue llevado a cabo reduciendo la presion del agua en un contenedor cerrado con una bomba de aire.
A partir de su experimento observé que, a una baja presion, el liquido se evaporaba a baja temperatura,
y que el calor requerido para que una porcién del agua cambiara de fase de liquido a vapor, era tomado
del resto del agua, Cullen vio que al menos parte del agua que quedaba en el contenedor cambiaba de
fase a hielo. A partir de Cullen, una gran cantidad de ingenieros y cientificos crearon un gran nimero de
dispositivos a partir de los principios basicos de la refrigeracién mecdnica.
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En 1834 Jacob Perkins, un residente americano en Inglaterra, construyd y patenté una maquina de
refrigeracién por compresién de vapor, utilizando un compresor, un condensador, un evaporador y una
llave de paso entre el condensador y el evaporador. La demanda creciente durante el periodo de 1850 a
1880 trajo consigo grandes logros y progreso. Se observo la utilizacién de sustancias nuevas, entre ellas
el amoniaco y el diéxido de carbono, las cuales eran mas adecuadas que el agua para ser utilizadas como
refrigerantes. Personajes como Faraday, Thilorier y otros, demostraron que esas sustancias podrian ser
licuadas, sin embargo, las bases tedricas requeridas para fundamentar el proceso de refrigeracion
mecdnica fueron establecidas por Rumford y Davy, quienes explicaron la naturaleza del calor, y por
Kelvin, Joule y Rankine, quienes continuaron el trabajo comenzado por Sadi Carnot formulando la ciencia
de la termodinamica.

Las primeras maquinas de refrigeracidon aparecieron entre 1850y 1880 y eran clasificadas de acuerdo
con el refrigerante que utilizaban. Las maquinas de refrigeracién que utilizaban aire eran conocidas como
magquinas de aire comprimido o de aire frio y jugaron un rol significativo en la historia de la refrigeracion.
El Dr. Americano John Gorrie, desarrollé una maquina de aire frio comercial y la patenté en Inglaterra en
1850 y en América en 1851.

Las maquinas de refrigeracién que usaban aire como refrigerante fueron divididas en dos tipos: de
ciclo cerradoy de ciclo abierto. En las maquinas de ciclo cerrado, el aire era confinado a una presién mas
alta que la atmosférica, posteriormente era utilizado durante los ciclos de operacion de la maquina. En
las maquinas de ciclo abierto, el aire era llevado a la maquina a presion atmosférica y, cuando era
enfriado, era descargado directamente en el espacio a ser refrigerado. En Europa, en 1862, el Dr.
Alexander C. Kirk desarrollé comercialmente una maquina de refrigeracién de ciclo cerrado, mientras
que Franz Windhausen inventé una maquina de ciclo cerrado y la patenté en América en 1870. Las
maquinas de refrigeracién de ciclo abierto, ideadas en teoria por Kelvin y Rankine a principios de la
década de 1850, fueron inventadas por el francés Paul Giffard, en 1873 y por Joseph J. Coleman y James
Bell en Gran Bretafia en 1877.

En 1860 el ingeniero francés Ferdinand P. Edmond Carre, inventd un aparato de absorcion de
amoniaco, que operaba en forma intermitente y basaba su operaciéon en la afinidad quimica del
amoniaco por el agua. Esta maquina producia hielo en una escala limitada, sin embargo, a pesar de sus
limitaciones ésta representd un progreso significativo. Su aparato tenia una bomba manual y podia
congelar una pequefia cantidad de agua en aproximadamente 5 minutos. Esta fue utilizada en Paris por
un tiempo, pero tenia la desventaja de que cierta cantidad de acido sulfirico se diluia en el agua, y ésta
perdia su afinidad con el amoniaco. El inventor real de una pequefia maquina de absorcién operada
manualmente fue H.A. Fleuss, quien disefid una bomba efectiva para esta mdquina. Una unidad de
absorcién productora de hielo comparativamente de gran escala, fue construida en 1878 por F.
Windhausen. Esta operaba continuamente y utilizaba una cantidad de calor adicional para separar el
agua del acido sulfurico e incrementar la afinidad de ésta con el amoniaco.

Una de las primeras maquinas de refrigeracion por compresién de vapor fue inventada y patentada
por el profesor americano Alexander C. Twining en 1853. El establecié una planta de produccién de hielo
usando este sistema en Cleveland, Ohio, con capacidad para producir cerca de una tonelada por dia.
Después de eso, un gran numero de inventores experimentaron con maquinas de compresién de vapor
las cuales usaron éter o sus componentes como refrigerantes. En Francia, F.P.E. Carre desarrolld e instalo
una maquina de compresion de éter, y Charles Tellier (quien fue un pionero versatil de la refrigeracion
mecanica) construyd una planta usando metil-éter como refrigerante. En Alemania, Carl Linde,
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financiado por cerveceros, establecié una unidad de metil-éter en 1874. Justo antes de esto, Linde habia
preparado el camino para grandes mejoras en maquinaria de refrigeracién, demostrando cémo su
eficiencia termodinamica podia ser calculada e incrementada. Los inventores de maquinas de
compresion también experimentaron con amoniaco, el cual se convirtié en el refrigerante mas popular
y fue utilizado en gran medida.

En la década de 1860 Tellier desarrollé una maquina de compresiéon de amoniaco. Para 1872, David
Boile fabricé un equipo que resultd satisfactorio para la produccion de hielo y lo patenté en 1872 en
Ameérica; sin embargo, la figura mas importante en el desarrollo de las maquinas de compresion de
amoniaco fue Linde, quién obtuvo una patente en 1876 para una maquina que fue instalada en la
cerveceria Trieste el afo siguiente. Mas tarde el modelo de Linde se hizo popular y fue considerado
excelente en sus detalles mecanicos. El uso de amoniaco en las maquinas de refrigeraciéon por
compresion representd un paso significativo en la evoluciéon de la refrigeracion, ya que ademas de sus
ventajas desde el punto de vista de la termodinamica, las presiones que requeria eran bajas, por lo que
las maquinas que lo utilizaban podian tener un tamafo pequefio.

Afinales de la década de 1860, P.H. van der Weyde, de Filadelfia, obtuvo una patente para una unidad
de compresion que era caracterizada por un refrigerante compuesto de productos del petréleo. En 1875
R.P. Pictet, en la universidad de Geneva, introdujo una maquina de compresién que utilizaba acido
sulfarico. En 1866, el americano T.S.C. Lowe, desarrollé un equipo de refrigeracion que utilizaba didxido
de carbono. Las maquinas de compresion de diéxido de carbono fueron importantes debido a la
inocuidad del gas en instalaciones donde la seguridad era lo mas importante, aunque no fueron usadas
extensamente sino hasta la década de 1890.

Entre 1880 y 1890 se popularizé el uso del amoniaco. Para 1890 la refrigeracion mecanica habia
probado ser practica y econdmica para la industria de la refrigeracién de los alimentos. Los europeos
fueron quienes aportaron la mayor parte de las bases para el desarrollo de la refrigeracién mecdnica, sin
embargo, los americanos participaron vigorosamente en la actividad inventiva de expansién entre 1850
y 1880.

El progreso técnico permanente en el campo de la refrigeracién mecanica marcé los afios posteriores
a 1890. Los cambios revolucionarios no fueron la regla, pero fueron propuestas mejoras en el disefio y la
construccién de unidades de refrigeracion en varios paises, asi como en sus componentes bdsicos:
compresores, condensadores y evaporadores.

Las primeras cinco unidades de refrigeracion por absorcidn desarrolladas por Carre fueron utilizadas
para la produccion de hielo, y alcanzaron tasas de produccién de hasta 100 kg/hora. En la Ultima década
del siglo XIX muchas unidades de absorcién a gran escala fueron producidas para su uso en las industrias
petrolera y quimica, sin embargo, el desarrollo de estos sistemas se vio reducido hasta su desenlace en
el aflo 1911, cuando los sistemas de compresién de vapor fueron los sistemas de refrigeracion mas
importantes debido a su amplio uso. Fue hasta a mediados del siglo XX cuando los sistemas de
refrigeracidn por absorcién comenzaron a ganar popularidad nuevamente, sin embargo, en la década de
1970 el mercado de estos sistemas se vino abajo rapidamente debido a la crisis del petréleo y a las
regulaciones del gobierno. En las Ultimas dos décadas, la preocupacidn por los incrementos al precio de
la energia y el impacto ambiental, han provocado un gran interés en el desarrollo de estos sistemas, por
lo que muchas compaifiias se enfocan en el desarrollo de estos sistemas.
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2.2. Operacidn de los sistemas de refrigeracion por absorcion

2.2.1.Principio de Operacion

El principio de operacidn de este método de refrigeracidn se basa en la afinidad quimica de un par de
sustancias: una que actla como un medio refrigerante y otra que es el medio absorbente. En términos
generales, este tipo de refrigeracién es similar al método de refrigeracidn por compresion de vapor, con
la excepcion de que en estos sistemas el compresor mecdnico, presente en los equipos de refrigeracion
por compresidn de vapor, se sustituye por un conjunto de elementos que puede ser considerado un
compresor térmico. Este compresor térmico consta principalmente de dos intercambiadores de calor:
uno actuando como absorbedor y otro actuando como desorbedor o generador; ademas de una vdlvula
de regulacion y una bomba que permite la circulacién de la mezcla de trabajo entre el generador y el
absorbedor.

Através del intercambiador de calor que funciona como generador circulan dos flujos independientes:
por un lado se tiene un flujo de solucidon que proviene del absorbedor y que cuenta con una alta
concentracion de refrigerante, mientras que por el otro lado circula un fluido secundario (generalmente
agua o aceite térmico) a una temperatura alta respecto a la temperatura de la soluciéon que entra al
generador. La diferencia de temperaturas entre ambos flujos induce un flujo de calor que se transmite al
flujo de solucion, elevando su presion y temperatura significativamente. Como resultado de este
incremento de temperatura, el cual supera la temperatura de ebullicidon del refrigerante presente en la
mezcla, cierta cantidad de refrigerante se desprende de la solucién cambiando de fase liquida a vapor,
de tal forma que después del proceso de desorcidn se tienen dos fases a la salida del generador: vapor
de refrigerante y solucidn liquida con una baja concentracién de refrigerante.

En estas condiciones, el vapor de refrigerante producido se separa de la solucidn liquida y se hace
pasar a través de un condensador, donde cede parte de su energia hacia un fluido de enfriamiento que
abandona el condensador a una temperatura mayor que la temperatura a la cual ingresé, este proceso
resulta en la condensacion del refrigerante. Una vez que se obtiene el refrigerante en estado liquido, este
se estrangula hasta la presidon del evaporador, el proceso de estrangulamiento ocurre cuando el
refrigerante fluye a través un dispositivo de expansidn, que generalmente se trata de una valvula donde
es posible obtener una alta caida de presidn, o bien, un tubo capilar.

Al circular a través del dispositivo de expansion, el refrigerante pasa su estado termodinamico de
liqguido saturado o ligeramente subenfriado, a una mezcla saturada liquido-vapor, que se encuentra a la
temperatura mas baja del ciclo. Después de pasar a través del dispositivo de expansién, el refrigerante
circula por otro intercambiador de calor conocido como evaporador, donde circula también, por el lado
opuesto y a una temperatura superior a la del refrigerante, el medio a ser enfriado. La diferencia de
temperaturas existente entre esta mezcla y el medio a ser enfriado provoca un flujo de calor hacia el
refrigerante, evaporando por completo la mezcla saturada liquido-vapor y disminuyendo la temperatura
del fluido externo, por lo que el evaporador es el componente donde se da el efecto de enfriamiento.

Después de ser evaporado, el refrigerante se mezcla con el flujo de solucidn que proviene del
generador, el cual cuenta con una baja concentracidn de refrigerante. Este proceso de mezclado puede
llevarse a cabo dentro de un intercambiador de calor conocido como absorbedor, o fuera de él. El proceso
de mezclado del refrigerante con la solucién diluida da lugar a la absorcidn del vapor de refrigerante por
la solucidn liquida, lo que resulta en una solucién liquida con una alta concentracién de refrigerante.
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La absorcidn del vapor de refrigerante se da mediante una reacciéon exotérmica, por lo que cierta
cantidad de calor es liberada durante este proceso, sin embargo, la cantidad de refrigerante que se
disuelve en la solucidn es inversamente proporcional a la temperatura, por lo que es conveniente retirar
el calor generado durante el proceso de absorcidn para tener una temperatura baja y una mayor cantidad
de refrigerante disuelto. Por estas razones, el calor liberado por la absorcién del refrigerante es disipado
mediante el fluido secundario que circula en uno de los lados del absorbedor. Ademas, es prudente
mencionar que una temperatura baja de la soluciéon en el absorbedor involucra una baja presion en este
componente, que al estar comunicado con el evaporador, influye directamente en la presiéon de
evaporacion. Una vez que termina el proceso de absorcidn, la solucidn liquida con alta concentracién de
refrigerante es bombeada al generador para dar lugar al proceso de desorcion, cerrando de esta forma
el ciclo de enfriamiento por absorcién.

Una vez que se comprende el funcionamiento del ciclo de refrigeracidn por absorcidn, es posible notar
que cuando la solucién diluida abandona el generador para regresar al absorbedor, se encuentra a una
temperatura alta, sin embargo, en el absorbedor es deseable mantener una temperatura y presion bajas.
También se observa que la solucidon concentrada en refrigerante que se bombea del absorbedor al
generador se encuentra a una baja temperatura, mientras que en el generador se requiere incrementar
su temperatura para llevar a cabo la desorcidon. Por estas razones, es recomendable utilizar un
intercambiador de calor adicional, llamado economizador o intercambiador de calor de solucion, en el
que circulan por un lado la solucién concentrada a baja temperatura, y por otro lado la solucién diluida
a alta temperatura, de tal forma que la solucién diluida cede parte de su energia a la solucién concentrada.
La inclusién de este componente en el ciclo tiene dos ventajas directas: por un lado, la solucién diluida
llega al absorbedor a menor temperatura, por lo que la cantidad de energia térmica rechazada por el
medio de enfriamiento en el absorbedor se reduce; por otro lado, la solucidén concentrada que llega al
generador tiene una temperatura mas alta, por lo que se requiere suministrar una menor cantidad de
energia al generador para lograr la desorcidn del refrigerante. De esta forma, el hecho de incluir un
intercambiador de calor que actie como economizador, mejora significativamente la eficiencia del ciclo.

En el caso de los sistemas de refrigeracién por absorcion que utilizan como fluido de trabajo la mezcla
amoniaco-agua, el proceso de desorcién en el generador presenta algunas diferencias importantes:
debido a la gran afinidad quimica de ambas sustancias, al suministrar calor al flujo de solucidn
concentrada en el generador, el vapor de refrigerante que se separa de la solucion lleva consigo un bajo
porcentaje de particulas de agua, que es la sustancia absorbente y cuya presencia en la linea del
condensador y evaporador es indeseable. Por esta razén, en el caso de la operacién de equipos de
absorcién con esta mezcla de trabajo, es necesario incluir un componente adicional denominado
rectificador, el cual, es un intercambiador de calor que tiene por objetivo separar la mayor cantidad
posible de particulas de agua presentes en el vapor producido en el generador, lo cual generalmente se
logra mediante la condensacién de estas. En el caso de los equipos de refrigeracién por absorcion que
operan con esta mezcla, el rectificador se localiza entre el generador y el condensador.

La Figura 2.1 muestra un diagrama esquematico con los componentes de un ciclo de refrigeracién por
absorcién que incluye el uso de un rectificador. Se observa que, excluyendo las interacciones de energia
térmica, la Unica interaccidn de energia que tiene el sistema de absorcidén con sus alrededores es la
energia eléctrica necesaria para accionar la bomba de la solucién. Por lo que es prudente establecer que,
comparados con los sistemas de compresion de vapor, los sistemas de refrigeracidn por absorcién tienen
una ventaja importante en cuanto al requerimiento de energia eléctrica. Esto se debe a que los sistemas
de absorcion requieren comprimir un liquido en lugar de un vapor y ya que el trabajo de flujo permanente
es proporcional al volumen especifico de la sustancia, la energia eléctrica consumida por la bomba de la
soluciéon es mucho menor que la energia eléctrica consumida por el compresor de un sistema de
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compresién de vapor; de hecho, se estima que el trabajo requerido por los sistemas de refrigeracion por
absorcién se encuentra en la escala del 1% del calor suministrado al generador y generalmente es

ignorado en el andlisis del ciclo [50].

Figura 2.1 Componentes principales del ciclo de refrigeracion por absorcion de un efecto con
rectificador

2.2.2.Clasificacion de los sistemas de Absorcion

Los ciclos de refrigeracion por absorcién pueden ser caracterizados por el nimero de efectos, el
numero de etapas, asi como por la mezcla de trabajo utilizada por el sistema.

En el modo de operacidn de enfriamiento, el nimero de efectos es igual al nimero de generadores

pudiendo ser:

e De simple efecto (1 generador)
e De doble efecto (2 generadores)
e Detriple efecto (3 generadores)

El nimero de etapas es igual al nimero de absorbedores en el sistema, con lo que pueden ser

clasificados como:
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e Desimple etapa (1 absorbedor)
e De doble etapa (2 absorbedores)
e  De triple etapa (3 absorbedores)

Los sistemas por absorcién también pueden clasificarse de acuerdo al par de trabajo refrigerante-
absorbente utilizado, el cual depende principalmente de las necesidades de la aplicacién para la que es
disenado el sistema. Como fue mencionado en el capitulo de introduccidn, los pares de trabajo mas
comunmente utilizados en los sistemas de refrigeracion por absorcién son el amoniaco-agua (NH3-H,0)
y el agua-bromuro de litio (H,O-LiBr).

Cabe mencionar que en la actualidad, existe una extensa cantidad de pares de trabajo en investigacidn,
algunas de las que se dispone de mas resultados en la literatura son amoniaco-nitrato de litio (NH3-LiNOs),
amoniaco-tiocianato de sodio (NH3-NaSCN) y amoniaco junto con diferentes sales orgdnicas.

A continuacién se presentan algunas de las caracteristicas mas importantes de los pares de trabajo
mas comunes utilizados en ciclos de refrigeracién por absorcién, junto con una descripcidon de las
caracteristicas principales de la mezcla NH3-LiNO3, la cual es de gran interés para el presente estudio ya
que es una de las mezclas utilizadas por el sistema de enfriamiento desarrollado.

NHs3-H,0

Esta mezcla aprovecha la gran capacidad del agua para absorber el vapor de amoniaco, la cantidad de
vapor de amoniaco que puede ser absorbida y mantenida en una soluciéon acuosa es directamente
proporcional a la presién e inversamente proporcional a la temperatura, de tal forma que, como fue
descrito en la seccidn anterior, es conveniente enfriar el absorbedor. Debido a limitaciones fisicas algunas
ocasiones no es posible alcanzar un completo estado de saturacion en el absorbedor, y la solucién que
sale de este podria no estar completamente saturada con agua.

H,O-LiBr

En los sistemas que utilizan la mezcla H,O-LiBr el agua se comporta como el refrigerante y tienen una
amplia gama de aplicaciones en operaciones de enfriamiento y aire acondicionado. Estos sistemas son
producidos en capacidades desde 10 hasta 1000 toneladas de refrigeracidn, y ofrecen temperaturas de
evaporacion tan bajas como 4°C (a una presion de 0.8 kPa). A pesar de que el COP que presentan estos
sistemas se encuentra por debajo de la unidad, un suministro de energia a bajo costo puede hacer que
estos sistemas sean econdmicamente competitivos. En estos sistemas de refrigeracion, la cristalizacién
(solidificacién) del bromuro de litio es un problema importante, lo cual causa que las particulas sdlidas
se asienten bloqueando el flujo en las tuberias, lo que interrumpe la operacidén del sistema. La region de
cristalizacion puede ser vista en los diagramas de presién-temperatura y entalpia-concentracion. Con la
finalidad de evitar este problema los sistemas son disefiados con unidades de control que mantienen una
temperatura de condensacion alta.

NH;s-LiNOs

La mezcla amoniaco-nitrato de litio es una mezcla adecuada para sistemas de refrigeracién que
utilizan energia solar. Los sistemas de enfriamiento que operan con esta mezcla no precisan de un
elemento rectificador y el ciclo de refrigeracidon puede operar a temperaturas de generacién menores a
las que requiere el ciclo que utiliza la mezcla amoniaco-agua. Sin embargo, la transferencia de calor y
masa en el absorbedor son limitadas por la viscosidad caracteristica de las soluciones salinas, como lo es
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la solucion NHz-LiNOs.

2.3. Termodinamica asociada a la refrigeracion

Existe un enunciado clasico de la segunda ley de la termodinamica que se relaciona con refrigeradores
o bombas de calor, y es conocido como el enunciado de Clausius:

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

temperatura”

En otras palabras este enunciado quiere decir que el efecto neto sobre los alrededores de dicho
dispositivo, tiene que ver con el consumo de energia en forma de trabajo, ademas de la transferencia de
calor de un cuerpo a otro mds caliente. Este enunciado afirma que la operacién de un dispositivo de
enfriamiento necesariamente deja un rastro en los alrededores del mismo.

En términos generales, un sistema de refrigeracion es un dispositivo ciclico necesario para transferir
calor desde un medio a baja temperatura hacia otro medio a temperatura mayor. La eficiencia de un
equipo de refrigeracion se expresa en términos del coeficiente de operacién o coeficiente de desempefio
COP. A grandes rasgos, el objetivo de un refrigerador es remover de un espacio refrigerado, una
determinada cantidad de energia térmica, lo cual se logra mediante el suministro de trabajo al sistema.
Entonces el COP de un equipo de enfriamiento se puede expresar como una relacién entre el efecto de
enfriamiento y el trabajo neto suministrado al sistema, como se muestra en la ecuacion 2.1.

COP... = Salida deseada Q. 1
ref = Entrada requerida B Wneto suministrado .

El COP de un sistema de refrigeracion por absorcién se define como se muestra en la ecuacion
2.2,

Salida deseada Q.

== - 2.2
Entrada requerida Qg + Wyompa

COPypsorcion =

El valor maximo posible para el coeficiente de operacién se determina suponiendo que el ciclo
completo es totalmente reversible, es decir, que no existe ningln tipo de irreversibilidad, incluida la
transferencia de calor por una diferencia de temperaturas, por esta razén, para que un sistema de
refrigeracidon por absorcién sea reversible es necesario que el calor suministrado al generador, se
transfiera a una maquina térmica de Carnot vy la salida de trabajo de ésta, se suministre a un refrigerador
de Carnot para que éste extraiga calor de un espacio refrigerado. EIl COP para este sistema de
enfriamiento reversible se calcula como se muestra en la ecuacidn 2.3, donde Tcy Tg son las temperaturas
del medio de enfriamiento y de la fuente de calor, respectivamente.
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e COPragren = (1~ e 23
Qg + Wbomba er,rev ref,rev Tg Tc — Te

COPabs,rev =
Cualquier sistema de refrigeracion por absorcién que reciba una fuente de calor a una temperatura
Tg, extraiga una cantidad de calor a una temperatura T e, a una temperatura ambiente de Tc, tendra un
COP menor al determinado a partir de la ecuacién 2.3. Como puede inferirse de la ecuacidn, los sistemas
refrigeracion o de acondicionamiento de aire que basan su funcionamiento en el principio de absorcién,
son denominados enfriadores por absorcidon y su capacidad de enfriamiento disminuye con la
disminucién de la temperatura de la fuente de energia.

Ademas del coeficiente de operacion, un indicador del desempefio de los sistemas de enfriamiento
por absorcion es el pardmetro conocido como relacion de flujo (FR), el cual relaciona el flujo de solucidn
enviada al generador con el flujo de refrigerante desorbido, la relacién de flujo puede ser calculada como
se muestra en la ecuacidn 2.4, en donde los subindices corresponden a los indicados en la Figura 2.2.

ms
FR = - 2.4
my
2.4, Balances en los componentes principales

Los balances de masa, materia y energia utilizados para el desarrollo del modelo termodindamico de
primera ley descrito en el capitulo 3, son presentados a continuaciéon para cada componente. Los
numeros que se presentan en las ecuaciones tienen relacion con los nimeros indicados en la Figura 2.2.
En el caso de los balances de energia, se presentan aquellos relacionados con las corrientes internas de
solucidn y refrigerante en el equipo, asi como los obtenidos a través de las mediciones de las corrientes
externas de agua. En el caso de los balances de materia, estos se llevan a cabo en funcién de la variable
concentracién, denominada como X, la cual indica el porcentaje en masa de refrigerante presente en
una solucién liquida refrigerante-absorbente.

30



Figura 2.2 Componentes principales del ciclo de refrigeracién por absorcién de un efecto

2.4.1.Generador

Balance de energia

Qg,int = myhy + mghg — msh,

Qg,ext = mg,WCp (Tiz — T11)

Balance de masa

Th1+Th8=m5

Balance de materia

1h1X1 + Tthg = Th5X5
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2.4.2. Absorbedor

Balance de energia

Qa,int =1y hy + m8h10 — Mghs

Qa,ext = ma,wcp (Ty7 — T1s)

Balance de masa

Th4+ﬁl8=m5

Balance de materia

Tfl4X4 + mng = m5X5
2.4.3.Condensador

Balance de energia

Qc,int = mq(hy — hy)
Qc,ext = mc,wcp (Ty3 — T14)

Balance de masa

Balance de materia

my Xy = myX;
2.4.4. Evaporador

Balance de energia

Qe,int = 1y (hy — h3)

Qe,ext = ma,WCp (Ti6 — T1s)
Balance de masa

Mg = 1My,
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Balance de materia

Mz X3 = myX,
2.4.5. Economizador

Balance de energia

Qec = ms(h7 — he)

Balance de masa

Mme = My
Th8=Th9

Balance de materia

m6X6 = Tfl7X7
Tfngg - mng

Efectividad del economizador

Efectivid d_h7_h6
fectividad = he = h,
2.4.6. Coeficientes de operacién
Qe,int

COPypy = = :
" Qg,int + Wp,int

Wp,int = ms(he — hs)

COP _ Qe,ext
t h— . .
* Qg,ext + Wp,ext

Whpext = APg + AP0, + APy,
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AP = 2f (dih) <%2> 2.31

APyray = pgL 2.32
pU?
APN = 15 T N 2.33
2.5. Teoria sobre los fendmenos en los componentes

principales del sistema de absorcion

2.5.1.Generacién de vapor en un intercambiador de calor de placas

El proceso de generacion de vapor en un intercambiador de calor de placas, se da gracias al flujo de
calor entre dos fluidos a través de las placas del intercambiador. Una vez que se alcanzan condiciones de
saturacion, el fenémeno de la ebullicion sucede en la interface entre la superficie y el fluido. En general,
la ebullicién puede ocurrir en dos condiciones, lo cual depende de si el fluido se encuentra estancado o
en movimiento, en el primero de los casos, la ebullicién se conoce como “ebullicién de un fluido
estancado” o “pool boiling”, mientras que en el segundo caso se tiene el fendmeno de “ebullicién de
flujo forzado” conocido también como “flow boiling” o “forced convective boiling”.

En general se tiene que si se calienta una superficie en contacto con un depdsito de liquido, y se
grafica el flujo de calor contra el sobrecalentamiento de la superficie AT (la diferencia de temperaturas
entre la superficie y la temperatura de saturacion del liquido), se obtiene una curva llamada curva de
ebullicidn o curva de Nukiyama en honor a la primera persona en realizarla en 1934 [51], en general, es
posible distinguir cuatro regimenes de transferencia de calor en ebullicién:

1. Conveccién natural: proceso caracterizado por la conveccién natural en una sola fase
desde la superficie caliente al liquido sin la formacién de burbujas.

2. Ebullicién nucleada: el cual es un proceso de conveccidn natural bifasico en el cual las
burbujas se generan, crecen y salen de la superficie caliente

3. Ebullicién en transicion: el cual es un régimen intermedio entre los regimenes de
ebullicién nucleada y ebullicidon de pelicula

4. Ebullicién de pelicula: régimen caracterizado por una capa estable de vapor que se
forma entre la superficie caliente y el liquido, de tal forma que las burbujas se forman en una
interface libre.

En la Figura 2.3 es posible distinguir los regimenes descritos entre los puntos mostrados en la Tabla
2.1.
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Tabla 2.1 Regimenes de transferencia de calor en ebullicion

Régimen de transferencia Puntos en el diagrama
Conveccidn natural A-B
Ebulliciéon nucleada B’-C

Inicio de la ebullicién nucleada ONB
Flujo de calor critico CHF

Ebullicién en transicién CHF-E
Ebullicién de pelicula E-F

Entre cada régimen de transferencia de calor existe un punto de transicién, el primero es conocido
como comienzo de la ebullicién nucleada, (ONB por sus siglas en inglés) en el cual aparecen las primeras
burbujas en la superficie caliente; el segundo es el pico de la curva en la parte superior de la porcion
correspondiente a la ebullicidon nucleada, y es conocido como salida de la ebullicion nucleada (DNB); por
otro lado, las siglas CHF denotan el flujo de calor critico o flujo de calor pico; el tercer punto de transicién
se localiza en el extremo inferior del régimen de ebullicidn de pelicula (letra E) y es conocido como el
punto minimo de la ebullicién de pelicula (MFB).
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Temperatura de la superficie °C

Figura 2.3 Forma tipica de una curva de ebullicion para una sustancia pura [51]
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En la parte de la curva correspondiente conveccién natural (A-B), la temperatura de la pared
incrementa a medida que incrementa el flujo de calor, hasta que aparecen las primeras burbujas
indicando el comienzo de la ebullicidn. Las burbujas se forman (se nuclean) en pequeiias cavidades en la
superficie caliente, las cuales son llamadas sitios de nucleacion. Los sitios de nucleacion activos se
encuentran localizados en hendiduras y marcas en la superficie. Incrementar el flujo de calor tiene como
consecuencia la activacidon de mas y mas sitios de nucleacién hasta que la superficie es cubierta por
burbujas que crecen y dejan la superficie sucesivamente [51].

El flujo de calor incrementa en forma sustancial con ligeros incrementos de AT (diferenciaentre T, y
Tsqt), €l hecho de incrementar el flujo de calor ain mds, provoca que las burbujas que abandonan la
superficie, colapsen en chorros de vapor, cambiando la pendiente de la curva en la parte correspondiente
a la ebullicidén nucleada. Al incrementar atiin mas el flujo de calor, se evitara que la fase liquida alcance la
superficie caliente, lo cual se distingue en la curva mediante el punto CHF.

Transferencia de calor en condicion de fluido estancado

Como se indicé previamente, los regimenes de transferencia de calor en dos fases son tres:

e  Ebullicién nucleada
e  Ebullicién en transicidn, y
e  Ebullicién de pelicula

Ebullicion nucleada

En un volumen de liquido, un “nucleo de vapor” puede formarse ya sea en una superficie caliente, o
dentro del mismo liquido si es suficientemente sobrecalentado, este proceso es conocido como
nucleacion. Si hay un espacio de vapor preexistente sobre el volumen de liquido, el vapor se forma en la
interface libre sin nucleacion, lo cual se conoce como Evaporacion. Si la nucleacion se obtiene reduciendo
la presién del fluido rapidamente o bien localmente, el fendmeno es conocido como cavitacién.

La nucleacion homogénea ocurre cuando la energia libre de formacién de un conjunto de moléculas
en fase liquida es suficiente para formar una interface de vapor lejos de las paredes del recipiente. Por
otro lado, la nucleacién heterogénea inicia en una superficie sélida cuando la energia libre de formacién
ahi, o en una cavidad, forma un nucleo de vapor, o cuando un nlcleo de vapor preexistente en tal
cavidad, alcanza un sobrecalentamiento suficiente para iniciar el crecimiento de la burbuja. Para que la
nucleacion homogénea o heterogénea ocurra, la temperatura debe ser incrementada sobre la
temperatura de saturacion del liquido, con la finalidad de formar o activar un nucleo de vapor. De esta
manera, la ebullicién no comienza cuando se alcanza la temperatura de saturacion, sino en su lugar,
cuando se alcanza cierto sobrecalentamiento. Cominmente, la nucleacion ocurre desde un nucleo de
vapor preexistente que reside dentro de una cavidad o desde un nucleo de vapor que sobrepasa la capa
limite térmica formada en la pared.

Los mecanismos de transferencia de calor que juegan un rol importante en la transferencia de calor
de un fluido estancado son los siguientes:
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e  Agitacion de burbuja
e Intercambio vapor-liquido
e  Evaporacién

La complejidad del proceso de ebullicién nucleada de un liquido estancado es tal, que las precisas
teorias analiticas de disefio aun estan por demostrar su confiabilidad. Los problemas por resolver al
respecto estdn relacionados a la prediccidon del sobrecalentamiento adecuado para la nucleacidn, la
densidad de los sitios de nucleacion en una superficie, y la interaccion térmica entre sitios de nucleacidn
vecinos. Como consecuencia, se utilizan métodos empiricos para predecir los coeficientes de
transferencia de calor en ebullicién nucleada para liquido estancado.

En la literatura hay cientos de correlaciones reportadas para predecir el fendmeno de ebullicién
nucleada de un fluido estancado, sin embargo, el método de Rohsenow es uno de los mas
recomendados, en 1962 Rohsenow asumié que el proceso de ebullicion es dominado por el mecanismo
de agitacion de la burbuja, y propuso una correlacion general de la forma Nu = C;Re™Pr™ [51].

Ebullicion de pelicula

Comparada a la ebullicién nucleada, donde el vapor se genera en puntos individuales en la superficie
caliente, en la ebullicién de pelicula hay una pelicula continua de vapor entre la superficie caliente y el
liqguido en ebullicién, ademas, la ebullicion de pelicula se caracteriza por valores bajos del coeficiente de
transferencia de calor y valores altos de la temperatura de la superficie caliente, respecto a aquellos
presentes en la ebullicién nucleada. La ebullicién de pelicula en conveccién natural, es una forma de
ebullicidn de pelicula en la cual el movimiento del liquido mas alla de la superficie caliente es causado
por fuerzas de arrastre viscosas del vapor que asciende y que actian sobre el liquido.

La ebullicién de pelicula tiene una fuerte similitud con la condensacién de pelicula descendente [51],
ya que la pelicula de vapor ascendente es andloga a la pelicula de liquido descendente. A partir de este
hecho, Bromley [52] utilizé una correlacién para determinar el nimero de Nusselt en condensacién de
pelicula en cilindros horizontales, para predecir la ebullicidn de pelicula en la misma geometria,
Unicamente cambiando las propiedades del liquido al vapor.

Ebullicion en transicion

El proceso de transferencia de calor en transicidn puede ser entendido como una combinacién de la
ebullicidon nucleada y la ebullicion de pelicula. Los puntos finales de este régimen estan dados por los
valores correspondientes a qcyr Y qg en la Figura 2.4. De esta forma es posible obtener mediante
interpolacién lineal entre estos puntos, valores muy aproximados al coeficiente de transferencia de calor
en ebullicién en transicién.

Transferencia de calor en flujo forzado

Cuando se tiene evaporacién en condiciones de flujo forzado, hay dos fendmenos que contribuyen a
la transferencia de calor: una parte convectiva y una parte de ebullicidn nucleada, cuya importancia
depende de las condiciones especificas de cada caso. El proceso de ebullicidon en flujo forzado se tiene
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comunmente en tubos verticales, horizontales, anulares y sobre el lado externo de arreglos de tubos
horizontales. El coeficiente de transferencia de calor local en flujo forzado es principalmente una funcidn
de la calidad del vapor, la velocidad del fluido, el flujo de calor, la geometria y orientacién del canal de
flujo, el patrén de flujo bifasico y las propiedades del fluido. Debido a la dependencia que se tiene de la
calidad del vapor, en los métodos de disefio térmicos cominmente estos calculos son hechos
localmente.

Vapor en c’—-]

una fase

Flujo o —x=1
niebla W

Flujo
anular

Flujo

5.
iy
3
&
=
S

Flujo
burbujeante

.’_

Liquido en
una fase

Figura 2.4 Fases de la ebullicion en flujo forzado

2.5.2.Proceso de condensacion de vapor en un intercambiador de
calor de placas

Aunque en un principio los intercambiadores de calor de placas fueron desarrollados para
aplicaciones en una fase, su presencia en aplicaciones de flujos bifasicos se ha expandido en las ultimas
dos décadas [53]. En general, la condensacién puede ser clasificada en dos tipos: en uno de ellos el medio
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de enfriamiento y el vapor a condensar estan separados por una pared sdlida, esto se conoce como
condensacion de superficie, por otro lado, en la condensacién de contacto directo, el medio de
enfriamiento y el vapor no tienen una superficie sélida entre ellos por lo que hacen contacto.

En el caso de los intercambiadores de placas se tiene condensacidn de superficie, y esta puede ser
clasificada a su vez en condensacién de pelicula o condensacion gota a gota, si el condensado no moja la
superficie sélida se formaran gotas, de lo contrario, se forma una pelicula sobre la superficie sélida.
Aungue la condensacion gota a gota puede generar un coeficiente de transferencia de calor mucho
mayor que la condensacion de pelicula (en el orden de magnitud), es extremadamente dificil mantenerla
en forma permanente, por lo que la condensacion de pelicula es el proceso que domina en las
aplicaciones de condensado en intercambiadores de placas [53].

Se sabe que la condensacidn en intercambiadores de placas depende de varios factores como las
propiedades del fluido, la geometria de la placa, la presidn en el sistema, el flujo masico, etcétera; debido
a esto y a que la investigacidn sobre condensacién en intercambiadores de placas se ha llevado a cabo
desde hace relativamente poco tiempo, la prediccién tedrica del desempefio térmico e hidrodindmico
de este fendmeno es dificil de llevar a cabo, por lo anterior, los esfuerzos en este sentido han sido
dirigidos hacia la investigacion experimental.

Mecanismo de condensacion

Cuando se tiene un flujo de vapor sobre una superficie que estd una temperatura por debajo de la
temperatura de saturacién del vapor, el vapor cede calor a través de la superficie sélida y comienza a
condensar, consecuentemente el condensado forma una pelicula delgada sobre la superficie, a partir de
este momento, el calor retirado al vapor se tiene que transferir por conduccion a través del espesor de
la pelicula formada y de la superficie sélida. Asi, una pelicula delgada ofrecerd menor resistencia y en
consecuencia un mayor coeficiente de transferencia de calor que una pelicula gruesa. Para peliculas del
mismo espesor, un movimiento laminar (lento) presentard mds resistencia para la transferencia de calor
gue uno turbulento (rapido). Debido a esto, es deseable utilizar superficies verticales cortas o cilindros
horizontales en situaciones que implican condensacién de pelicula [54].

La condensacién es controlada entre otros factores por: la gravedad, el esfuerzo cortante en la
interfaz liquido-vapor, la tension superficial, etc. Desde este punto de vista, la condensacién puede
tratarse como controlada por la gravedad o controlada por el esfuerzo cortante. La transferencia de calor
en condensacion en intercambiadores de calor de placas es influenciada por el flujo masico, la calidad,
la presiéon del vapor, las propiedades del medio y el patréon de la placa. Con el incremento del flujo masico,
incrementa la velocidad del vapor, lo cual aumenta la turbulencia. Por otro lado, cuando la calidad del
vapor es alta, la velocidad del vapor asi como el esfuerzo cortante en la interface son altos, lo cual resulta
en un aumento en la transferencia de calor, sin embargo, la transferencia de calor se ve reducida con un
aumento de la presion del sistema, ya que para un flujo masico dado, el flujo volumétrico es mas grande
a presiones bajas, lo que incrementa la velocidad del vapor.

En condensacidon de pelicula la pelicula se origina en la parte superior de la placa y fluye hacia abajo
por influencia de la gravedad. El espesor de la pelicula é y el flujo mésico del condensado aumentan al
aumentar la distancia desde el comienzo de la pelicula debido a la condensacién continua en la interfaz
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que se encuentra a Ty, por lo que hay transferencia de calor desde esa interfaz a través de la peliculay
hasta la superficie, que se encuentra a Ty, en todo caso Ty > Ty

Para reducir la complejidad inherente a los analisis de condensacion, es necesario hacer algunas
suposiciones, entre las mas comunes se encuentran las siguientes:

e  Suponer flujo laminar y propiedades constantes para la pelicula liquida.

e Suponer que el gas es un vapor puro y a una temperatura uniforme igual a Ty,;. Ya que
sin un gradiente de temperatura en el vapor la transferencia de calor hacia la interfaz liquido-
vapor, ocurre por condensacién en la interfaz y no por conduccién en el vapor. (No hay capa
limite térmica)

e  Suponer despreciable el esfuerzo cortante en la interfaz liquido-vapor (no hay capa
limite hidrodinamica).

e  Suponer que la transferencia de calor en la pelicula se da Unicamente por conduccién,
por lo que la distribucién de temperaturas en el liquido es lineal.

Como fue mencionado anteriormente, para la prediccion de la transferencia de calor en
condensacion casi todas las investigaciones se han enfocado en pruebas experimentales. Las
investigaciones al respecto cominmente involucran: vapor de agua, refrigerantes e hidrocarburos, en la
literatura se encuentran correlaciones desarrolladas especificamente para cada caso, sin embargo, al dia
de hoy no se ha encontrado una correlacidn para predecir el coeficiente de transferencia de calor para
la condensacién de amoniaco en intercambiadores de calor de placas.

2.5.3. Absorcion de vapor en un intercambiador de calor de placas

En los sistemas de refrigeracidén por absorcién el desempefio del absorbedor tiene un efecto clave
sobre la operacién del sistema; una de las tareas principales del absorbedor es disipar el calor producto
de la reaccién exotérmica que se lleva a cabo al mezclar el refrigerante y el absorbente.

Existen distintos tipos de absorbedores, los cuales se pueden clasificar en funcién de la forma en que
se lleva a cabo la absorcidn, de esta forma se encuentran principalmente:

e Absorbedores de pelicula descendente, los cuales generalmente utilizan
intercambiadores de calor de coraza y tubo y pueden presentar distintas configuraciones, en
este tipo de absorbedores la distribucidn del vapor al interior de la coraza juega un papel clave
en el desempeio del absorbedor.

e  Absorbedores adiabdticos, en este tipo de absorbedores en primer lugar se lleva a cabo
la absorciéon y posteriormente la disipacion del calor producido. Para mejorar la absorcién en
estos sistemas, la mezcla con baja concentracion de refrigerante generalmente es atomizada
por medio de aspersores, sin embargo, al no retirar inmediatamente el calor producido, la
presidn de saturacién de la mezcla més la presion de capilaridad de la gota3, alcanzan la presion
de la cdmara de absorcién, deteniendo el proceso. Por lo que para conseguir que la fase de vapor
de refrigerante sea absorbida, es necesario que el vapor penetre en la gota de solucidn

3 La presidn de capilaridad es producida por la tensidn superficial, es decir, existe un didmetro de la gota

para el cual la presién de capilaridad es minima
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incrementando la presion de la cdmara por arriba de la suma de la presién de capilaridad de la
gota mas la presion de saturacidn de la solucidn [55].

e  Absorbedores de burbuja, en este tipo de absorbedores generalmente se tiene un canal
vertical lleno de solucién con baja concentracion de refrigerante, mientras que el vapor es
inyectado generalmente en la parte inferior del canal, debido a la diferencia de densidades el
vapor asciende en forma de burbujas a medida que se absorbe en la solucidn, al mismo tiempo
que se retira el calor producido durante el proceso de absorcién, a través de un fluido de
enfriamiento que circula al exterior del canal.
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Capitulo3 DIMENSIONAMIENTO DEL SISTEMA DE
ABSORCION

El presente capitulo tiene la finalidad de presentar la metodologia sugerida para realizar el
dimensionamiento de los intercambiadores de calor de placas que forman parte de un sistema de
enfriamiento por absorcién. El primer paso de esta metodologia consiste en definir las potencias
térmicas asi como las condiciones de operacidn tedricas a las que operaria cada uno de los componentes
del equipo de enfriamiento, lo cual es hecho a través del desarrollo de un modelo matematico del ciclo
de refrigeracion por absorcién de un efecto operando con la mezcla de trabajo amoniaco-nitrato de litio,
el modelo matematico se basa en la primera ley de la termodinamica. El siguiente paso consiste en
determinar los parametros que describen los fendmenos de relevancia en cada intercambiador, por
ejemplo, los coeficientes de transferencia de calor, o bien, el coeficiente de caida de presion por friccion.
Para llevar a cabo este paso, la metodologia considera utilizar las correlaciones publicadas en la literatura
que representan en mejor medida las condiciones que se tienen en cada componente, lo que involucra
aspectos geométricos del intercambiador, sustancias utilizadas y condiciones térmicas e hidrodindmicas
del flujo.

Una vez obtenidos estos parametros, y conociendo las potencias y condiciones de operacién tedricas
de cada componente, se propone determinar el area requerida para cada intercambiador de calor, de
tal forma que ésta satisfaga los requerimientos de transferencia de calor y la caida de presién maxima
permisible en cada componente.

El capitulo se divide en dos secciones:

3.1.Modelo termodinamico de primera ley

3.2.Dimensionamiento de los componentes del sistema de absorcion

En la primera seccién se establecen los argumentos considerados para la realizacién del modelo
matematico, y se selecciona una condicién de disefio apropiada para la determinacién de las condiciones
de operacidon de cada componente. La segunda seccion se divide en varias subsecciones donde se
determinan los coeficientes de transferencia de calor por conveccién asi como las caidas de presidn para
cada componente, se muestran los calculos realizados para tal efecto. En cada caso se especifican las
correlaciones utilizadas que fueron previamente presentadas en la seccion de Revision bibliogrdfica en
el capitulo anterior.

3.1. Modelo termodindmico de primera ley

Para comenzar con el dimensionamiento de cada intercambiador de calor, es necesario determinar
en primer lugar la potencia térmica que tiene que ser transferida por el mismo. Para esto, es
indispensable realizar un modelo matematico del ciclo termodindmico de absorcién en el que se
utilizaran los intercambiadores a ser disefiados.
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El modelo elaborado considera las siguientes simplificaciones:

e Elsistema opera en equilibrio termodinamico.

e  Elsistema opera en estado estacionario.

e En la salida del condensador, evaporador, absorbedor, y de la solucién diluida del
generador hay condiciones de saturacion.

e Elmodelo desprecia las caidas de presién en cada intercambiador y en la tuberia, por lo
gue Unicamente se generan dos regiones cuyos componentes se encuentran a la misma presion;
en la regidn de alta presion se encuentran el generador, el condensador y el recuperador,
mientras que la regidn de baja presidn cuenta con el evaporador y el absorbedor.

e Se desprecia la transferencia de calor entre los alrededores y las tuberias e
intercambiadores.

e  Se considera un proceso isoentalpico en la vdlvula de expansién.

Las propiedades de la mezcla amoniaco-nitrato de litio fueron calculadas a partir de las relaciones
publicadas por Libotean et al. 2007 [56] para la presidn de equilibrio, Libotean et al. 2008 [57] para
determinar densidad, viscosidad y calor especifico, Cuenca et al. [58] para calcular la conductividad
térmica y Farshi et al. [59] para definir las entalpias de la solucidn. Para determinar las propiedades del
amoniaco se utilizé el software REFPROP [60], en el cual se establecid el mismo estado de referencia que
el utilizado por las ecuaciones para la mezcla, en este caso el estado de referencia del instituto
internacional de refrigeracion (/IR).

A partir del software REFPROP se obtuvieron los valores de distintas propiedades para el amoniaco
(entre ellos la entalpia) en un rango de presiones y temperaturas de interés para el ciclo descrito, a partir
de los valores encontrados se ajustaron funciones para determinar los valores de las propiedades
deseadas.

Una vez obtenido el modelo termodinamico del ciclo, el paso siguiente fue definir una condicidn de
disefo, para lo cual se obtuvo una tabla con los datos que arrojé el modelo a distintas condiciones de
operacion. Uno de los criterios principales para elegir la condicion de diseifo apropiada fue el flujo de
solucién concentrada, ya que se tiene como restriccién el flujo maximo que maneja la bomba a utilizar
en el sistema. Un segundo criterio para la eleccion de la condicion de disefio es la temperatura de la
fuente de calor; ya que es deseable que el equipo pueda ser operado con energia solar, por esta razén
se debe observar que la temperatura requerida de suministro de agua caliente se encuentre dentro del
rango de operacién del banco de colectores solares a emplear, ademds de considerar las pérdidas al
ambiente en el trayecto del banco de colectores al equipo. Finalmente, la dltima limitacion en la
seleccidn de la condicidn de disefio es la determinada por la aplicacién del equipo de absorcidn, en este
caso el objetivo es que el equipo de absorcién opere como un sistema de aire acondicionado solar. Con
base en estos criterios, se selecciond como condicién de disefio la mostrada en la Tabla 3.1:

Tabla 3.1 Condicion de disefio seleccionada

Towi | Tewi/Tawi | Tewi Q. | Efectividad del economizador

95°C 24°C 10°C | 8 kW 70%
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Con la condicion de disefio descrita en la Tabla 3.1, se obtuvieron los valores mostrados en la Tabla
3.2, los cuales corresponden a los puntos indicados en la Figura 3.1.

@ \ 4

A

Pc, PG |-
Condensador 4—1 Generador
s/
alta presidn
Economizador
6/".
(=
baja presion
4
Pe, Pa |- Evaporador = Absorbedor
] | . R
Te Tc, Ta Te

Figura 3.1 Esquema de los componentes del ciclo de refrigeracidon por absorcion enumerados
segun el modelo desarrollado

Los resultados encontrados a partir del modelo termodindmico de primera ley, particularmente las
potencias térmicas y los flujos masicos, seran utilizados como valores de referencia para el
dimensionamiento de los componentes principales del sistema de absorcién. Estos valores de muestran
en la Tabla 3.2.

Tabla 3.2 Resultados del modelo termodinamico para la condicidn de disefio establecida

Parametro Valor Parametro Valor

T1(°C): 85 m1 (g/s): 7.2
T2=T5(°C): 34 m10 (g/s): 54.9
P2 (kPa): 1312.4 m5 (g/s): 62.2
T4 (°C): 0 Qg (kW): 13.07
P4 (kPa): 428.7 Qa (kwW): 13.34
T5 (°C): 34 Qc (kW): 7.78
X5: 0.516 Qec(kW) 7.09
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Wy (ki/kg): 0.9 FR: 8.5
X8: 0.452 cop 0.57

Los calculos correspondientes al dimensionamiento de cada componente, asi como las
consideraciones realizadas son descritos a detalle en la seccion 3.2.

3.2. Dimensionamiento de los componentes del sistema de
absorcion

El disefio de un intercambiador de calor de placas sigue en esencia la metodologia general empleada
para el disefio de cualquier otro tipo de intercambiador de calor. Las principales consideraciones en el
disefio de un intercambiador de calor son:

e las especificaciones del proceso

e Eldisefio térmico e hidraulico

e El disefio mecanico y estructural, asi como las restricciones para la operacion y el
mantenimiento

e  Consideraciones de manufactura y costo

e  Factores de compensacion y optimizacion del sistema

A partir de las consideraciones descritas previamente cabe aclarar que la metodologia de
dimensionamiento presentada en esta seccidn no busca proponer nuevos disefios (patrones de
corrugado, dimensiones, etc.) de intercambiadores de calor de placas, por lo que no son considerados
los aspectos de disefio mecdnico y estructural ni tampoco las consideraciones de manufactura y costo
del intercambiador. En otras palabras, la metodologia presentada enseguida Unicamente se enfoca en el
disefio térmico e hidrdulico de cada intercambiador, considerando las especificaciones particulares del
proceso y algunos factores de optimizacion del sistema.

A partir de este punto en adelante en primer lugar se describe la metodologia seguida para llevar a
cabo el disefio térmico e hidraulico de cada uno de los componentes principales del sistema descrito,
para cada componente se presenta una breve revisidn bibliografica asi como los calculos realizados.

3.2.1.Dimensionamiento del Economizador

En el economizador se tienen dos soluciones en estado liquido que intercambian calor entre ellos: la
solucién diluida en refrigerante que regresa del generador al absorbedor y la solucién concentrada que
se dirige al generador a una temperatura inferior a la primera. Debido a que a su paso por un
intercambiador de calor utilizado como economizador cada corriente varia su temperatura, en flujos sin
cambio de fase, Muley A. y Manglik R.M. (1999) [61] proponen calcular las propiedades de cada corriente
de fluido a una temperatura promedio del volumen, dada por:
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T, + T,
Tfluido,frio = (77 6)/2 3.1

Tfluido,caliente = (Tfluido,frio + ATpy) 3.2
Los autores [61] consideran que la ecuacién 3.2 contempla las variaciones no lineales de la
temperatura del fluido caliente a lo largo del intercambiador.

En el caso del economizador, la corriente de fluido frio es la soluciéon concentrada, de tal forma que
a partir de la definicion de la efectividad del economizador (definida como la transferencia real entre la
maxima transferencia posible) y de acuerdo con la numeracién establecida en la Figura 3.1 se obtiene:

Q

T,=— 4T 33
Ts = 34°C; T, = 70.4°C ; Triido,frio = 52-2°C
Ty = 85°C; Ty = 47.8°C

ATy = ((Tg = Ty) = (To — To)) /In (T _g) 3.4

AT = 14.0°C Tfluido,caliente = 66.2°C
Para la solucién diluida a la temperatura Triyigo catiente = 66.2°C 'y concentracion X = 0.45,
suponiendo condiciones de saturacion se calculan las propiedades mostradas en la Tabla 3.3, en donde

también se muestran las propiedades para la solucidn concentrada, a una temperatura de volumen
Ttiyido,frio = 52.2 °C y una concentracion X = 0.51.

Tabla 3.3 Propiedades de la solucidn diluida y concentrada en el economizador a las
condiciones de disefio

Propiedades Solucién diluida Solucién concentrada
Densidad (kg/m3) 991.5 952.2
Viscosidad Dinamica (Pa-s) 4.6 E-04 3.09 E-04
Conductividad Térmica (W/m-K) 1.3 1.2
Calor especifico (kJ/kg-K) 3.2 3.3
Prandtl 1.1 0.8

De los datos obtenidos por medio del modelo desarrollado se conoce que la potencia a ser transferida
por el economizador (Q,.) debe ser de 7.09 kW, por lo que de la ecuacidn 3.5 resta Unicamente calcular
el valor de U para poder calcular el drea de transferencia necesaria.
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Q = UAAT,, 3.5

U Puede calcularse a partir de la relacion 3.6:

u=1 3.6
[1/an + 1/ac + 8,/ky + Rep + Ry (] -

Los términos Ry para los fluidos frio y caliente, denotan la resistencia térmica existente debido al
ensuciamiento de la superficie, en ambos lados del intercambiador. En la literatura se reportan varias
relaciones Utiles para determinar el nimero de Nusselt “Nu” asi como el factor de friccidon “f’, para flujos
en una sola fase en placas con corrugado chevron con ondas sinusoidales, las relaciones generalmente
dependen de nimeros adimensionales como Reynolds y Prandtl, asi como de factores geométricos.

Para flujos laminares en una sola fase, Muley et al. [62], propusieron las siguientes relaciones,
obtenidas a partir de la utilizacion de aceite vegetal (130<Pr<290).

1 0.14
d /3 0.38
Nu = 1.6774 (—h) ( ’80) ReO'SPr1/3< x ) 3.7
L 30 |J-pared
Para 30° < g <60° y=0.56 30 < Re <400
5 5902 0.83
-l |
Re Re? 30
Para 30°<p <60° y =0.56 2 < Re <300

Para flujos turbulentos en una sola fase, Muley, A., & Manglik, R. M. (1999) [61] reportaron las
relaciones 3.9 y 3.10, para el numero de Nusselt y el factor de friccion, respectivamente, las cuales
obtuvieron utilizando agua (2<Pr<6).

Nu=ixjx*k 3.9
Donde:
i =[0.2668 — 0.006967f + 7.244x107>?] 3.9a
j =120.78 — 50.94¢+41.16¢2 — 10.51¢3] 3.9b
k = Re{0.728+o.0543 sin[(”ﬁ/45)+3.7]}Pr1/3 (i)o'“l 200
™
f=l*xmx*n 3.10
Donde:
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[ =1[2.917 — 0.1277F + 2.016x107332] 3.10a

m = [5.474 — 19.02¢ + 18.93¢? — 5.341¢3] 3.10b

"= [Re—{0.2+0.05775 sin[(nﬁ/45)+2.1]}] 2 10c

Ambas relaciones para: 30° < p <60° 1<9<15 Re =103

Las caracteristicas de las placas metalicas consideradas para todos los intercambiadores de calor a
utilizar se muestran en la Tabla 3.4. Estos parametros geométricos pueden ser identificados en la Figura
3.2

Tabla 3.4 Caracteristicas de las placas de los PHE utilizados

Simbolo Descripcion Valor
b Amplitud del corrugado (mm) 2.5
£ Espesor de la placa (mm) 0.4
A Paso del corrugado (mm) 8.7
(7] Factor de agrandamiento de la superficie* 1.3
/] Angulo de corrugado chevron 60°
k Conductividad térmica (W/m K) 16.3
Y Relacién de aspecto del corrugado 2b/2

Con estos datos se calcula el diametro hidrdulico como: dn = 2b = 5.11 X103m. El intercambiador de
placas considerado maneja un volumen por canal igual a v 4, = 0.05[, y una altura L = 0.25m, por lo
que es posible calcular el drea de la seccion transversal del intercambiador como: A, = Vogna/L =
2x10™*m?2,

Posteriormente es necesario determinar el régimen de flujo a través del nimero de Reynolds, el cual
se obtiene a partir de la ecuacién 3.11:

Re = — 3.11

Donde:
kg kg
Geone = 311%; Gaip = 30'5%
Heone = 3x107*Pa- s
Wait = 4.6x10"*Pa-s
Por lo que para las soluciones concentrada y diluida, se calculan los nimeros de Reynolds:

Recone = 514.6

4 El factor de agrandamiento de la superficie se refiere a la relacién entre el area real de la superficie
corrugada y el drea proyectada de la misma. Este factor es mayor que la unidad.
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Redil = 338.2

Figura 3.2 Caracteristicas geométricas del corrugado tipo chevron [53]

En la literatura sobre flujos en placas chevron, los autores difieren en cuanto al punto de transicion
de un régimen laminar a uno turbulento, sin embargo, coinciden en que la transicidon cae dentro del
rango: 400 < Re < 800 [61] por lo que las relaciones a utilizar para calcular los nUmeros de Nusselt y el
factor de friccién en el economizador son las relaciones 3.9 y 3.10, para la corriente de solucion
concentrada y 3.7 y 3.8 para la corriente de solucién diluida.

Ntggne = [0.109][1.02] [(514.66){0'7822}(0.81)1/3] =13.91

Nug; = (1.67)(.273)(1.3)(18.39)(1.03) = 11.10

Una vez obtenido el nimero de Nusselt para ambas corrientes, se puede calcular el coeficiente de
transferencia de calor por conveccion a través de la relacion 3.12.

Nu = alL/k 3.12

En la relacion 3.12, k representa la conductividad térmica del fluido y L es la longitud caracteristica
de la geometria, en este caso, es el didmetro hidraulico calculado (dy=2b = 5.1 mm).

w
Qoone = 3403.13—
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Qg = 2906.68 w

A continuacién es posible calcular U de la relacion 3.6, para realizar esto es posible considerar que
debido a que todos los componentes utilizados son de acero inoxidable y a que las sustancias a utilizar
no contienen residuos ni reaccionan con este material, el factor de ensuciamiento puede considerarse
despreciable, por lo que se tiene:

_1
U'="/11/(3403.13 W/ m2k) + 1/(2906.68 W/m?k) + 0.000445m/(16.3 W/mk)]
U = 1503.34 w
B T m2k

Finalmente se calcula el area a partir de la relacién 3.5:

9 7092.9 W 0336 12
T UAT w oy
(1503.3 m2°C) (14°C)

Esta es el area efectiva de transferencia que debe tener el recuperador de calor para operar como se
requiere. El drea efectiva de transferencia de calor en cada placa se puede calcular a partir de la
definicién del factor de agrandamiento de la superficie de transferencia de calor (¢):

area efectiva(A.)

= =13
P = Grea proyectada(Ap)

El drea proyectada de cada placa es Ap = LW = (0.25m)(0.111) = .02775m?, mientras que el
area efectiva de cada placa es: A, = 0.036075m? entonces se puede calcular el nimero de placas a
utilizar por el recuperador como:

area efectiva requerida
P 4rea efectiva de cada placa

= 9.33~10 placas

Ahora se calcula el factor de friccion de Fanning para ambas corrientes de solucién, para la solucién
diluida, se utiliza la relacién 3.8, mientras que para la solucién concentrada se debe utilizar la relacién

3.10.
[ 30.2 )5 o 6.28 )5 o (60°)°'83 — oco
fai = (33829 (338.29)05 300/

feone = [2.51][1.005][0.286] = 0.723

Para la solucién diluida, las contribuciones a la caida de presion total son la caida de presién por
friccion (APf) y la caida de presion en los puertos (3, APy;,). La caida de presion por gravedad (AFy) no es
relevante ya que la solucién diluida no se ve afectada en forma negativa por la gravedad a su paso por el
recuperador, mientras que para flujos sin cambio de fase la caida de presion por aceleracion del flujo
AP, puede ser despreciada. La correlacion 3.13 [51] es de utilidad para determinar la caida de presién
total en un intercambiador de calor de placas.

AP, = AP; + AP, + AP, + Z APy, 3.13

50



o =ar (1)

e

<62> = 2(0.723)( o >/<30-52%>2\ - eoare

DY -3
5.11x103m \ 991_58%

oU2 (991.58 k—g3)(30.7x10_3 m/s)?
Z APy, =15 (T) Negnates = 1.5 m (9) = 6.3 Pa

2
AP, 4y = 72.7 Pa

En el caso de la solucidn concentrada, ademas de considerar las contribuciones a la caida de presién
por friccion y en los puertos, también se debe considerar la caida de presidn por gravedad, las cuales se
muestran enseguida.

=)

e

2
2 0.25m /(31.104 %)
<—>=2(0.607)(5 TETE ) = | = 60.28 Pa
p X m\ 952.22 5

kg m
AP, = pgl = (952.22 F) (9815;) (0.25m) = 23353 Pa

pU? (952.22 %)(32.66x10‘3 m/s)?
ZAPM = 15( 5 ) Neanates = 1.5 (10) = 7.6 Pa

2
AP, ¢one = 2403.2 Pa

3.2.2.Dimensionamiento del Evaporador

Al dia de hoy, hay en la literatura una considerable cantidad de reportes sobre el estudio de distintos
fendmenos fisicos que ocurren en componentes de equipos de refrigeracion, dichos estudios
principalmente han analizado el comportamiento de diversos refrigerantes en distintos tipos de
intercambiadores de calor. Durante los ultimos 20 afios, una parte considerable de estos estudios se ha
enfocado en la comprensidn y descripcion de dichos fenémenos en intercambiadores de calor de placas
y se han propuesto relaciones que describen el comportamiento de estas sustancias, estas relaciones
estan principalmente enfocadas en determinar el nimero de Nusselt y el factor de friccién de Fanning,
sin embargo, en cuanto a la evaporacion de amoniaco en intercambiadores de calor de placas verticales
hay muy pocos datos disponibles en la literatura.

Khan et al. [42], propusieron una correlacién para calcular el nimero de Nusselt como funciéon de los
numeros equivalentes de Reynolds y Boiling, asi como de la presidn reducida. Los nimeros equivalentes
de Reynolds y Boiling (Re.q, Bo.q) son calculados a partir de las relaciones 3.14 y 3.15.

GeqDp
1l

Reeq = 3.14
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BOpy = —7— 3.15

o 2
Geq = G[l—x+x<—f>]
Pg

Donde h representa el calor latente de vaporizacion, x la calidad a la salida del intercambiador y los
subindices f vy g, las propiedades de la fase liquida y gaseosa, respectivamente. La relacidon propuesta
por ellos es la siguiente:

De donde:

—-0.079
(

Nug, = 129.26(ReqqBog,) p5)033 3.16

La cual presenta una desviacion maxima de los datos experimentales de 10%.

Por otro lado, la correlacién para el factor de friccion en flujos bifasicos de amoniaco en
intercambiadores de placas verticales propuesta a partir de sus datos experimentales, es la siguiente:

1.26

fip = 305590(Re.,)  (P*)°° 3.17

Previamente, en el afio 2012, Khan et al._[40], habian reportado resultados que obtuvieron al utilizar
el mismo intercambiador de calor pero con una configuraciéon simétrica de placas con un corrugado
chevron a 60°. Los experimentos los realizaron con las siguientes condiciones: un flujo masico que varié
de 8.5 a 27 kg/m?s, temperaturas de saturacion de -25°C a -2°C, y un flujo de calor que oscil6 entre los
21 kW/m?y los 44 kW/m?2. Propusieron la relacion 3.18 para determinar el nimero de Nusselt, la cual
presenta una desviacién maxima de los datos experimentales de 9%.

Nug, = 82.5(RegqBogg)

(P*)O.Zl 3.18
En cuanto al factor de friccidn, los datos experimentales se ajustaron en buena forma a la correlacion
3.19.

-0.51

fip = 212(Repq) — (PH)O53 3.19

Para las mismas condiciones pero con placas chevron con un angulo de 30°, Khan et al. (2012) [41
propusieron dos correlaciones para calcular el nimero de Nusselt y el factor de friccion.

0.04

Nug, = 169(RegqBogg)  (PF)*52 3.20

fip = 673336(Regq) (P 3.21

5 El asterisco (*) indica que la presidn utilizada en el célculo es la presién reducida, definida como el cociente
de la presidn de trabajo entre la presion critica de la sustancia.
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Para el calculo de los coeficientes esperados en el intercambiador de calor de placas a ser utilizado
como evaporador, se utilizaran las relaciones 3.18 y 3.19, ya que la configuracion de las placas utilizada
por Khan et al. (2012) [41], es la que mas se asemeja a la que se tiene en el intercambiador adquirido.

En el evaporador el fluido caliente es la corriente de agua que se pretende enfriar, cuyas
temperaturas y flujos, al igual que las propiedades de las otras corrientes externas, no son determinados
directamente por el modelo numérico desarrollado. Para determinar las propiedades de esta corriente
que seran utilizadas en los célculos del drea del evaporador es prudente tener en consideracion lo
siguiente:

e El coeficiente de transferencia de calor por conveccién y el factor de fricciéon de la
corriente del agua de enfriamiento, dependen de las propiedades del agua, las cuales son
funcién de la temperatura.

e Llacorriente de agua a enfriar inicialmente se encuentra a temperatura ambiente, la cual
es variable.

e El coeficiente de operacién externo del equipo de absorcién, se ve afectado con la
variacion de la temperatura del agua a enfriar; generalmente, a temperaturas menores del agua
se tienen coeficientes de operacidon externos mas bajos.

e El maximo diferencial de temperatura esperado esta cerca de los 5°C. Por lo que se
propone calcular el flujo masico de la corriente de agua a ser enfriada, utilizando un diferencial
de temperatura de 5°C.

e  Se propone calcular las propiedades del agua considerando que entra al intercambiador
a 15°C, esto con la finalidad de contemplar en el dimensionamiento del evaporador un caso
desfavorable.

Con lo anteriormente expuesto es posible calcular las propiedades de la corriente de fluido caliente
en el evaporador, para lo cual se hace uso del software REFPROP. En cuanto a la corriente de fluido frio,
se calculan sus propiedades con la temperatura de entrada al intercambiador y la presion baja calculada
por el modelo.

Para calcular el flujo de agua en el evaporador se utiliza la relacién 3.22, recordando que el calor que
se requiere que se transfiera equivale a 8 kW, mientras que la diferencia de temperatura son 5°C, el calor
especifico del agua asi como el resto de sus propiedades se obtienen a una temperatura promedio entre
la entrada y la salida del intercambiador (Tyom = 12.5°C).

Q = mC,AT 3.22

Se obtiene asi un flujo masico total de agua a través del evaporador equivalente a h = 0.3817 kg/s,
el cual bajo la suposicion de una distribucién uniforme entre los 10 canales del intercambiador, y dividido
entre el drea de seccidn transversal del canal, equivale a un gasto de G = 190.8 kg/m?s.

Las propiedades del agua obtenidas a partir del software REFPROP, y que corresponden a una
temperatura promedio de la corriente de agua a su paso por el intercambiador, se muestran en la Tabla
3.5.

Al calcular el nUmero de Reynolds para la corriente de agua, se obtiene un valor equivalente a Re =
802.21, lo cual indica que se tiene un flujo turbulento del lado del agua a ser enfriada; ademas, se conoce
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que en este lado del intercambiador no se tiene cambio de fase, por lo que es posible calcular el nimero
de Nusselt y el factor de friccion por medio de las relaciones 3.9 y 3.10, respectivamente.

Tabla 3.5 Propiedades del agua a enfriar (T=15°C, P=1 atm)

Propiedad Valor
Densidad (kg/m?3) 999.44
Viscosidad Dindmica (Pa-s) 1.21 E-03
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.58
Calor especifico (kJ/kgK) 4.19
Prandtl 8.7

Las propiedades del amoniaco también se determinan a través del software REFPROP, con la
temperatura obtenida del modelo desarrollado, en este caso 0 °C en condiciones de saturacion. Las
propiedades asi obtenidas se muestran en la Tabla 3.6.

Tabla 3.6 Propiedades del amoniaco saturado a 0 °C

Propiedad Valor
Densidad liquido saturado (kg/m?3) 638.57
Densidad vapor saturado (kg/m3) 3.45
Viscosidad Dindmica liquido (Pa-s) 0.17 E-03
Viscosidad Dinamica vapor (Pa-s) 0.009 E-03
Conductividad Térmica liquido (W/m-K) 0.55
Conductividad Térmica vapor (W/m-K) 0.02
Calor especifico liquido (kJ/kg-K) 4.61
Calor especifico vapor (kJ/kg-K) 2.67
Prandtl liquido 14
Prandtl vapor 1.03

En cuanto al refrigerante, del modelo descrito se obtiene un valor para el flujo masico total a través
del intercambiador de i = 725.7 X107> kg/s, con lo que se obtiene un gasto para cada uno de los 9
canales del intercambiador equivalente a G = 4.03 kg/m?s. Con este valor se calcula el gasto

equivalente G,,, definido previamente como:

p 1,
Geqg=G [1—x+x<—f)]
Pg

Segun lo reportado por Khan et al. [41], en su modelo suponen que a la entrada de refrigerante al
evaporador se tiene amoniaco liquido saturado, mientras que a la salida calculan un valor de la calidad
del amoniaco. En el modelo considerado para el presente andlisis se considera que el amoniaco entra al

eqr

evaporador como una mezcla saturada liquido vapor y no como liquido saturado, mientras que no sale
del evaporador como mezcla sino se supone una condicién de vapor saturado. En su articulo, para
calcular el gasto equivalente (G,,) de una corriente de fluido a lo largo del intercambiador, los autores
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utilizan el valor de la calidad del refrigerante a la salida, sin embargo, si se hace esto con las
consideraciones del modelo utilizado, la calidad a la salida seria x =1, y el flujo equivalente del
refrigerante en el evaporador solamente dependeria de la relacién de densidades entre el liquido vy el
vapor. Por lo tanto, debido a que no se considera correcto realizar el calculo del flujo equivalente con un
valor de calidad que se tiene Unicamente a la salida del evaporador, se propone calcular la calidad
utilizando un valor promedio entre los valores a la entrada (x = 0.28) y la salida (x = 1), por lo que la
calidad promedio a utilizar para calcular el flujo equivalente del refrigerante a su paso por el evaporador
es x = 0.64. Cabe mencionar que debido al bajo flujo de refrigerante, en este componente se tiene una
rapida evaporacion del mismo, por lo tanto, se espera un valor alto para la calidad del refrigerante en
gran porcién de este componente (x>0.5 en la mayor parte del evaporador), sin embargo, debido a que
no se tiene una funcién que defina con exactitud el valor de la calidad del refrigerante a lo largo del
evaporador, se propone utilizar el valor promediado como una primera aproximacion de esta.

638.57 k

3.45

kg
Gog = 4.03EJ1 —0.64 + 0.64( 9 —

Y con este parametro se calculan los nimeros adimensionales de Reynolds y Boiling equivalentes
como lo indican las relaciones 3.14 y 3.15.

kg -3
Guogd (439 72 (5.11x107m)
Reyq = e‘:l L= st = 13206

0.17x1073Pa-s

Para calcular el numero adimensional de Boiling equivalente, es necesario calcular el flujo de calor en
el intercambiador, es decir, la cantidad de calor transferido por unidad de area perpendicular al flujo, lo
cual se obtiene con el drea efectiva de intercambio, obtenida previamente y multiplicada por el nimero
de placas:

wo__ QEvaporador _ 8kw

= =11.67 kW /m?
Ac 0.68 m? /m
" 11.67 kW /m?
Bogg = C q. = A / =21x10"*
eatfs (43.9 —9)(1262.2 kj/kg)

El nimero de Nusselt y el factor de friccidn para el agua a ser enfriada se calculan a partir de las
relaciones 3.9y 3.10 como:

Nu = [0.109][1.02] [(802.21){0'782267}(8.72)1/3] = 43.36

f =[251][1.] [(802.2)‘{0-2“’-05Si“[(nﬁ/4s)+2'1]}] = 0.66

El nimero de Nusselt y el factor de friccidn del lado del refrigerante se pueden calcular a partir de las
relaciones 3.18 y 3.19, considerando que la presion reducida (P*) se puede calcular como P* = P/P,,.

0.42 MPa

= = -3
1128 Mpa _ J8-x10

—0.085

Nu,, = 82.5(ReyqBogg) (P")%21 = 46.28

fip = 212(Regq) "

(P53 = 0.96
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A partir del nimero de Nusselt se obtiene el coeficiente de transferencia de calor por conveccién para
cada corriente en el intercambiador a partir de la relacién 3.12

_Nul) _ (43.36)(0.58W/mi) _ o
Ragua =7 = (5.11x1073m) - om?K
Nu(k) (46.287)(0.55 W /mk)

Aamoniaco = I = (5.11x1073m)

= 5062.32 w
B T m2K
A continuacidn se calcula U:
_1
U= /[1/(4956.62W/ m?k) + 1/(5062.32W/m?k) + 0.000445m/(16.3W/mk)]
U=2344.17 w
B T m2k

Finalmente se calcula el drea a partir de la relacién 3.5:
Q 8000 W

~ UAT (234417 3-) (12:33°C)

El drea efectiva de cada placa es: A, = 0.036075m? entonces se puede calcular el nimero de placas
a utilizar por el recuperador como:

A = 0.2767 m?

area efectiva requerida

= =7.67 =8pl
P 4rea efectiva de cada placa pracas

En cuanto al factor de friccion de Fanning, ya que el flujo de agua segun el numero de Reynolds
calculado es turbulento, se utilizard la relacidn 3.10, en cuanto a las contribuciones a la caida de presién
total, para el flujo de agua son la caida de presion por friccion (AP¢) y la caida de presion en los puertos
> APy,). La caida de presion por gravedad (AF,) no es relevante ya que el flujo de agua no se ve afectado
en forma negativa por la gravedad a su paso por el recuperador, mientras que para flujos sin cambio de
fase la caida de presion por aceleracidn del flujo AP, puede ser despreciada.

El factor de friccidn para el flujo de agua en el evaporador es:

f =[2.51][1][0.26] = 0.66

2
(190.86 k—zgs)

AP 2f(L)<GZ> 2(0 66)( 0-25m ) m 2357.44 P
f = —_— — ] = . 3 = - a
d.,/\ p 5.11x1073m 999 44 k_93
m
U2 (999.44593(1.9 m/s)?
EAPM. =15 (T) Neanates = 1.5 m > (7) = 18941.88 Pa

APyotatagua = 21299.32 Pa

Para calcular la caida de presion en el lado del amoniaco, se deben considerar las caidas de presién
por friccion (APy), la caida de presion por gravedad (AF,), la caida de presion en los puertos (3, APy, ) asi

como la caida de presidn por aceleracion del flujo AP,.

Se tiene para la mezcla:
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m3 m3 m3
Um = Uf + .X'Ufg = 1.56 E'i‘ 0.64|.287 E =0.18 E

Donde v, es el volumen especifico de la mezcla, vy es el volumen especifico del liquido saturado, x
es la calidad y vy es la diferencia entre el volumen especifico entre liquido y vapor saturados:
Para el calculo de la caida de presidn por friccién tenemos:
3

AP, =2 (L)(G2 )—2(096)( 0.25m )(403 kg>2018m —283.1P
1m0 = 2w d, Ym) = 25 511x10-3m/\"" m2s) kg = @

El calculo de la caida de presidn por gravedad o elevacion del flujo es:

gL (981 ;”—2) (0.25m)

APy === ——=132Pa

Vm 0.18%

La contribucién debida a la caida de presion en los puertos es:

2 3
15 (4.03 k—f) (0.18’”—)
— m

1.5G%v k
ZAPM: — = 97 =22 Pa

Por ultimo la caida de presion por aceleracidn del flujo es:

5 kg \* m3
AP, = GZvy x = (4.03 E) 2877) (064) =29 Pa

Por lo tanto la caida de presion total esperada en el lado del amoniaco es:

API:of:al,amoniaco = 301.5 Pa

3.2.3.Dimensionamiento del Generador

A la fecha hay relativamente pocos trabajos de investigacion donde son reportados modelos para
predecir la ebulliciéon de refrigerante en intercambiadores de calor de placas, y aun son menos los que
reportan correlaciones para calcular el nimero de Nusselt y el factor de friccién para la ebullicion de
amoniaco en este tipo de intercambiadores. Como fue mencionado en la seccién correspondiente a la
revisidon bibliografica, Zacarias et al. [44] propuso la correlacidon 3.23 para determinar el nimero de
Nusselt para flujos en ebullicién en intercambiadores de calor de placas con la mezcla amoniaco-nitrato
de litio.

Nug = 117,000 Fr%21pr119pot21yq=0.75 3.23

Por otro lado, Venegas et al. [48] propusieron la correlacion 3.24 para calcular el nimero de Nusselt
durante la ebullicidn subenfriada y saturada, para el flujo de la misma mezcla (NH3-LiNOs) en un PHE.

NuB = 3.326 x104 FT0'244PT1'028B01'055](1_0'758 3.24
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En el equipo de absorcidn propuesto, la energia térmica requerida para separar el refrigerante de la
solucién concentrada que llega al desorbedor, es suministrada por un flujo de agua caliente, de tal forma
que la solucién concentrada es el fluido frio.

El agua es enviada al intercambiador por medio de un sistema de bombeo en un circuito cerrado,
debido a esto, el agua se encuentra a una presién por arriba de la atmosférica y es posible calentarla a
temperaturas superiores a los 100°C sin cambiar su estado de agregacion. La presién de trabajo del
sistema de bombeo considerado es cercana a los 5 bar, la temperatura de entrada del agua al
intercambiador es una variable independiente del modelo termodinamico, y la potencia térmica
suministrada a la solucién es un dato de salida del modelo, por lo tanto es posible conocer la temperatura
de salida del agua del generador a partir de los datos que arroja el modelo:

Qg = mg,wcp,w (Tg,wi - Tg,wo)

13.07kW

Qg )
T =<T ——9__)=95- = 85.6°C
gwo gwi ~
Titgw Cpw (033%2) = 2

Las propiedades del agua a una temperatura promedio entre la entrada y la salida (Tprom =
90.34 °C) se muestran en la Tabla 3.7.

Tabla 3.7 Propiedades del agua en el generador (Tprom =90.34 °Cy P=5 bar)

Propiedad Valor

Densidad (kg/m3) 965.26

Viscosidad Dindmica (uPa-s) 313.29

Conductividad Térmica (W/m-K) 0.675
Calor especifico (kJ/kg-K) 4.2
Prandtl 1.9

El intercambiador de placas propuesto para ser utilizado como generador, corresponde al modelo
AlfaNova 52-40H, y tiene las caracteristicas presentadas en la Tabla 3.8:

Tabla 3.8 Caracteristicas del intercambiador de placas propuesto como generador

Caracteristica Valor
Numero de placas 40
Numero de canales 39

Volumen por canal (l) 0.095
Volumen lado del agua (I) 1.9
Volumen lado solucién (l) 1.8

Area de seccién
2. 10*
transversal por canal A, (m?) 03x10
Area de transferencia de 517 x 102 m?2

calor de cada placa Ag (m?)

Para determinar el coeficiente de transferencia de calor en ebullicién de flujo forzado se seguira la
metodologia propuesta por Marcos et al. [43], cabe mencionar, que el procedimiento siguiente tiene
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como finalidad dimensionar un tipo de intercambiador de calor determinado (AlfaNova 52), con el
objetivo de que se transfiera la potencia térmica requerida para lograr la desorcién del refrigerante en
la mezcla NHs-LiNOs. El procedimiento de dimensionamiento a seguir tiene una naturaleza iterativa y es
necesario comenzar los calculos de los parametros relevantes para la transferencia de calor con un
numero de placas establecido (es decir, un drea definida), este nimero de placas considerado
inicialmente es el que se muestra en la tabla anterior. Los cdlculos realizados a continuacién representan
los fendmenos que suceden en cada uno de los canales del intercambiador descrito.

Segun la metodologia a seguir, en primer lugar se debe seleccionar la correlacion adecuada para flujo
forzado en una fase a través de intercambiadores de calor de placas con patrén de corrugado tipo
chevron; para calcular el coeficiente de transferencia de calor en la zona 1 (liquido-liquido) los autores
utilizan la siguiente correlacion:

k
a; = 0.29 d—fRe°'7Pr1/3 3.25
h

Las propiedades de la solucién concentrada en la entrada al generador (zona 1), son las presentadas
en la Tabla 3.9:

Tabla 3.9 Propiedades de la solucion NH;-LiNO; (P=1312.44 kPa y T=69.7°C)

Propiedad Valor
Densidad (kg/m3) 974.86
Viscosidad Dinamica (Pa-s) 18.7 E-04
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.32
Calor especifico (kJ/kg-K) 3.2
Prandtl 19.07

La potencia térmica transferida a la solucién en la zona 1 (Q4) es:

Ql = mconccp,conc(Tboil - Tg,i) = mg,wcp,w (Ti,wl - To,w)

El flujo de solucion concentrada enviada al generador equivale a e, = 0.062 kg/s, en el
generador hay 19 canales en el lado de la solucidn, por lo que bajo la suposicion de flujo uniformemente
distribuido, el flujo en cada canal es aproximadamente 1 4,01 = 0.003 kg/s, y el gasto (flujo masico
dividido entre la seccién transversal que cruza) equivale a G.qnq = 16.06 kg/m?s, esto se resume en
la Tabla 3.10.

Tabla 3.10 Condiciones en el generador

Parametro Agua Solucién
Myeotqr (kG/S) 0.333 0.062
Numero de canales 20 19
Meanar (kg/s) 0.016 0.003

G(kg/m?s) 81.75 16.06
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La temperatura Tp,,;; se puede definir a partir del diagrama de Diiring para la mezcla NH; — LiNOs,
en este caso para una concentracién a la entrada del generador igual a 0.51 y una presién de 1.3 MPa,
Tboil = 700C.

. . kg kJ . .
Q1 = 11501Cp 501 (Troir — Tisor) = (0.003 —) (3.2 —) (70°C — 69.7°C)
s kg °C
0, =32W
A partir de la potencia térmica transferida en la zona 1, se puede determinar la temperatura de
entrada del aguaalazonal T;ggya1:

0, 0.003 kW

T; =— 4T, =
0 ragaCyagia " ™ (03395) (42 2L
S g°

+ 85.6°C = 85.6°C

La Figura 3.3 ilustra las temperaturas en los canales de agua y de solucién que son utilizadas para
definir la diferencia de temperaturas media logaritmica en cada zona.

La diferencia de temperaturas media logaritmica en la zona 1, para un intercambiador con un arreglo
a contraflujo, se obtiene a partir de la relacién 3.4:

Tiq —Tipoi
ATy = ((Ti"'“ - TbOil) - (To.w - Tg,i))/ln <(LW1—LbOLl)>

(To,w - Tg,l’)
(85.6 — 70)
AT, = ((85.6 — 70) — (85.6 — 69.7)) /In (—(85_6 — 69_7))

ATy, = 15.8°C

Figura 3.3 Principales temperaturas en los canales del generador
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El siguiente paso es calcular el coeficiente global de transferencia de calor en la zona 1 (U;), para lo
cual es necesario calcular los coeficientes de transferencia de calor por conveccién, utilizando la
correlacién seleccionada de la literatura para flujos en una fase.

Para el agua en ambas zonas se tiene:

k i
Gd, 8175 —2(5.11x1073 m)

Re == ="3132x100pa. s 133>01
0.67W
Agguqg = 0 29k—fRe°'7Pr1/3 = 029—"mKk __(133501)07(1.94978)0-333
agua T d, 7 5.11x1073m ' '
Aagua = CE Mk

Para la solucién en la zona 1:

Gdy 1606 (511x1o 3m)

Re=—= =437
T T8.7 x10-"Pa. 3.78
ks 0.7 pp-1/ 3.21 10_4 kW 0.7 0.333
= _ ' 3 =
a1 s 0.2946dh Re%’Pr 0.2946 T11%10- 3 (43 7)%7(19.07)
m2k

Si se considera que el factor de ensuciamiento puede ser despreciado ya que los componentes
involucrados son fabricados de acero inoxidable y la solucién inicialmente no tiene impurezas, el
coeficiente global de transferencia de calor en la zona 1 se calcula como:

1 1
Ui=—3 e 1 - 1  0:000445m 1
Yagua  Kpiaca " @isol 749022 W 163 697.86 5
m*k mk m*k
Uy = 62744 ——

El area de transferencia de calor correspondiente a la zona 1, se obtiene de la relacidn:
Qy = U1A14T 4
0, 0. 003 kw

A = = = 3.4x10"*m?
Uy ATini4 (627 44 — )(15 8°C)

Del modelo termodinamico se tiene que la presion en el generador es cercana a 1312.4 kPa, a esta
presion la solucidn tiene una temperatura de saturacion de 70°C, es decir, a esta condicion (presiony
temperatura) comienza la separacién del amoniaco de la mezcla. Por otro lado, la presidn de saturacion
del amoniaco a 70°C es 3313.5 kPa, por lo que debido a que al vapor de amoniaco se encuentra a una
presidon muy por debajo de la presidn de saturacién, en todo momento se tendra vapor sobrecalentado.
Por lo tanto es posible calcular las propiedades del vapor de amoniaco a una temperatura promedio
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entre el comienzo de la ebullicidn y la salida del generador a una presion de 1312.4 kPa. Las propiedades
calculadas se muestran en la Tabla 3.11.

Tabla 3.11 Propiedades del vapor de amoniaco en el generador

Propiedades del vapor Comienzo de Salida del generador Promedio
P=1312.4 kPa la ebullicién (70°C) (85°C)
Calidad (x) 0 0.11 0.05
Densidad
8.55 8.07 8.31
p (kg/m?)
Entalpia
1394.6 1434.6 1414.6
h (k]/kg)
Calor especifico
K] 2.71 2.61 2.66
RATTY
V'S°°s§;‘id'”am'ca 11.6x107° 12.2x1076 11.9x107¢

De la misma forma, para la solucién en la zona 2 se promedian las propiedades y se muestran en la
Tabla 3.12.

Tabla 3.12 Propiedades de la solucidén en la zona 2 del generador

. Comienzo de la Salida del
Propiedades de la L, .
<olucion ebullicién generador Promedio
(T=70°C, x=0.516) (T= 85°C, x=0.452)
Densidad
975.01 1029.89 1002.45
p (kg/m?)
Entalpia®
110.7 137.7 124.2
h (k] /kg)
Viscosidad dinamica 18.7 x10~* 22.7 x10~* 20.7 x10~*
Pa.s
Calor especifico
k] 3.27 3.06 3.16
Conductividad térmica
k (kW 3.2x107* 2.9 x10™* 3.05x107*
**mK
Prandtl Pr 19.05 24.01 21.53

6 El estado de referencia utilizado para el célculo de entalpias en el modelo termodindmico es 0 kl/kg a 0°C
para liquido saturado.
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El calor cedido a la solucién en un canal (Q.qnai) €5 €l calor total cedido en el intercambiador
(obtenido del modelo termodindmico) entre el nimero de canales para la solucién, este hecho considera
que la transferencia de calor se da en forma uniforme en todos los canales.

Qcanar = 13.07 kW /19 = 0.68 kW
0, = Qranai — 01 = 0.68 kW — 0.003 kW = 0.677 kW

El coeficiente de transferencia de calor en la zona 2 puede ser encontrado a partir de las relaciones
propuestas por los autores Zacarias et al. [44] y Venegas et al. [48] para ebullicién en flujo forzado en
intercambiadores de calor de placas con la mezcla NH; — LiNO5:

Zacarias et al. [44]

Nug = 117,000 Fro2'prt19Bol21jq=075 3.26
Venegas et al. [48]

Nug = 3.326 x10* Fr0244pr1.028g1.055)4=0758 3.27

Para calcular los pardmetros adimensionales para la solucién en la zona 2 es necesario utilizar un
gasto equivalente G,, debido al hecho de que se tienen dos fases.

[
|

Los parametros adimensionales necesarios para calcular el nimero de Nusselt son determinados
enseguida.

k
Geq = 16.06 —-|1—0.05 + (0.05)

Numero de Froude:

(Geq)z _ (2532 )2

_ =1.27x1072
2gd
() gen (1002 45 kg) (9.8153)(5.11x107°m)

Para calcular el nimero de Boiling es necesario utilizar la potencia térmica disipada en la zona 2 del
canal (Q, = 0.6847 kW ), dividida entre el 4rea de transferencia de calor de la placa (Ag =
5.17 x 1072 m?); y el calor latente de vaporizacién del amoniaco.

Numero de Boiling:

)" 13 23 kW /m?
Bo=_2 _ / = 4.63x107*

Geghyg 2, 32 £ (112681 k])

Numero de Jakob:
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Ja?

k] . . kg
_ Cp(Ts — Tsar) (ﬂ) ~ 3'1695—kg ST (90.36°C — 70°C) 1()02_45m

hrg  \pg (1126.81 ,’c‘—]> 83154
g m
Sin embargo, las relaciones propuestas por Zacarias et al. [44] y Venegas et al. [48] son validas para
los rangos mostrados en la Tabla 3.13, donde también se muestran los valores obtenidos para los

pardmetros adimensionales.

Tabla 3.13 Valores de los parametros adimensionales donde son validas las relaciones
propuestas por Zacarias et al. [44] y Venegas et al. [48]

Parametro adimensional Zacarias Venegas Obtenido
Numero de Prandtl (Pr) 8.99 — 1197 15.39 — 20.56 21.53
Numero de Froude (Fr) | 2.4x1072 —9.9x1072 | 2.4x10723 —9.6x1073 | 1.2x107?
Numero de Boiling (Bo) | 1.3x107% —2.8x107* | 1.6 x10™* — 3x10™* | 4.6x107*
Numero de Jakob (Ja) 2.52 —6.03 39-7.84 6.9

Como es posible advertir a partir de los nUmeros adimensionales calculados, el rango de aplicabilidad
de la correlaciones propuestas por Zacarias et al. [44] y Venegas et al. [46], no corresponde con los
pardmetros obtenidos para el intercambiador en cuestién, sin embargo, se considera que las
correlaciones de Zacarias et al. [44] y Venegas et al. [46], pueden ser utilizadas con reserva, por tal
motivo, se utilizardn ambas para predecir el coeficiente de transferencia de calor en ebullicion y
finalmente se compararan los resultados asi obtenidos. De esta forma se tiene:

Zacarias et al. [44]
Nug 441 = 117,000 (1.27x1072)%21(21.53)119(4.6 x107%)121(6.9)~0-75
Nug 177 = 39.2
Venegas et al. [48]
Nug [4¢) = 3.326 x10* (1.27x1072)0244(21.53)1:928(5,59x10~%)1-055(6.9) 70758
Nug 1) = 18.9

A continuacidn se obtienen los coeficientes de transferencia de calor en ebullicién utilizando ambas
relaciones, los resultados obtenidos con la relacién de Zacarias et al., se denotaran con el subindice [44],
mientras que aquellos obtenidos con la relacion propuesta por Venegas et al., se denotaran mediante el
subindice [48].

w
ke Nugpsg  030557(39.2)
Qz,s0l[44] = d, ~ 5.11x1073m

= 2345.36 w
B T m2k

7 El nimero adimensional de Jakob encontrado usualmente en la literatura no depende de la relacidén de
densidades (pl/pg), sin embargo, los autores utilizaron esta definicién del nimero de Jakob en las

correlaciones propuestas, por lo que se incluyd la relacién de densidades como se propone por los autores.
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ky Nugz 03057 W (18.9)

=1131.12 w
T m2k

T2solls8) =g T T T511x10%m
U = ! = !
2[44] = T € 1 1 0.000445m 1
a + T + a W + W + W
agua placa  2zsoll6] 749022 ——  16.3—  2345.36——
m2k mk m2k
w
Uy faq = 1703. 01—2k
U = ! = !
2[48] = T € 1 1 0.000445m 1
a + T + a W + W + W
agua placa 25071 749022 ——  163—  1131.12——
m2k mk m2k
U =957.02 w
2,[4-8] - . mzk
(Tgwi = Tipoir)
ATml,Z = ((Tg,wi - Ti,boil) - (Tg,wo ) /l < o l o )
(Tywo = Tyi)
(95°C — 70°C)
AT, » = ((95°C — 70°C) — (85.682°C — 70°C))/! =19.98°C
miz = (( )= ( )/t <(85.6°C ~70°C)
) 0.6847 kw
T QZT = = 0.020 m?
2(47) ATz (1703 01 — ) (19.9°C)
) 0.6847 kw
A2[48] = QZ = = 0035 mz

Uz46] AT (957 02 — ) (19.9°C)

En este punto es conveniente interpretar lo que significan los resultados obtenidos segun las
correlaciones utilizadas y las simplificaciones en el andlisis y en el modelo termodinamico desarrollado.

e En la zona 1 (zona de transferencia de calor liquido-liquido) la potencia térmica
transferida es baja en relacién a la transferida en la zona 2, debido a que la solucién sale del
economizador a una temperatura muy cercana a la temperatura de saturacion correspondiente
a la presién en el generador.

e Como consecuencia de esto, el drea de transferencia asi como la altura del
intercambiador a la cual comienza la ebullicién (zona 2) son pequenias.

e El drea A4 corresponde al drea de la zona 1 de un solo canal del generador, si se
considera que hay 19 canales en el generador, el drea total de transferencia en esta zona sera
Aq torar = 648 x1073m2.

e  Elareatotal de transferencia de calor necesaria en la zona 2 obtenida con la correlaciéon
de Zacarias es Aj[44)totar = 0.38 m?, mientras que utilizando la correlacién de Venegas se
obtiene A[46) totar = 0.68 m?2. Para cuestiones de disefio es conveniente tomar el escenario
menos favorable, por lo que la sugerencia es utilizar la correlacidén propuesta por Venegas et al.

[48].
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e  El area superficial de cada placa considerada es aproximadamente 0.05 m?, el 4rea de
transferencia de calor requerida en cada canal es la suma del area requerida en la zona 1 mas
aquella requerida en lazona 2 Acgnq = 0.03 m2.

e Del punto anterior es posible advertir que el drea necesaria calculada representa
aproximadamente el 70% del drea que se tiene en el intercambiador propuesto, en otras
palabras, esta configuracion (modelo del intercambiador, nimero de placas, etc.) ofrece para la
condicién de operacién considerada, un factor de seguridad cercano a 1.43, lo cual es prudente,
debido a las simplificaciones del modelo termodinamico. Un proceso iterativo es necesario para
definir un nimero 6ptimo de placas para un factor de seguridad distinto.

3.2.4. Dimensionamiento del Condensador

De las investigaciones experimentales realizadas para aplicaciones de refrigeracion en
intercambiadores de placas, la mayor parte se ha concentrado en el desempefio cualitativo en lugar de
proponer una correlacion para predecir el nimero de Nusselt. Debido a que en la literatura no se
encuentran correlaciones para el coeficiente de transferencia de calor ni para la caida de presidn para la
condensacién de amoniaco en intercambiadores de calor de placas, se tomaran las correlaciones
propuestas por Yan et al. [29] y por Kuo et al. [34] para realizar la prediccion de dichos parametros y
finalmente se compararan estos resultados.

El intercambiador de calor a utilizar como condensador tiene las caracteristicas especificadas en la
Tabla 3.14:

Tabla 3.14 Caracteristicas del intercambiador de placas a utilizar como condensador

Caracteristica Valor
Numero de placas 20
Numero de canales 19
Volumen por canal (l) 0.05
Volumen lado del agua (I) 0.5
Volumen lado solucién (l) 0.45
Area de seccién X 2 x 10
transversal por canal A, (m?)
Area de transferencia de 2775 x 10°

calor de cada placa Ag (m?)

Del modelo termodinamico tenemos que en el condensador se deben tener los flujos mostrados en
la Tabla 3.15:

Tabla 3.15 Flujos en el condensador

Flujos en el condensador Agua Refrigerante
Myorq1(kg/S) 0.25 72.5x107*
Meanai(kg/s) 0.025 8.06 x10~*

G (kg/m?s) 125 4.032
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Del modelo termodinamico se sabe que en la entrada del condensador el refrigerante tiene una
temperatura T, ; = 85°C y sale del mismo a una temperatura T, , = 34°C, transfiriendo una potencia
térmica a través de todo el intercambiador igual a Qong = 7.78 kW, el flujo de calor a ser transferido
en cada canal (bajo la suposicién de transferencia de calor uniforme en todos los canales) es Q gngr =
0.8644 kW. Por otro lado, se conoce el flujo mésico del agua de condensacién en cada canal m,,, =
0.025 kg/sy la temperatura del agua en la entrada a cada canal T,,,; = 24°C por lo que es posible
calcular la temperatura del agua a la salida del condensador.

' 0.8644 kW
cwo = Qcanal +Tewi =
B mC,WC )

b (0.025’%9) (4.16k§]0C)

+ 24°C = 32.31°C

Las propiedades para el agua y el refrigerante se presentan enla Tabla3.16yenla

Tabla 3.17, respectivamente.

Tabla 3.16 Propiedades del agua en el condensador a una atmdésfera de presiéon

Propiedad Entrada (24°C) Salida (32.31°C) Promedio
Densidad (kg/m3) 997.3 994.9 996.1
Viscosidad Dindamica (Pa-s) 901.7 x107° 759.7 x107% | 830.7x107°
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.605 0.619 0.612
Calor especifico (kJ/kg-K) 4.18 4.179 4.18
Prandtl 6.2 5.1 5.7

Tabla 3.17 Propiedades del amoniaco en el condensador a una presién P=1312.44 kPa

Propiedad Entrada (Vapor sobrecalentado a Salida (liquido saturado a
85°C) 34°C)
Densidad (kg/m3) 8.08 588.97
Viscosidad Dinamica (Pa-s) 12.2 x107° 12.07 x10~>
Conductividad Térmica

(W/m-K) 0.032 0.46

Calor especifico (kJ/kg:K) 2.61 4.86

Prandtl 0.9 1.2

Una vez conocidas las propiedades de ambas sustancias es posible calcular los numeros
adimensionales correspondientes a cada sustancia, Para el agua, se utilizara la relacién para flujo forzado
en una fase en intercambiadores de calor de placas propuesta por Marcos et al. [43].

Gdy 125%(5.11)(10-3 m)
~ 830.7x107%Pa-s

Reqgua = =769.8

ke o 07 1 ( '61mk) 0.7 0.33
= 0.294 Re%’Pr /3 =0.294 8)%7(5.7)"
Aagua = 0.29 6dh e’ Pr 0.29 6(5.11)(10_3 ) (769.8)%7(5.7)
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a .
agua 2}
Como es posible ver de la

Tabla 3.17, el refrigerante entra al condensador como vapor sobrecalentado y sale como liquido
saturado, de modo que la potencia térmica a ser disipada en cada canal, es la suma del calor latente mas
el calor sensible retirado al flujo de refrigerante. En este caso particular la calidad promedio en el
condensador es x = 0.5. Utilizando la correlacidn propuesta por Yan et al. [29].

B | kg[ :
Geq=G|1—x+x |[—|=4032—-{1-05+0.5 |—
m

3
Geqln (17363 )(5116x1o m)

Re.. = = = 735.77
Cea = 12.073 x10-5 Pa -
Nu,.; = 4.118Re%*Pr""* = 62.62
Y ky Nty (0.46 m)(62-6) 63297 w
ref dy, (5.11x1073 m) 7 m2k

A continuacidn se calcula el coeficiente de transferencia de calor en condensacién utilizando la
correlacién propuesta por Kuo et al. [34], debido a que la distancia entre las paredes del canal es pequefia
es posible suponer que Pprom = Ppared, POr lo que tenemos:

K
Gdy (4 0322 )(5 116x10~3m)

Re, = = = 170.85
“=y 12.073 X105 Pa - s
k
P\ [1 = Xprom]”? 10.163m—93 1— 0.51°8
Co = (—) -_Terom| L [ ] = 0.017
P/ Xprom 588.97—93 0.5
G2 (4. 032 )2
Fr, = = =9.33x107*

29d
PLgen (5889kg) (9.8173)(5.11x10-% m)

Q" 31. 149 kW /m? _
Bo=G, = 7 = 6.85x1073

‘g 4032 (1126 8177)

k p 0.14
Qeonay = 0.2092 (d )Re°78Pr <ﬂ>
h ppared
0.46 n‘f’k
acond,l = 0.2092 W 2 X

Xcond = acond,l[0-25C0_0'45FT10'25 + 75 - BOO.75]
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w
Qoona = 112556 ——

[0.25(0.017)7%45(9.3x107%)%25 + 75(6.85 x1073)%75]

w
Aeond = 2317.03m
De los resultados obtenidos es posible ver que la correlacién propuesta por Kuo et al. [34] es la que
sugiere un coeficiente de transferencia de calor menos favorable, por lo que con la finalidad de
considerar el peor de los escenarios sera la utilizada para calcular el area de transferencia de calor en el
condensador.

1 1
U=— P 1 = 1 0.000445m 1
a T ta W W W
agua placa ref  6606.02 ——— 16.3— 2317.03 —
mZk mk m? k
U =1638.63
m?k

La diferencia de temperaturas media logaritmica a contraflujo en el condensador es:

T.; — T
ATy = ((Tc,i - Tc,wo) - (Tc,o - Tc,wi))/ln <—( ol C'WO))

(Tc,o - Tc,wi)

. . . . (85°C — 32.31°C) .
AT = ((85°C —32.31°C) — (34°C — 24 C))/ln< GIC_22°0) ) - 25.68°C
0 0.8644 kW
= 0.02053 m?

T U AT W .
m (1638.63 —37) (25.68°C)
El drea de transferencia de calor en cada una de las placas consideradas es aproximadamente:

Ag = 0.02775 m?

Por lo que aunque un proceso iterativo es necesario para optimizar el nimero de placas, es posible
observar que la configuracion considerada (modelo del intercambiador, nimero de placas, etc.) ofrece
para la condicidn de operacidn considerada un factor de seguridad aproximado a 1.35.

En el caso de la caida de presion en condensacion, ésta puede ser obtenida a partir del pardmetro
Lockhart-Martinelli como se muestra a continuacion.

El niumero de Reynolds, el factor de friccidn y la caida de presion por friccidn si se tratara Gnicamente

de una fase liquida serian:

kg _

W  12.07x105Pa-s
f = 0.581 Re®! = 0.58(170.85)°1 = 0.97

Re, = =170.858

2
2 (0.25 m) (4.032 kg )

LG mZs
AP, = 2f —— = 2(0.9714) Mm-S/ __ —26Pa
dnp

(5.11x10~3 m)(588.97 %)
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El factor de friccion y la caida de presion por friccién que se tendrian si se tuviera Unicamente vapor
de refrigerante, se calculan enseguida.

Gd, 4.032%(5.11x10-3 m)
Reygp = —2 = = 1687.06
Gvap = 7 12.2x10-6Pa-s

f =0.581 Re®! = 0.581(1687.06)%! = 1.22

2
LG (0.462 m) (4.032 %)
AR, = 2f 7= 2(1.22)

= 444.1 Pa
(5.11x10-3 m) (8.08 k—%)
m

El pardmetro Lockhart-Martinelli, el factor ¢,? y la caida de presién para flujo bifasico se calculan
enseguida.

26207 Pa
" 44419 Pa
2400 2400

~ ReQon,  (170.858)09%7

1 14.26 1

c
2 1 4ot—=1 = 31145.
o =143+ %2 = 1+ Go0ss T 00058y~ S1458

AP;y; = @ 2(AP,) = (2.6207 Pa)(31145.8) = 81623.814 Pa (0.81 bar)

= 0.0058

= 14.26

3.2.5. Disefio del Absorbedor

Al dia de hoy, hay en la literatura pocas investigaciones que reportan el desempefio térmico de
intercambiadores de placas utilizados como absorbedores de burbuja en sistemas de absorcidn, la
mayoria de ellas no analizan el proceso de absorcidn con la mezcla amoniaco nitrato de litio, de hecho,
a la fecha solamente se encontré un estudio que considera esta mezcla. Debido a que esa es la Unica
referencia al respecto, se propone utilizar las correlaciones propuestas por Oronel [25] para determinar
los coeficientes de transferencia de calor del lado de la soluciéon y del agua.

Debido a que el modelo termodindmico desarrollado unicamente brinda informacién sobre las
condiciones internas del equipo, no se tiene informacion sobre el fluido frio (flujo masico, y temperatura
a la salida del absorbedor), por lo que es necesario definir estos parametros para determinar las
propiedades y el régimen de flujo del lado del agua. En base a la experiencia en la operacién de los
equipos similares, se encuentra que para el fluido de enfriamiento, un flujo masico de 15 kg/min es un
valor razonable, por lo que se considerard este valor como valor de disefio para los calculos siguientes.

Para determinar el calor de absorcién disipado, en la literatura se recomienda hacerlo en funcién del
diferencial de temperatura obtenido en el agua, utilizando la ecuacién para la determinacion del calor
sensible (Qq = Mg C,ATegua), cOMo en este caso del modelo termodinamico se tiene el calor de
absorcién y la temperatura del agua a la entrada del absorbedor, la temperatura de salida se calcula
como:
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Qq . 13.34 kW .
Ta,wo = Ta,wi + —C = 24°C + 7] = 36.76°C
Mawlyp (0.25kg/s)(4.18 /kg °C)

Las condiciones de los fluidos en el absorbedor se resumen en la Tabla 3.18:

Tabla 3.18 Condiciones de los flujos presentes en el absorbedor

Parametro Entrada Salida Promedio

Temperatura del agua (°C) 24 36.76 30.38
Temperatura del vapor de amoniaco (°C) 0 No hay vapor 0

Temperatura de la solucién (°C) 4291 34 38.45
Flujo masico de solucién (kg/s) 0.054 0.062 0.058

Flujo masico de refrigerante (kg/s) 0.0072 0 No aplica
Concentracidn de la solucion 0.452 0.516 0.484
Presién en el absorbedor (kPa) 428.7 428.7 428.7
Potencia térmica disipada (kW) No aplica No aplica 13.3

Las propiedades del agua a la temperatura promedio indicada y a la presion de 1 atm, se expresan en
la Tabla 3.19:

Tabla 3.19 Propiedades del agua en el absorbedor

Propiedad Valor

Densidad (kg/m3) 995.5

Viscosidad Dindmica (uPa-s) 791.01
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.61
Calor especifico (kJ/kg:K) 417
Prandtl 53

Ya que en la entrada del absorbedor el flujo real equivale al flujo del vapor mas el flujo de la solucién
diluida, se considera una mejor aproximacion si se calcula el régimen de flujo tomando en cuenta un flujo
bifasico, de acuerdo con esto, la concentraciéon a la salida del absorbedor define en mejor medida las
propiedades de la mezcla a su paso por el absorbedor, por lo que tomando en cuenta esta se calculan
las propiedades de la mezcla presentadas en la Tabla 3.20.

Tabla 3.20 Propiedades de la solucidn del absorbedor (T=42.91°C, x=0.5164)

Propiedad Valor

Densidad (kg/m3) 999.26
Viscosidad Dinamica (Pa-s) 0.003
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.34
Calor especifico (kJ/kg-K) 3.19
Prandtl 29.7

Las propiedades del vapor de amoniaco a la entrada del absorbedor se describen en la Tabla 3.21:
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Tabla 3.21 Propiedades del vapor de amoniaco

Propiedad Valor
Densidad (kg/m?3) 3.4508
Viscosidad Dindmica (Pa-s) 9.05x10®
Conductividad Térmica (W/m-K) 0.023
Calor especifico (kJ/kg-K) 2.67
Prandtl 1.03

El intercambiador de placas propuesto para ser utilizado como absorbedor, corresponde al modelo
AlfaNova 52-40H, y tiene las siguientes caracteristicas:

Tabla 3.22 Caracteristicas del intercambiador de placas propuesto como absorbedor

Caracteristica Valor
Numero de placas 40
Numero de canales 39
Volumen por canal 0.095 litros

Volumen lado solucién 1.9 litros
Volumen lado del agua 1.805 litros

Area de seccién
transversal por canal (4;)
Area de transferencia de
calor de cada placa (4y)

2.03 x10* m?

5.17 x 102 m?

Para la determinacidén del coeficiente de transferencia de calor por conveccién de la solucién y del
agua, y del coeficiente de transferencia de masa en el lado de la solucién, se utilizaran las correlaciones
propuestas por Oronel et al. [25]. En primer lugar se determinara el coeficiente de transferencia de calor,
y posteriormente se calculara el coeficiente para la transferencia de masa. De las consideraciones
anteriores es posible obtener los valores siguientes:

Tabla 3.23 Flujos manejados en el absorbedor

Parametro Agua Solucién
Myorar (KG/S) 0.25 0.062
Numero de canales 19 20
Megna (kKg/s) 0.013 | 3.1x10°3

G(kg/m?s) 64.54 15.25

Si consideramos que la viscosidad en el seno del flujo del agua es muy parecida a la viscosidad en la

pared (uL ~ 1), para el agua se tiene:
w

k i
Gdy 64.54—4(5.11 x10~3m)

Re. =29 _ = 417.4
Cagua = = 791.01 x10-6Pa - s
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Nitggyq = 0.461Re®613Pr'/3 = 0.461(417.4)0613(5.3)0333

Nttgguq = 32.61

Hagua =

w

Nuk, (32.61) (0.61—k) "
L= MK/ 3927.13

dp, 5.11x1073m m2k

Transferencia de calor del lado de la solucidn:

[

kg 999.26 k—%] kg
Geq = 15.25——|1—0.1166 + (0.1166) |— | = 43.76 ——
m2s 345 kg m2s
| > ms |
kg -3
Gegdy,  437675-(5.11x107%m)
Reg, = = = 68.85
vl 0.003 Pa-s
6.6 -0.9
Ty i T, ;
Nugo, = 0.24Re°'8Pr1/3< e"'m) ( Sin )
Ts,in TCw,in
Nug,, = 0.24(68.85)%8(29.76) /3 (32'32>6'6 (42'91)_09 =726
Usor = 0:24(68.85)75(29.76) 73 { 1557 24 -
Nuk, (72.63) (0.34ﬂ)
gy = T — mk/ _ 495078 ——
so dp 5.11x1073 m m2k
A continuacion es calculado el coeficiente global de transferencia de calor.
U= 1 B 1
-1 L& 1 - 1 . 0.000445m 1
agua  Kplaca ~ @sot 395713 W~ 163 W " 495078 W
m?k mk m? k
U =1109.1 w
B Tm2k

Un valor bajo en el coeficiente global de transferencia de calor redundara en un area de transferencia
de calor grande, el calor transferido en el absorbedor es obtenido del modelo desarrollado, mientras que
la diferencia de temperaturas media logaritmica es calculada como se muestra enseguida:

Tyi —T,
ATy = ((Ta,i - Ta,wo) - (Ta,o - Ta,wi))/ln <—( art a,wo))

(Ta,o - Ta.Wi)
(42.91 — 36.76)
ATy = ((42.91 - 36.76) — (34 — 24))/ln< (34— 24)
ATy = 7.91°C
; 13.34 kW
Q = 1.52m?

1 = =
U AT (1109.1 %) (7.91°C)

Para definir el nimero de placas que debe tener el intercambiador a ser utilizado como absorbedor,
es necesario dividir el area total calculada entre el area de transferencia de calor de cada placa, (de la
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tabla 5: A, = 5.17 x1072 m? ) lo que resulta en 29.3 placas del modelo propuesto actualmente. A partir
de estos calculos, y considerando un factor de seguridad de 30%, se adquirid un intercambiador de calor
para ser utilizado como absorbedor con un total de 40 placas.
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Capitulo 4 DESCRIPCION DEL SISTEMA DE
REFRIGERACION POR ABSORCION

Una vez que se realizé la eleccidn cualitativa de los intercambiadores de calor y el dimensionamiento de
los mismos (capitulo 3), se estuvo en condiciones de proponer un arreglo de los componentes del equipo
de absorcidén y comenzar con la construccién del mismo. En el presente capitulo se describe cada uno de
los componentes utilizados en la construccidn del sistema de refrigeracion por absorcién, enfatizando
las caracteristicas principales de cada elemento asi como las ventajas de utilizar dichos componentes en
el sistema de enfriamiento. También se especifican los sistemas auxiliares utilizados para llevar a cabo la
evaluacion experimental del sistema de enfriamiento por absorcion.

El presente capitulo se divide en las secciones enlistadas a continuacion:

4.1. Descripcion de la maquina de enfriamiento

4.2. Sistemas auxiliares de calentamiento, enfriamiento y agua a ser enfriada

4.1.Descripcion de la maquina de enfriamiento

El sistema de enfriamiento por absorcidn desarrollado consta de los siguientes componentes principales:
un generador, un absorbedor, un condensador, un evaporador, un economizador, una bomba de
solucién, una valvula de expansién, un par de valvulas de regulacién, un par de recipientes de
almacenamiento de baja capacidad vy, para el caso de las pruebas con la mezcla amoniaco-agua, un
rectificador. Los componentes mencionados integran el sistema de enfriamiento, sin embargo, para la
evaluacidn experimental de éste se hizo uso de sistemas externos al sistema de enfriamiento, como lo
son: un sistema de adquisicion de datos y de varios sistemas auxiliares como lo son: el sistema auxiliar
de calentamiento, el sistema auxiliar de enfriamiento, y el sistema auxiliar de agua a ser enfriada. En esta
seccion se describen exclusivamente los componentes del equipo de enfriamiento por absorcién.

Las medidas de la estructura que soporta el sistema de enfriamiento son aproximadamente: 1 metro de
frente, 1 metro de altura y 0.8 metros de profundidad. Cabe mencionar que estas dimensiones incluyen
los componentes principales del sistema de enfriamiento asi como la instrumentacion utilizada para la
evaluacion experimental del equipo, por lo que una vez que el equipo se haya caracterizado, existe la
posibilidad de operar el sistema sin la mayor parte de la instrumentacion, lo que ofreceria la posibilidad
de reducir el volumen ocupado por del sistema de enfriamiento. Todos los componentes utilizados en el
sistema, incluyendo tuberias, valvulas y accesorios, estdn hechos de acero inoxidable, para evitar los
problemas de corrosién que pueden ser causados por el amoniaco y el nitrato de litio. A continuacién se
describen las principales caracteristicas de cada uno de los componentes principales del sistema de
enfriamiento.
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4.1.1. Intercambiadores de calor de placas (PHE)

Los intercambiadores de calor de placas surgen a partir de la necesidad de llevar a cabo procesos de
transferencia de calor de alta eficiencia en aplicaciones industriales. Estos intercambiadores de calor
poseen ciertas ventajas respecto a los tradicionales intercambiadores de coraza y tubos, los cuales
tienden a presentar diametros hidraulicos y relaciones area-volumen relativamente grandes. Un
intercambiador de calor compacto se define como aquel que ofrece una densidad de area de
transferencia de calor mayor a 700 m2/m3 para al menos uno de los fluidos, cabe mencionar que los
intercambiadores de calor de placas no solamente ofrecen un tamafio compacto, sino que las
caracteristicas de su construccion propician un alto desempefio termo-hidraulico y mayores eficiencias
de transferencia de calor [53].

El sistema se construyé utilizando cinco intercambiadores de calor de placas que fueron utilizados como
generador, absorbedor, condensador, evaporador y economizador, estos componentes fueron
orientados verticalmente. Los PHE utilizados en el sistema de enfriamiento fueron fabricados por Alfa
Laval™. Se considerd el modelo Alfanova 52® para el generador, el economizador y el absorbedor. El
nuimero de placas para esos intercambiadores fue de 40. El modelo Alfanova 27°® se eligié para el
condensador y el evaporador con 20 placas en cada intercambiador, este modelo se puede observar en
la Figura 4.1.

Figura 4.1 Fotografia del PHE modelo Alfanova 27® de Alfa Laval™

Una caracteristica de los intercambiadores de calor modelo Alfanova es que estos no utilizan empaques
entre una placa y otra para limitar el espacio ocupado por cada fluido en cada canal, sino que las placas
metdlicas son termofusionadas obteniendo una sola pieza, es decir, una vez que se construyo el
intercambiador, su tamafio y por lo tanto su capacidad nominal de transferencia de calor no pueden ser
modificados agregando o retirando placas del arreglo, como sucede en el caso de los intercambiadores
de placas que utilizan empaques. Sin embargo, una de las mayores ventajas que este tipo de
intercambiadores ofrecen es una mayor seguridad durante su operacion, al reducir significativamente la
posibilidad de mezcla entre los fluidos de trabajo asi como de fugas e infiltraciones hacia o desde el
exterior del intercambiador.
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Existen muchos tipos y configuraciones para los intercambiadores de calor de placas, dependiendo de
cada tipo de intercambiador estos pueden consistir en los siguientes elementos: un conjunto de placas
metdlicas delgadas con una superficie corrugada, empaques, soportes y marcos, boquillas de entrada y
salida de los fluidos, barras guia, asi como una columna y pernos de soporte; sin embargo,
independientemente del tipo de intercambiador de placas, el nucleo principal de transferencia de calor
consiste en un arreglo en serie de las placas metalicas, tal como el mostrado en la Figura 4.2, en la cual
se observa que el arreglo en serie de las placas forma espacios entre ellas, estos espacios son llamados
canales, y a través de ellos circulan los fluidos frio y caliente; de esta forma, el fluido caliente circula por
los canales contiguos al canal donde circula el fluido frio, y viceversa, permitiendo de esta forma que
exista un diferencial de temperatura y de esta forma un flujo de calor en direcciéon normal a la superficie
de la placa corrugada.

Figura 4.2 Principio de funcionamiento de los intercambiadores de calor de placas

En la Figura 4.2 se muestra el nucleo principal de intercambio de calor en un PHE. La configuracién
mostrada corresponde a un intercambiador a contraflujo de un solo paso, con seis placas y cinco canales,
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de los cuales, tres son utilizados por el fluido frio (representado con color azul) y dos por el fluido caliente
(representado con color rojo). Las proporciones de las dimensiones de cada placa corresponden a
aquellas del modelo Alfanova 52°® de Alfa Laval. Las lineas indicadas en la superficie de cada placa
representan un patrdn de corrugado conocido como “chevron” con un angulo de corrugado de 60°. Estas
caracteristicas, a excepcidn del nimero de placas que fue indicado previamente para cada componente,
son las correspondientes a los intercambiadores de calor utilizados en el sistema de enfriamiento por
absorcién desarrollado.

4.1.2. Recipientes de almacenamiento

Con la finalidad de contar con la posibilidad de modificar la cantidad de solucién dentro del sistema de
enfriamiento, se incluyeron dos recipientes de almacenamiento con una capacidad volumétrica cercana
a 1 litro cada uno. Uno de ellos se ubicd a la salida del generador, y su funcidn fue permitir la separacién
de fases, permitiendo asi que la fase de vapor fluya hacia el condensador y la solucién liquida fluya al
absorbedor. El segundo recipiente actia como camara de mezclado porque la solucién con baja
concentracidn de refrigerante (solucién débil) que proviene del generador y la solucién que se recircula
en el absorbedor se mezclan dentro de este.

Figura 4.3 Dimensiones originales para los recipientes de almacenamiento de solucidn en el
equipo de absorcion
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Ambos componentes se fabricaron en acero inoxidable y contaron con un tubo de nivel que permitié
monitorear la cantidad de solucién en cada uno de ellos. Se consideré fabricar ambos recipientes con
forma cilindrica y con las dimensiones que se indican en la Figura 4.3, las unidades para los valores 19.05
y 130 indicados en la figura son milimetros.

Posteriormente, con la finalidad de que este contara con mas volumen de almacenamiento, se fabricé
un nuevo recipiente separador de fases, aumentando hasta 250 mm la dimensién originalmente
especificada como 130 mm, lo que dio como resultado un volumen de almacenamiento de 2 litros para
el nuevo tanque de separacion de fases.

4.1.3. Intercambiador de calor de tubo aletado

Para el caso en que el equipo desarrollado fue operado con la mezcla de trabajo amoniaco-agua, el
rectificador utilizado fue un tubo de acero inoxidable, aletado, con una longitud cercana a 40 cm y un
didmetro nominal de 1/2 pulgada. Las aletas anulares se distribuyeron a lo largo de la superficie del tubo
a razon de 10 aletas/pulgada. La Figura 4.4 muestra un dibujo esquematico del tubo aletado que fue
utilizado como rectificador cuando se evalué el sistema de enfriamiento con la mezcla de trabajo
amoniaco-agua.

Figura 4.4 Dibujo esquematico del tubo aletado en acero inoxidable utilizado como rectificador

Un extremo del rectificador utilizado fue conectado la salida superior del tanque de separacién de fases,
que se encuentra en la salida del generador. El rectificador se instald con una inclinacion de 30° respecto
a la horizontal. El extremo opuesto fue acoplado a una de las entradas superiores del PHE utilizado como
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condensador. Una vez que la fase gaseosa es separada de la fase liquida dentro del tanque separador, la
mezcla gaseosa de amoniaco con un bajo porcentaje de vapor de agua (2-3 %) circula a través del
rectificador, donde es reducida la cantidad de vapor de agua en la mezcla al condensar una parte de esta.

El proceso de condensacidn ocurre gracias a la transferencia de calor hacia el aire ambiental que se
encuentra en contacto con las aletas anulares, lo cual es logrado por conveccién natural, de tal forma
que al salir del rectificador se tiene una mezcla gaseosa con un porcentaje de vapor de agua cercano a
1%. Por otro lado, la inclinacion del tubo permite que el agua condensada regrese al tanque de
separacion y se mezcle con la solucién diluida que retorna al absorbedor.

4.1.4. Bomba para la mezcla de trabajo

La bomba para manejar el flujo de solucién concentrada que se envia del absorbedor al generador juega
un papel critico en el desempefio del sistema de enfriamiento. Entre las caracteristicas de la bomba que
se consideran necesarias para su empleo en un sistema de refrigeracién por absorcidn se encuentran las
siguientes:

[1] Compatibilidad de los materiales de la bomba con sustancias corrosivas como el amoniaco y el
nitrato de litio;

[2] Capacidad para vencer diferenciales de presidon minimos del orden de 10 bar, que son producto
de las distintas condiciones de operacidn del sistema, mas las distintas caidas de presién
correspondientes al flujo de solucién a través de tuberia, accesorios y componentes del sistema.

[3] Capacidad para regular y mantener el flujo masico en el rango entre 0.5 y 10 kg/min (para
equipos de absorcion de baja capacidad), ya sea adaptando la bomba a un motor de velocidad
variable o bien, a través de un control de la propia bomba con un motor de velocidad constante.

Con las mezclas de trabajo amoniaco-nitrato de lito y amoniaco-agua se utilizé una bomba de diafragma
marca Milton Roy®, similar a la mostrada en la Figura 4.5, para enviar el fluido de trabajo del absorbedor
al generador. Una caracteristica de este tipo de bombas es que manejan un flujo intermitente o de
pulsos, por lo que fue necesaria la adaptacién de un amortiguador de pulsos, el cual consiste en una
pequefia camara esférica y una membrana semi-esférica construida en material EPDM (caucho
compuesto de Etileno, Propileno y Dieno de alta calidad). La membrana por un lado se encuentra en
contacto con la solucion proveniente de la bomba, mientras que por el lado seco se encuentra confinado
gas nitrégeno a la presion de descarga de la bomba, de esta forma, el chorro intermitente de solucién
impulsado por la bomba es amortiguado por la membrana y es redirigido por medio de una conexién “T”
hacia el economizador. Durante la operaciéon del equipo de enfriamiento se comprobd que este método
redujo el comportamiento pulsante del liquido y su efecto sobre el desempefio del sistema.
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Figura 4.5 Bomba de diafragma utilizada durante la evaluacion del sistema de absorcion

Entre las consideraciones que se tuvieron para la instalacion de la bomba estuvieron las siguientes:

e Colocar valvulas antes y después de la bomba para facilitar la carga y descarga de la solucidn, asi
como el mantenimiento o cambio de la bomba.

e Utilizar en la succién y en la descarga mangueras de tefldn recubiertas con trenzado de acero
inoxidable, para evitar la tensién de la bomba y la transmision de vibraciones a través de las
conexiones rigidas en la succion y descarga.

e Colocar un empaque de neopreno entre la bomba y el piso, de forma que amortiglie las
vibraciones propias de la operacién del motor de la bomba.

4.1.5. Valvula de expansion

El dispositivo de expansidn utilizado durante la evaluacidn del equipo con ambas mezclas de trabajo fue
un par de valvulas reguladoras de baja presion que ofrecen coeficientes de flujo maximos de 0.004 y
0.16. El efecto de la valvula de expansion sobre del fluido que circula a través de ella, se puede cuantificar
a través de la relacién:

: AP
V=cC, |— 4.1

Sg

Que expresa el caudal o flujo volumétrico V [gpm], en funcién de: el coeficiente de caudal [gpm/\/ﬁ]
que es caracteristico de cada valvula, la caida de presion [psi], y la densidad relativa del fluido
[adimensional]. De la relacién anterior se puede inferir que el coeficiente de caudal es inversamente
proporcional a la caida de presion obtenida a través de la valvula, en otras palabras, a medida que el
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coeficiente de caudal de una valvula decrece, la caida de presidn sera mucho mds grande a causa del
término cuadrdtico en la relacidn.

Figura 4.6 Valvula de expansidn utilizada durante la evaluaciéon del equipo de enfriamiento

La valvula de expansidn utilizada fue fabricada por Swagelok™ y corresponde al modelo S5-554-NE-VH,
la cual es una valvula de micro-regulacién de bajo caudal, fabricada en acero inoxidable, con conexiones
a tubing de 174", juntas de neopreno y mando micrométrico tipo vernier, esta valvula se muestra en la
Figura 4.6.

Figura 4.7 Especificaciones técnicas de las valvulas de expansion utilizadas
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Es importante mencionar que ninguna de las valvulas de expansién utilizadas presenta servicio de cierre,
es decir, no ofrecen la posibilidad de tener un aislamiento hermético entre la entrada y la salida de la
valvula, por lo que fue necesario utilizar una valvula de bola antes de la valvula de expansidn, lo cual
facilito las tareas de limpieza del evaporador y el reemplazo de la valvula de expansion cuando fue
requerido, asi como el aislamiento del evaporador cuando el equipo no se encontré en operacién. Por
otro lado, el mando micrométrico acoplado a la valvula permitié controlar de manera precisa la apertura
de la misma durante la operacion del equipo, manteniendo las mismas condiciones de la valvula de
expansion para todas las pruebas experimentales. La construccion de las valvulas utilizadas se muestra
enla

Figura 4.8 Construccion de las valvulas de expansion utilizadas durante la evaluacidn del sistema
de enfriamiento

4.1.6. Valvula de regulacion

Ademas de la valvula de expansidn, en el equipo de enfriamiento se utilizé una valvula de regulacion que
tiene una gran influencia sobre el desempefio del equipo de absorcion. Esta se colocé entre el
economizador y el tanque de mezclado, es decir, en la linea de retorno de la solucién diluida. La funcién
de esta vdlvula fue controlar el flujo de solucién hacia el absorbedor, y al mismo tiempo los niveles en
los tanques de separacion y mezclado.

La valvula de regulacion utilizada fue fabricada por Swagelok™ y corresponde al modelo L de las valvulas
de baja presiéon. Esta vdlvula es una valvula de micro-regulacidon de bajo caudal, fabricada en acero
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inoxidable, con conexiones NPT de 174", con juntas de neopreno, esta valvula se muestra en la Figura
4.9,

Figura 4.9 Valvula de regulacién para el control de la solucién diluida

4.1.7. Disefio de la distribucion e interconexion fisica de los componentes
principales

El disefio conceptual del equipo de enfriamiento, fue logrado a partir del uso del software de disefio
asistido por computadora SolidWorks®. La finalidad de esta actividad fue realizar distintas distribuciones
de los componentes del equipo de enfriamiento y evaluar el impacto de cada una de ellas en las
dimensiones globales del equipo, asi como las ventajas de cada distribucion desde el punto de vista de
la operacion del sistema de absorcion. La distribucion de los componentes en el equipo que se consideré
mas conveniente se puede observar en la Figura 4.10.
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Figura 4.10 Propuesta de distribucién de los componentes en el sistema

En la Figura 4.11 ademas de los intercambiadores de placas, se observan los accesorios que se
consideraron para la interconexién de los componentes, los cuales incluyen: valvulas, tubing de acero
inoxidable, conectores roscados NPT, reductores, conectores NPT-tubing, niples, asi como la tuberia para
el suministro del agua proveniente de los sistemas auxiliares de enfriamiento y calentamiento.

Figura 4.11 Sistema de enfriamiento con conexidn a sistemas auxiliares

En la Figura 4.12 es posible identificar los componentes principales en el arreglo propuesto.
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Figura 4.12 Identificacion de componentes principales en sistema de absorcién

4.2 .Sistemas auxiliares de calentamiento, enfriamiento y agua a ser
enfriada

Con la finalidad de realizar la evaluacidén experimental bajo condiciones controladas, se hizo uso de tres
sistemas auxiliares: el sistema auxiliar de calentamiento que suministra un flujo de agua caliente al
generador, el sistema auxiliar de enfriamiento que regula y mantiene las temperaturas de condensacion
y el sistema auxiliar que maneja el agua a ser enfriada en el evaporador.

La finalidad de utilizar un sistema auxiliar de calentamiento para evaluar el equipo de refrigeraciéon es
determinar el desempefio que este tendria al modificar las condiciones de la principal fuente de energia
del sistema, en un rango definido de temperaturas y flujos. La ventaja de utilizar el sistema auxiliar de
calentamiento descrito en esta seccidn, radica en tener la capacidad de controlar (en forma precisa y
durante periodos prolongados) algunos parametros importantes como lo son la temperatura de la fuente
de generacidn del sistema y el flujo masico de agua caliente enviado al generador.

Por otro lado, el agua que se utiliza generalmente para retirar calor del condensador y del absorbedor
en sistemas de absorcion es agua comun que se hace pasar a través de una torre de enfriamiento, y por
lo tanto, se encuentra a una temperatura cercana a la temperatura ambiente del sitio donde se opera el
sistema. El hecho de utilizar un sistema auxiliar de enfriamiento para controlar la temperatura del agua
que circula en el condensador y en el evaporador, permite evaluar el desempefio que tendria el equipo
de enfriamiento si se operara a distintas latitudes, pero con la ventaja de no tener el equipo en un mismo
sitio.
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Finalmente, el objetivo del sistema auxiliar de agua a ser enfriada es suministrar al evaporador un flujo
de agua a una temperatura constante. La temperatura del agua suministrada al evaporador tiene un
efecto importante sobre la potencia de enfriamiento externa, ya que si la diferencia de temperaturas
entre el agua y el refrigerante que entran el evaporador es pequefia, habra un bajo potencial para la
transferencia de calor, y la potencia de enfriamiento externa se vera particularmente afectada. Cabe
mencionar que la potencia de enfriamiento interna, que depende de las condiciones del refrigerante y
no del agua en el evaporador, no resulta directamente afectada por la reduccidn del diferencial de
temperaturas citado, esto se debe a que el flujo de refrigerante es de un orden de magnitud
significativamente mas bajo que el flujo de agua que circula en el evaporador, por esta razén, aunque
exista un bajo diferencial de temperaturas, el refrigerante se evapora por completo en el interior del
intercambiador, sin afectar la magnitud de la potencia interna de enfriamiento.

4.2.1. Sistema auxiliar de calentamiento

La energia térmica necesaria para separar el refrigerante de la mezcla de trabajo en el generador se
suministra por medio del sistema de calentamiento auxiliar. Este sistema ofrece la posibilidad de utilizar
energia solar o energia eléctrica como fuente de energia principal. Para utilizar energia eléctrica el
sistema hace uso de una resistencia eléctrica acoplada a un controlador de temperatura marca
Chromalox® modelo 6040. Este mddulo también puede ser utilizado cuando el sistema de calentamiento
solar no satisface la necesidad térmica de los equipos a utilizar. Este opera a una temperatura maxima
de 150°C. La temperatura del fluido es mantenida por una resistencia controlada electrénicamente que
cuenta con 2 controladores, los cuales se encargan de mantener el fluido de trabajo (agua destilada) a la
temperatura adecuada.

Figura 4.13 Mddulo de resistencia eléctrica y controlador de temperatura

Los requerimientos eléctricos del calentador mencionado son 240 o 480 volts, 3 fases y 60 Hz, y los
requerimientos hidraulicos son; contar con lineas de entrada y salida del fluido y contar con una purgay
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vélvula de seguridad. Este mddulo cuenta con una bomba centrifuga de 1 HP, un tanque de
almacenamiento, tuberias para la entrada y salida del fluido a calentar, vdlvulas de seguridad, una
resistencia de 20kW y dos termopares tipo “)” para el control de la temperatura. Los componentes
descritos se encuentran en el médulo mostrado en la Figura 4.13. El sistema de calentamiento se
encuentra presurizado y suministra el agua caliente al generador a una presién cercana a 2 bar, con lo
que se evita su ebullicidn a las temperaturas requeridas para la desorcién del refrigerante.

Por otro lado, la parte solar del sistema de calentamiento consta de los elementos enlistados a
continuacion:

Banco de colectores de tubos evacuados (BCTE)
Tanque de expansién

Bomba de engranes

Bomba centrifuga

Tanque de almacenamiento

Valvulas de tres vias

Calentador Auxiliar

Disipador de Calor

PNk WDN R

El banco de colectores de tubos evacuados estd conformado por mddulos horizontales de tubos
evacuados de la marca “Solar Prufung Forschung” (SPF) modelo DF120-6. Cada mddulo esta conformado
por 6 tubos evacuados y cada tubo evacuado es del tipo de flujo directo. El BCTE se muestra en la Figura
4.14.

El tanque de expansidn con el que cuenta el sistema de calentamiento solar de agua (SCSA) es de tipo
cerrado, marca VAREM, y estd formado por dos zonas delimitadas por una membrana: una zona se
encuentra en contacto con el fluido que se somete a expansién térmica, mientras que la segunda zona
contiene aire o gas a presién. El objetivo del tanque es evitar la sobrepresién del SCSA a causa de la
dilatacion térmica del fluido de trabajo (agua).

La bomba de engranes estd acoplada a un motor marca Weg de velocidad variable de 1/2 hp de potencia
el cual es controlado por un inversor marca Yaskawa. Esta bomba tiene como funcién mantener un flujo
de agua definido entre los colectores solares y el tanque de almacenamiento del agua caliente. Por otro
lado, la bomba centrifuga utilizada suministra el fluido caliente del tanque de almacenamiento al equipo
de refrigeracidén por absorcién.
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Figura 4.14 Banco de colectores de tubos evacuados

Para el SCSA se utiliza un tanque de vertical que permite almacenar un volumen de 700 litros. Cuenta
con cuatro conexiones, una en la parte inferior de donde se extrae el fluido para el suministro a los
colectores solares; una conexion ubicada a 35 cm por debajo de la parte superior del tanque, que es el
puerto por donde se suministra el agua calentada por los colectores solares, una tercera conexion en la
parte superior del tanque, de donde se extrae el agua para proceso, y finalmente, una cuarta conexién
que esta ubicada a 35 cm por arriba de la parte inferior del tanque, a donde regresa el agua que se envié
a los equipos de refrigeracidn.

En el SCSA se cuenta con dos diferentes tipos de valvulas de tres vias, las cuales son clave para el control
de los flujos de agua en el sistema; una de las cuales es del tipo selector o también conocido como tipo
“L”, mientras que la otra es del tipo mezcladora.

En la Figura 4.15 se muestra la ubicacién de algunos de los componentes del sistema de calentamiento
solar de agua, entre los que destacan: los tanques de almacenamiento: el sistema auxiliar de
calentamiento, la bomba centrifuga, la bomba de engranes y el tanque de expansion.
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Figura 4.15 Componentes del SCSA

4.2.2. Sistema auxiliar de enfriamiento

El sistema auxiliar de enfriamiento se utiliza para eliminar la carga térmica transferida en el absorbedor
y en el condensador. Este consiste en un tanque de almacenamiento, una bomba de recirculacién de
agua, un radiador y un chiller comercial. La bomba envia un flujo masico de agua a través del
condensador y el absorbedor, controlando simultdneamente las temperaturas e implicitamente las
presiones de condensacién y absorcién. Una vez que en el absorbedor y en el condensador el agua de
enfriamiento retira calor, el flujo de agua pasa a través de un radiador donde se puede disminuir su
temperatura por medio del aire ambiental, posteriormente se envia al chiller para reducir su
temperatura hasta la condicidon deseada, después es enviado al tanque de almacenamiento que se
encuentra aislado para mantener las condiciones requeridas durante un periodo mayor. De aqui, el agua
enfriada se envia al equipo, de manera que la inercia térmica del volumen de agua en el tanque de
almacenamiento permite mantener el agua a la temperatura deseada durante el tiempo de operacién
del equipo.

El diagrama esquematico del sistema auxiliar de enfriamiento se muestra en la Figura 4.16.
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Figura 4.16 Diagrama esquematico del sistema auxiliar de enfriamiento

El chiller de enfriamiento es un equipo de compresion de la marca Transfer Maker, modelo MCHA-3, el
cual es un equipo enfriado por aire con una potencia nominal de 3 toneladas de refrigeracién. El flujo de
agua que maneja se encuentra entre 1800y 4538 litros por hora, por lo que no presenta ningun problema
para cubrir los requerimientos de enfriamiento del condensador y del absorbedor. En la Figura 4.17 se
muestra un dibujo esquematico del chiller utilizado en el sistema auxiliar de enfriamiento.

Figura 4.17 Dibujo esquematico del chiller utilizado en el sistema auxiliar de enfriamiento

4.2.3. Sistema auxiliar de agua a ser enfriada en el evaporador

El tercer sistema auxiliar estd destinado a suministrar un flujo mdsico de agua al evaporador, para ser
refrigerado por el sistema de absorcidn. Este sistema también cuenta con un tanque de almacenamiento,
una bomba y una resistencia eléctrica acoplada a un controlador de temperatura. El sistema esta
disefado para proporcionar el calor necesario para contrarrestar el calor transferido desde el agua al
amoniaco en el evaporador, manteniendo constante la temperatura del agua suministrada al evaporador
durante las pruebas experimentales.
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Figura 4.18 Tanque de almacenamiento del agua enfriada en el evaporador
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Capitulo5 RESULTADOS DE LA EVALUACION CON
LA MEZCLA AMONIACO-NITRATO DE LITIO

En este capitulo se presentan los resultados de la evaluacidn experimental del sistema de
enfriamiento por absorcién con la mezcla de trabajo amoniaco-nitrato de litio. En primer lugar se
describe el disefio de la experimentacién incluyendo los argumentos considerados para definir la mayoria
de las condiciones de operacion durante la evaluacion del equipo de enfriamiento, a excepcién de la
apertura de la valvula de expansion, la cual fue determinada mediante una prueba experimental cuyos
resultados se muestran en la secciéon 5.2; la seccidon 5.3 describe las pruebas preliminares cuyos
resultados ayudaron a determinar la sensibilidad del sistema de absorcion respecto a algunos
pardametros especificos; posteriormente, en las secciones 5.4, 5.5y 5.6, se presentan los resultados de la
evaluacion ordenados de acuerdo al objetivo de cada serie de pruebas, entre los que se encuentran la
determinacion del efecto que tiene sobre el desemperio del sistema la variacién de: las temperaturas de
generacion y condensacién, el flujo de solucién concentrada y el volumen de soluciéon en el equipo.

Ya que una forma conveniente de expresar el funcionamiento de los equipos de absorcidn es a través
de curvas de desempeiio, las cuales relacionan al menos un pardmetro en funcién de otro, los resultados
de la evaluacién del sistema con la mezcla amoniaco-nitrato de litio se muestran en funcién de dicha
curvas, las cuales se presentan a partir de la seccién 5.2. Para presentar las curvas de desempefio se
decidié mostrar los puntos representativos del valor promedio correspondiente a cada parametro de
interés, asi como las lineas suavizadas que muestran la tendencia de los puntos presentados al modificar
otra variable cualquiera.

A lo largo del presente capitulo las incertidumbres asociadas a los valores medidos se incluyeron en
la mayoria de las gréficas, a excepcion de aquellas en las que no se considerd practico hacerlo, en estos
casos el valor de la incertidumbre fue indicado en el analisis de cada grafica.

Las principales secciones del presente capitulo se enlistan a continuacion:

5.1.Disefio de la experimentacion

5.2.Efecto de la apertura de la vadlvula de expansidn

5.3.Pruebas preliminares

5.4.Efecto de la variacion de las temperaturas de condensacién y generacion

5.5.Efecto de la variacion de los flujos de solucidén concentrada

5.6.Efecto del volumen total de solucion en el equipo
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5.1. Disefio de la experimentacion

La evaluacidn o caracterizacion experimental de un sistema de enfriamiento por absorcién tiene la
finalidad de analizar la respuesta del sistema de enfriamiento mientras funciona en un rango definido de
condiciones de operacidn, de tal forma que una vez que el equipo de enfriamiento es caracterizado, sera
posible predecir su desempefio y evaluar la factibilidad de su utilizacién en cualquier aplicacién que se
encuentre dentro del rango de las condiciones de operacién evaluadas.

Para describir el disefio de la experimentacidn para la evaluacion del sistema de absorcién propuesto,
es necesario identificar los principales pardmetros del sistema en dos grupos principales: parametros de
entrada y parametros de salida; los parametros de entrada son aquellos que dependen directamente de
las condiciones externas del equipo de absorcion y son independientes de otros pardmetros del sistema,
por el contrario, los valores de cada pardmetro de salida se derivan de la eleccion de los pardmetros de
entrada y no pueden ser fijados directamente.

Los parametros de entrada son la temperatura del agua de enfriamiento del condensador vy
absorbedor (T,,,,i, Tqwi), la temperatura del agua que serd enfriada (T,,,;), la temperatura del agua de
generacion ( Ty, ), la apertura de la valvula de expansion, los flujos externos de agua
(Mg > M w, Maw, Mew), €l flujo de solucion concentrada que maneja la bomba interna (riconc) v la
concentracion inicial de la mezcla (X). Por otro lado, algunos de los parametros de salida son: las
presiones del sistema (P, P, Py, Pe), el flujo de refrigerante producido (m,.), las potencias en los
componentes (Qg, QC, Qa, Qe), el coeficiente de operacion (COP) y la relacién de flujo (RF).

La evaluacion del sistema de enfriamiento se llevd a cabo a partir de la ejecucidn de varias series de
corridas experimentales. Una corrida experimental consistié en mantener constantes los parametros de
entrada del sistema mientras se monitorean los pardmetros de salida durante un periodo determinado.
Mientras se ejecutaron algunas pruebas preliminares se comprobd que una vez logrado un estado
estacionario en la operacion del equipo, se obtienen los mismos resultados si el tiempo dedicado a una
corrida experimental dura 20 o 60 minutos, por lo que por conveniencia se decidid realizar corridas
experimentales con una duracién de 30 minutos cada una. Una vez culminado este periodo, se cambid
el pardmetro de entrada de interés y se repitid el procedimiento, de tal forma que se obtuvo una serie
de corridas experimentales, a partir de las cuales fue posible evaluar cualitativa y cuantitativamente el
efecto del cambio de un solo parametro sobre el desempefio del sistema.

La importancia de variar la temperatura del agua de condensacion (T, ,,;) radica en que gracias a esto
es posible observar el desempefio que el equipo de enfriamiento tendria si estuviera operando a distintas
condiciones de operacién. Ya que comunmente el flujo de agua utilizado para disipar la carga térmica en
el condensador también es utilizado para retirar calor en el absorbedor, su temperatura determina en
forma directa la presion del absorbedor y evaporador, por lo que también afecta la temperatura de
evaporacion del refrigerante. Por estas razones, la temperatura T, ,; junto con la temperatura de la
fuente de suministro de energia (T}, ,,;) son de los principales pardmetros a considerar en la evaluacion
de un sistema de enfriamiento por absorcién.

La evaluacién del sistema de enfriamiento con la mezcla NHs-LiNO3 se realizd manteniendo la
temperatura de generacion aproximadamente constante (+0.5°C) mientras se varid en forma controlada
la temperatura de condensacién/absorcién entre 20°C y 32°C con incrementos de 2°C; una vez que la
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temperatura de condensacién se varié en este rango, se procedié a incrementar la temperatura de
generacion cada 5°C, desde 80°C hasta 100°C.

Los parametros de entrada correspondientes a los flujos masicos de agua de generacién, de
condensacion, de absorcion y agua a ser enfriada, fueron determinados a partir de los resultados del
modelo termodindmico desarrollado, asi como en funcién del rango de operacién de los flujdometros
utilizados para registrar los flujos masicos.

En cuanto a la concentracidén de la mezcla, se tiene que una concentracion relativamente alta de
amoniaco facilita la desorcion, lo cual beneficia la produccién de refrigerante y por consiguiente la
potencia de enfriamiento del equipo, sin embargo, como consecuencia de una mayor cantidad de
amoniaco en fase gaseosa, las presiones del sistema se incrementan, lo cual no es deseable desde el
punto de vista de seguridad y de operacion del sistema de absorcidn. Ademas, es necesario prever la
cristalizacion de la solucidn cuando se opera el equipo con bajas concentraciones. Con base en estas
consideraciones se determiné realizar las pruebas del equipo con una concentracién de 54% en masa de
amoniaco.

Los valores de los parametros de entrada que se mantuvieron constantes al llevar a cabo la evaluacion
del efecto de T, ,,; y Ty wi sobre el desempefio del sistema, se muestran en la Tabla 5.1.

Tabla 5.1 Parametros de entrada mantenidos durante la evaluacion del sistema con la mezcla

NH;-LiNO;
Parametro de entrada Valor Precision
Temperatura de suministro del agua de
peratura de suministro det agu 20°C-32°C £0.5°C
condensacidn/absorcion
- g 80°C - o
Temperatura de suministro del agua de generacion 100°C 10.5°C
Temperatura de suministro del agua enfriada 20°C 10.5°C
Flujo masico de suministro del agua de condensacion/absorcion 12 kg/min + 1 kg/min
Flujo masico de suministro del agua de generacion 16 kg/min + 0.3 kg/min
Flujo masico de suministro del agua enfriada 10 kg/min + 1 kg/min
Apertura de la valvula de expansion 10 vueltas +1/8 vuelta
Flujo de solucién concentrada 1 kg/min + 0.1 kg/min
Concentracidn inicial de la mezcla
on Inicl i 54% £1%

(porcentaje en masa de refrigerante)

Por otro lado, los pardmetros de salida que se consideran mas relevantes son mostrados en las
secciones siguientes (secciones 5.2 a 5.6), donde ademas de analizar el efecto de las temperaturas de
generacion y condensacién, se presentan algunos analisis paramétricos adicionales que son
considerados de interés, entre los que se encuentran el efecto de la apertura de la valvula de expansion,
el efecto de los flujos de solucidn concentrada y el efecto del volumen total de solucién en el equipo. En
el presente capitulo se muestran los resultados de 137 corridas experimentales llevadas a cabo con la
mezcla amoniaco-nitrato de litio.
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5.2. Efecto de la apertura de la valvula de expansion

La eleccién de la valvula de expansion y su apertura afectan directamente la potencia de enfriamiento
del equipo de absorcion. Un factor determinante para la eleccidn de la valvula de expansién es el llamado
coeficiente de caudal, el cual depende de las caracteristicas de cada valvula y de la apertura de la misma.
Una valvula con un coeficiente de caudal relativamente grande permitird un flujo de refrigerante
razonable con una baja caida de presién. Este hecho propicia que la diferencia de presiones entre el
condensador y el evaporador se reduzca, obteniendo temperaturas de evaporacién poco atractivas.

Una vez que se ha determinado la valvula de expansidn a utilizar, es necesario definir la apertura ala
cual se haran las pruebas de variacidon de temperaturas. Para esto es necesario realizar al menos una
prueba analizando el efecto de la misma sobre la temperatura y flujo de refrigerante en el evaporador.
La valvula de expansidn considerada para la evaluacién del sistema de enfriamiento es una vélvula de
aguja, presenta un coeficiente de caudal maximo igual a 0.004 y tiene una apertura maxima aproximada
a 13.6 vueltas del mando.

La prueba de la valvula de expansién se realizé abriéndola desde 1 hasta 11.5 vueltas, variando su
apertura cada tercio de vuelta, de tal forma que de acuerdo a las temperaturas vy flujos registrados, se
identificd un rango critico de apertura (7-11 vueltas), en el cual es conveniente que la valvula de
expansion opere. Las condiciones a las que se llevé a cabo la prueba de la valvula de expansion se
muestran en la Tabla 5.2, los resultados de esta prueba se muestran enseguida.

Tabla 5.2 Condiciones para la prueba de la valvula de expansién

Parametro Valor
Tywi 90°C
Tc,wi/Ta,wi 20°C
To wi 25°C
Me,w/Ma,w 0.2 kg/s
Mg w 0.25 kg/s
My 0.35 kg/s
Meone 0.1kg/s
X 52.6% (masa de refrigerante)

En la Figura 5.1 se muestra la produccidn de refrigerante mientras la valvula de expansién se abre.
En esta figura, cada escaldn de la curva representa un estado estacionario obtenido para una apertura
especifica de la valvula de expansion.
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Figura 5.1: Flujo masico de refrigerante a medida que se abre la valvula de expansion

Por otro lado, la Figura 5.2 muestra la variacion de la potencia térmica transferida al refrigerante en
el evaporador, para aperturas de la valvula de expansién desde 1 hasta 11.5 vueltas. Al comparar la
Figura 5.1 y la Figura 5.2 se observa la influencia de la apertura de la valvula de expansién sobre la
produccidn de refrigerante y la potencia de enfriamiento del equipo, las cuales estdn directamente
relacionadas.
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Figura 5.2: Potencias internas de enfriamiento a medida que la valvula de expansidn es
abierta
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La Figura 5.3 muestra la influencia de la apertura de la valvula de expansion sobre las temperaturas
de evaporacion. La figura hace evidentes dos tendencias para la temperatura: para el rango de apertura
que va desde 1 hasta 8 vueltas, se muestra que a medida que se abre la valvula de expansion la
temperatura disminuye, mientras que a partir de 8 vueltas la temperatura comienza a ser mayor con la
apertura de la valvula.

A partir de la Figura 5.1, es posible apreciar que la producciéon de refrigerante es relativamente baja
para las primeras aperturas de la valvula, lo cual ocasiona que la temperatura medida no sea constante
y su medicidn se vea influenciada significativamente por la temperatura inicial del sistema en este punto,
la cual depende de la temperatura ambiente. A medida que se abre la véalvula, la produccién de
refrigerante mejora y la curva en la Figura 5.3 representa en mejor medida las temperaturas de
evaporacién del sistema. A partir de 8 vueltas en la apertura de la vdlvula, se obtiene el comportamiento
esperado, es decir, la temperatura de evaporacion del amoniaco incrementa a medida que se abre la
valvula.
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Figura 5.3: Temperaturas de evaporacion en funcion de la apertura de la valvula de
expansion

Para las condiciones de operacion correspondientes a la prueba experimental reportada (T ,,; =
90°Cy T.,,; = 20°C), con una apertura de 10 vueltas de la valvula de expansion, se obtuvo una
temperatura promedio del refrigerante a la salida de la vélvula cercana a -2.4°C y un flujo masico
promedio de 100 gramos por minuto.

En la Figura 5.4, se presenta la variacidn de la potencia térmica que es suministrada a la solucion en
el generador mientras se modifica la apertura de la valvula de expansion. Como es posible ver a través
de esta figura, los requerimientos de energia térmica son mayores para mayores aperturas de la valvula.
Esto puede explicarse ya que al abrir la valvula de expansidn, el diferencial de presién a través de la
misma se reduce; reduciendo la presion en el generador y condensador, y aumentandola en el
evaporador y absorbedor. El hecho de reducir la presién en el generador manteniendo constante la
temperatura, propicia que haya un incremento en la produccién de refrigerante, por lo que se requiere
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mayor energia para la evaporacién del amoniaco, la cual es tomada del agua de calentamiento y se refleja
en un aumento de la potencia interna de enfriamiento, mostrada en la Figura 5.4.
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Figura 5.4 Potencia térmica interna suministrada al generador a medida que se abre la
valvula de expansién

A partir del andlisis de las Figuras Figura 5.2 y Figura 5.4, particularmente de las potencias de
enfriamiento y generacion obtenidas durante la prueba de la valvula de expansion, es posible advertir
que, como lo muestra la Figura 5.5, el coeficiente de operacién obtenido es bajo.
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Figura 5.5 COP interno contra la apertura de la valvula de expansion
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La potencia de enfriamiento y la temperatura de evaporacidn obtenidas con una apertura de la
vélvula de expansién de 10 vueltas, son atractivas para el empleo del equipo en aplicaciones de aire
acondicionado, por lo que se determind realizar las corridas experimentales de variacion de
temperaturas de condensacion y generacion con esta apertura de la valvula.

En el caso de las figuras presentadas en esta seccidn, se omitieron las incertidumbres de medicién
asociadas a los datos reportados, esto fue debido a que en estas graficas se presentd el conjunto de
datos directamente obtenidos por el sistema de adquisicidn, por lo que, por razones de visualizacién se
optd por presentar las incertidumbres promedio en la Tabla 5.3.

Tabla 5.3 Incertidumbres promedio a medida que se abre la valvula de expansion

Numero de m ref Te,i Qe,int Qg,int COP,int
vueltas (g/min) (°C) (kW) (kW) (adimensional)
1 +0.010 0.3 +0.010 +0.133 +0.001
2 +0.012 +0.3 +0.015 +0.133 1+ 0.003
3 +0.019 0.3 +0.025 +0.140 +0.004
4 +0.034 +0.3 +0.045 +0.153 1 0.006
5 +0.048 0.3 +0.064 +0.161 + 0.009
6 +0.053 +0.3 +0.070 +0.170 1+ 0.009
7 +0.056 +0.3 +0.073 +0.176 1+ 0.009
8 +0.080 0.3 +0.105 +0.206 +0.013
9 +0.085 +0.3 +0.111 +0.217 +0.013
10 +0.107 0.3 +0.140 +0.250 +0.015
5.3. Pruebas preliminares

Una vez determinada la apertura de la vélvula de expansiéon, se llevaron a cabo 35 corridas
experimentales, cada una con una duraciéon aproximada de 30 minutos. Para realizar las corridas
experimentales se fijé la temperatura de generacion externa, asi como la apertura de la valvula de
expansion, mientras se varié la temperatura de condensacion/absorcién desde 20°C hasta 32°C,
repitiendo el procedimiento para varias temperaturas de generacién, las cuales vararon entre 80°C y
100°C en incrementos de 5°C. Los resultados obtenidos se muestran enseguida.

La Figura 5.6, muestra el comportamiento del flujo masico de refrigerante producido para cada
corrida experimental, asi como su variacidon a medida que la temperatura de condensacion aumenta. De
esta gréafica se destaca que el flujo de refrigerante producido es directamente proporcional a la
temperatura de generacidn, e inversamente proporcional a la temperatura de condensacién, como es
esperado. Las incertidumbres de medicidn asociadas al flujo de refrigerante mostrado en la Figura 5.6
son del orden de 0.1 % del valor mostrado, por esta razén, no es posible observarlas en esta figura.
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Figura 5.6: Flujo masico de refrigerante producido respecto a la temperatura de
condensacion

Por otro lado, en la Figura 5.7 es posible observar la variacion de la temperatura de evaporacién en
funcidn de la temperatura de condensacidn. La tendencia esperada para este parametro es como la que
presenta la prueba a 80 °C, es decir, se espera que la temperatura de evaporacién ascienda a medida
que se tienen mayores temperaturas de condensacion y generacién. Este comportamiento se observa
para las demds pruebas a partir de temperaturas de condensacién de 26 °C, rango en el que se tiene un
crecimiento aproximadamente lineal.

Figura 5.7: Temperatura de evaporacion en funcidn de la temperatura de condensacion

Se observa en la figura anterior que a partir de una temperatura del agua de generacion de 85°C se
observan irregularidades en las tendencias de las curvas, especialmente a bajas temperaturas de
101



condensacion. Estas irregularidades se deben a variaciones en el flujo de solucién manejado por la
bomba, el cual no se mantuvo en un valor constante a lo largo de las pruebas, este hecho indujo cambios
en la presion de absorcidn, que a su vez determina la presidon y temperatura de evaporacién. Cabe
mencionar que la presion de absorcidn afecta en distinta medida los parametros de salida del sistema,
por esta razdn, las irregularidades en las tendencias son mas evidentes en algunos parametros que en
otros, como es el caso de la temperatura de evaporacion. Finalmente, vale la pena recordar que los
resultados mostrados en esta seccidn son parte de las pruebas preliminares llevadas a cabo, durante las
cuales se adquirié experiencia en el control de los distintos parametros de entrada, como es el caso del
flujo interno de solucién.

La Figura 5.8 muestra la potencia de enfriamiento alcanzada por el sistema de absorciéon a distintas
temperaturas de condensacion y generacidn. En general, se observan tendencias descendentes a medida
que la temperatura de condensacion aumenta. También se observa que las potencias de enfriamiento
crecen para las temperaturas de generacién mads altas, debido al aumento en la producciéon de
refrigerante mostrado en la Figura 5.6. Ademads, en la Figura 5.8 se aprecia que la potencia de
enfriamiento maxima se obtuvo para las mejores condiciones para la operacién del sistema de
enfriamiento, las cuales corresponden a una temperatura de generacién igual a 100°Cy una temperatura
de condensacién de 20°C, esta potencia alcanzé 3.6 kW; mientras que la potencia minima fue obtenida
en las condiciones menos favorables para la operaciéon del equipo, es decir, a la temperatura de
generacidon menor y a la temperatura de condensacién mas alta, 80°C y aproximadamente 31 °C,
respectivamente, y fue cercana a 1.57 kW.

Figura 5.8: Potencias internas de enfriamiento en funcién de la temperatura de condensacién

Por otro lado, la Figura 5.9 muestra que a medida que aumenta la temperatura de generacion, la
potencia térmica transferida a la solucién en el generador aumenta también, esto va de acuerdo con lo
observado para la produccién de refrigerante y la potencia de enfriamiento, las que aumentan a medida
gue aumenta la temperatura de generacién, como se muestra en las figuras Figura 5.6 y Figura 5.8
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respectivamente; para temperaturas de condensacidén mas altas, la potencia de generacién tiende a
descender ligeramente, lo cual puede ser causado por que en este caso, la solucién que llega al generador
proveniente del absorbedor, presenta una temperatura mayor a medida que aumenta la temperatura
de condensacion.

Figura 5.9 Potencia térmica interna de generacién a medida que la temperatura de
condensacion aumenta

Figura 5.10: Variacion del coeficiente de operacidn interno respecto a la temperatura de
condensacion

Finalmente, la Figura 5.10 muestra la variacién del coeficiente de operacion interno para cada
temperatura de generacion a medida que la temperatura de condensacidon cambia. De esta grafica es
posible observar que a excepcion de las temperaturas de condensacién a 30°C y 32°C para la curva
correspondiente a 85°C de generacidn, en cada tendencia se observa que el coeficiente de operacion se
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mantiene o decrece ligeramente a medida que aumenta la temperatura de condensacién. Sin embargo,
para la curva de generacién a 100°C, se observa que los valores promedio para el COP se encuentran
entre los valores correspondientes a las curvas de 85 y 90°C. Este comportamiento se debe a que la
potencia de generacion requerida a estas condiciones crece en mayor proporcién que la potencia de
evaporacién, por lo que el coeficiente de operacién se ve afectado.

Es importante mencionar que durante la realizacién de las pruebas experimentales cuyos resultados
fueron presentados en esta seccidn, no se tuvo control sobre el flujo de solucién concentrada, ni se
mantuvo constante la temperatura del agua a ser enfriada en el evaporador, por lo que no se tiene la
certeza de que las tendencias obtenidas se deban exclusivamente al cambio en la temperatura de
condensacion. Por esta razén se decidié realizar una segunda serie de pruebas controlando ambos
parametros. La segunda serie de pruebas se presenta en la seccién 5.4.

5.4, Efecto de la variacion de las temperaturas de condensacion
y generacion

La segunda serie de pruebas al igual que la primera, consistié de 35 corridas experimentales, el
objetivo de esta serie de corridas fue repetir las pruebas de la serie anterior, pero en esta ocasién
manteniendo constantes la temperatura del agua a ser enfriada y el flujo interno de solucién, de tal
forma que sea posible tener la certeza de que la respuesta del equipo obedece exclusivamente a los
cambios en los pardmetros controlados, en este caso, las temperaturas de condensacidn y generacién.

El procedimiento adoptado para realizar la experimentacion de la segunda serie de pruebas fue variar
la temperatura de condensacidon desde 20 °C hasta 32 °C mientras se mantuvieron constantes: la
temperatura del agua de generacidn, la apertura de la valvula de expansion, la temperatura del agua a
ser enfriada en el evaporador y el flujo de solucién concentrada. El tiempo aproximado para cada corrida
experimental fue de 30 minutos. Una vez que se cumplié con la variacién de la temperatura de
condensacion, se repitié el procedimiento, cambiando la temperatura de generacién desde 80 °C hasta
100 °C con incrementos de 5 °C. Los valores de los pardmetros que se mantuvieron constantes durante
cada corrida experimental se muestran en la Tabla 5.4:

Tabla 5.4: Parametros fijados durante las corridas experimentales

Parametro Valor

Temperatura del agua al evaporador 20°C

Flujo de solucién al generador 1 kg/min
Temperatura ambiente 25-30°C
Temperatura del agua caliente 80-100 °C

Con la finalidad de demostrar el grado de estabilidad logrado durante las pruebas experimentales, a
continuacién se presentan las temperaturas registradas en los puertos de entrada y salida de los
componentes principales del sistema de absorcidn, durante una corrida experimental tipica, en este
caso, correspondiente a Ty ,; = 80°C y T ,,; = 28°C. Cabe mencionar que de la Figura 5.11 a la Figura

5.14, se omitid la incertidumbre asociada a los datos presentados debido a que la escala elegida para el
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eje vertical en estas figuras no permite observar con claridad las barras de incertidumbre, cuyo valor
absoluto es 0.3 °C para los datos en las figuras mencionadas.

La Figura 5.11, muestra las temperaturas de la solucién y del agua de calentamiento en su entrada y
salida del generador. Es posible observar que la curva correspondiente a la corriente de agua de
calentamiento a la entrada del intercambiador, presenta una ondulacién que es conservada por este
flujo mientras pasa a través del generador y es inducida en el flujo de solucién, lo cual se observa en la

curva correspondiente a Ty ,. Esta ligera ondulacion se debe al comportamiento intermitente del sistema

auxiliar de calentamiento, sin embargo, dadas la amplitud y frecuencia de esta ondulacién, se considera

que su efecto en la operacion continua del sistema de enfriamiento es despreciable.
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Figura 5.11 Temperaturas en el generador para una corrida experimental tipica

La Figura 5.12 muestra las temperaturas correspondientes a las corrientes de agua y refrigerante en
el condensador. Se observa que las ondulaciones inducidas en la mezcla solucién-refrigerante a la salida
del generador, no son transmitidas hacia el flujo de refrigerante que entra al condensador, por lo que se

obtienen temperaturas practicamente constantes en este componente.

105



[o]
o

70 FEE B EEEEEE RSN RSN EEENERENEE

O 60 B

‘L,

s 50 |

—

2

© 40 |

—

[

8'30 S 3333006285588 8888838000000

(0]

— 20 F Te,wi - @ Tg,i
10 B TC,WO cecidpeecs TC,O
O 1 1 1 1 1 1 1

0 4 8 12 16 20 24 28 32
Tiempo (min)

Figura 5.12 Temperaturas en el condensador para una corrida experimental tipica

La Figura 5.13 muestra las temperaturas en el evaporador durante la corrida experimental. Se
observa que cada curva presenta una ligera tendencia creciente, la cual se debe a un aumento en la
temperatura del agua a ser enfriada. Por otro lado, se observa que las temperaturas del amoniaco
presentan perturbaciones que nos son inducidas por el agua en el evaporador, por lo que es posible que
dichas perturbaciones sean causadas por pequefios cambios en la presion de saturacién.
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Figura 5.13 Temperaturas en el evaporador para una corrida experimental tipica

Las temperaturas logradas en el absorbedor para la corrida experimental presentada se muestran en
la Figura 5.14; aqui se observa que la temperatura del agua de condensacion tiene una ligera tendencia
ascendente que se ve reflejada en la temperatura de la solucién a la salida del intercambiador. También
se aprecia que el efecto de la intermitencia en la operacion del chiller, no es apreciado en las
temperaturas de absorcidén y condensacion para la condicién presentada, lo cual se debe a que la
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temperatura ambiente (30°C en este caso) a la cual se almacena el agua auxiliar de enfriamiento, es muy
cercana a la temperatura de condensacién de la corrida, por lo que la intervencidn del chiller, en este
caso es esporadica.
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Figura 5.14 Temperaturas en el absorbedor para una corrida experimental tipica

Finalmente, la Figura 5.15 muestra las temperaturas registradas en los puertos del economizador.
De esta figura se aprecia que la maxima temperatura registrada corresponde a la solucién diluida que
proviene del generador, la cual, a su paso por el economizador reduce su temperatura de
aproximadamente 77°C hasta 48°C; mientras que la solucidon concentrada aumenta su temperatura de
39 °C hasta 64°C, aproximadamente. Con base en estas temperaturas, se deduce que el intercambiador
elegido como economizador opera con una efectividad cercana al 65%, la cual puede mejorar a medida
que se tienen temperaturas de condensacidén-absorcién menores.

90
80 [(6060000000060000000000000000000
—~ 70 -
23 AdhkAbAdbhhbAhkidbhhhdkidsdhkAdkAd
~ 60 |
g
=2 50 [essssssESESEES RSN EEEEREREEE
©
—
o 4 F
Q
E 30 }
o .
— 20 } Tec,ci -+ Tec,co
10 } cecodpeece Tec,di coccflibece Tec,do
0 'l 'l 'l 'l 'l 'l 'l

0 4 8 12 16 20 24 28 32
Tiempo (min)

Figura 5.15 Temperaturas en el economizador para una corrida experimental tipica
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A continuacién se analizan los efectos que tiene el cambio en las temperaturas de condensacién y
generacidn sobre los parametros mas importantes en la operaciéon de un sistema de absorcidn. Cabe
mencionar que durante la experimentacion realizada para estas pruebas, el volumen de solucion elegido
se vio significativamente afectado por los cambios en la temperatura de la solucién (dilatacién de la
solucién), de tal forma que si se realizaba la prueba a la maxima temperatura de generacién (100°C), se
corria el riesgo de contaminacién del condensador y evaporador con solucién liquida, por lo que se
decidio retirar solucion del equipo para realizar la prueba a la maxima temperatura de generacion. Sin
embargo, una vez que se realizo la prueba se comprobé que el volumen total de solucién en el equipo
afecta significativamente el desempefio del sistema de absorcién, lo cual dio origen a un estudio
adicional de este efecto, que se presenta en la seccidén 5.6. Para las graficas mostradas a continuacién,
se omitié la prueba a una T, ,,; = 100°C, debido a la diferencia en las condiciones de operacion
descritas.

En la Figura 5.16 se muestra la variacion de la temperatura de evaporacion del refrigerante a medida
que cambia T ;.

15
13 Ej
R
o e e
5 (] e e
e . s
¢ .
7 F li L Tg'Wi=80°C ceeefllee- Tg,Wi=85°C
g
B Tg,wi=90°C  ----#--+ Tg,wi=95°C
5 1 1 1 ' L , ,

18 20 22 24 26 28 30 32 34
Te,wi (°C)

Figura 5.16: Temperatura del refrigerante a la entrada del evaporador contra la temperatura
del agua de condensacion

La Figura 5.16 muestra tendencias ascendentes que concuerdan con el comportamiento esperado,
ya que al incrementar T, ,,; aumenta la presion en el evaporador (ya que T ,,; = Tg ), lo que conlleva
temperaturas de evaporacion mayores. Ademas, se muestra que para las pruebas correspondientes a
80°C y 85°C se obtienen temperaturas similares, especialmente para las primeras temperaturas de
condensacion; de igual forma, para las pruebas correspondientes a 90°Cy 95°C se obtienen temperaturas
cercanas entre si, lo que nos lleva a deducir que las presiones de evaporacién alcanzadas en estos casos
fueron muy cercanas, este hecho se comprobé con los datos experimentales registrados para la presion
de evaporacién.

La potencia de enfriamiento efectiva, es decir, la extraida del agua en el evaporador, se grafica en la
Figura 5.17 en funcién de la temperatura de condensacion. En esta figura se observa que las potencias
obtenidas a las temperaturas de generacién de 85°C, 90°C y 95 °C, son cercanas entre si. La maxima
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potencia externa de enfriamiento fue cercana a 2.6 kW y se obtuvo para T ,,; = 90°Cy T, ,,; = 20°C.
La menor potencia externa de enfriamiento estuvo alrededor de 1.6 kW y se obtuvo para Ty ,,; = 80°C
y Tewi = 32°C.
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Figura 5.17: Potencia externa de enfriamiento en funciénde T, ,;

La potencia térmica transferida al amoniaco en el evaporador Q'e,l-nt, se ve reducida a medida que
aumenta T, ,,;, como es mostrado en la Figura 5.18. En esta gréfica vemos que la diferencia de la
potencia térmica obtenida entre las curvas correspondientes a 90°C y 95°C es practicamente nula, por lo
que se puede concluir que resulta mas conveniente operar el equipo a una temperatura del agua de
generacion de 90°C en lugar de 95°C. La mayor potencia interna de enfriamiento fue cercana a 3.12 kW
y se obtuvo para Ty ,,; = 90°Cy T¢,,; = 19.8°C. La menor potencia interna de enfriamiento estuvo
alrededor de 1.93 kW' y se obtuvo para Ty ,; = 80°C y T, ,,,; = 32.2°C.

Al comparar las potencias externa e interna para las condiciones mas favorables (T ,,; = 90°C'y
T, wi = 20°C), se observa que hay una diferencia cercana a 0.5 kW, la cual representa alrededor del 16%
de la potencia interna que no se aprovecha para reducir la temperatura del flujo de agua. En el caso
menos favorable (T, ,,; = 80°C y T, ,,; = 32°C) esta diferencia es aproximadamente 0.33 kW, que
representa el 17% de la potencia interna. En el evaporador el calor fluye del agua al refrigerante, el hecho
de que el calor recibido por el refrigerante sea mayor que el cedido por el agua, significa que parte de la
energia que se transmite al refrigerante no proviene del agua, en otras palabras, es probable que haya
un flujo de calor del ambiente hacia el flujo de refrigerante, por lo que es recomendable que el
evaporador se aisle térmicamente para reducir esta pérdida.
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Figura 5.18: Potencia de enfriamiento interna mientras aumenta la temperatura del agua de
condensacion.

Al observar la Figura 5.19, se puede identificar que las curvas que describen la produccion de
refrigerante (m,..r) tienen un comportamiento analogo al de aquellas que describen la potencia térmica
de enfriamiento. En la Figura 5.19 es posible corroborar que la produccién de refrigerante no crece al
aumentar la temperatura de generacién de 90 a 95 °C. Esto se debe a que en este punto se alcanza la
maxima capacidad para producir refrigerante, es decir, para las condiciones de esta prueba, aumentar la
temperatura de generacién por arriba de 90°C no se vera reflejado en la produccion de refrigerante. Es
importante mencionar que la temperatura del refrigerante a la salida del evaporador (T, ,) es muy
cercana a la del agua a su entrada al evaporador (T, ;), o que significa que el refrigerante esta siendo
sobrecalentado, lo que en parte es debido a que el flujo masico de refrigerante es bajo.
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Figura 5.19: Flujo masico de refrigerante producido contra T ,,;
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En la Figura 5.20 se observa que el COP externo presenta tendencias que no siguen un orden en
cuanto a la temperatura de generacion. De acuerdo con la Figura 5.17, para T ,,; = 80°C se obtuvo la
menor potencia externa de enfriamiento, por lo que para esta condicidén se espera que se obtenga el
COP externo mas bajo. Sin embargo, el hecho de que a Ty ,; = 85°C se obtenga el mejor COP externo,
significa que a partir de este punto, aumentar la temperatura de generacién no conlleva un aumento en
la produccién de refrigerante en misma proporcion que el aumento en la energia extraida del agua de
calentamiento, por lo que el COP externo se ve reducido para estas condiciones.
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Figura 5.20: COP externo en funciénde T, ,,;

0.70
=065 | l } l 1
s | le...Ul T
'@ 060 F ‘ ) e et IR | 1)
2 JH |
L
< 055 | # \ \ J \
S
Zos0 }
% Tg,wi=80°C ----®--- Tg,wi=85°C
O 045 F
Tg,wi=90°C ----#---- Tg,wi=95°C
0.40 1 1 1 1 1 1 1

18 20 22 24 26 28 30 32 34
Te,wi (°C)

Figura 5.21: COP interno en funciénde T, ,,;

La Figura 5.21 muestra un comportamiento similar al observado en la Figura 5.18 y en la Figura 5.19,
en el sentido en que para el coeficiente de operacion interno, los valores obtenidos para las
temperaturas de generacién de 85°C, 90°C y 95°C son muy cercanos entre si, y no se identifica una
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diferencia significativa, salvo para la curva correspondiente a la temperatura de generacién de 80°C, la
cual presenta un coeficiente de operacién considerablemente mas bajo que las anteriores.

A partir de las figuras presentadas para los coeficientes de operacion interno y externo, se puede
apreciar que existen algunas diferencias en cuanto a los valores obtenidos para uno y otro, estas
diferencias se deben principalmente a dos razones: la primera es de caracter experimental y se debe a
las pérdidas y/o ganancias de calor entre las corrientes internas en los intercambiadores y los
alrededores; la segunda razdn tiene que ver con desviaciones de la realidad en el calculo de los datos
utilizados para la determinacion de los coeficientes de operacién, por ejemplo, para calcular algunos
pardmetros internos se realizaron suposiciones que implican un error, como la consideracion de estados
de equilibrio termodinamico implicada en el uso de las correlaciones para el célculo de las propiedades
de la solucidn de trabajo, o en el caso de los flujos de agua, la consideracion de un calor especifico
constante. Sin embargo, se puede apreciar que ambos factores no afecta significativamente el calculo
de los coeficientes de operacién interno y externo, ya que los valores obtenidos para ambos parametros
se aproximan en buena medida uno del otro.

5.5. Efecto de la variacion de los flujos de solucion concentrada

El efecto del flujo de solucidon manejado en un sistema de absorcidn sobre el desempefio del mismo
depende en gran medida del disefio del equipo: particularmente de la geometria de los intercambiadores
de calor y del area de transferencia considerada, ya que ambos parametros determinan la eficiencia con
la que se llevan a cabo los procesos de transferencia de calor y masa dentro del sistema de absorcidn.
Sin embargo, determinar el flujo de soluciéon éptimo de forma experimental conlleva un grado de
dificultad considerable, ya que se presentan limitaciones importantes como lo es el control del flujo que
maneja la bomba de solucidn. Las pruebas presentadas a continuacién tuvieron el objetivo de determinar
cual es el efecto del flujo de solucién concentrada enviado al generador, sobre el desempefio del sistema.

En la Figura 5.22 se presenta el efecto del flujo masico de solucién concentrada sobre las potencias
internas de generacion y evaporacion, asi como sobre la produccién de refrigerante. Los resultados
indican que existe un efecto considerable del flujo de solucién concentrada sobre el rendimiento del
sistema de enfriamiento. A partir del andlisis de la Figura 5.22, se observa que el flujo masico de
refrigerante producido en el generador se beneficia aumentando el flujo de solucién, mejorando asi la
potencia de enfriamiento.
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Figura 5.22 Efecto del flujo masico de solucion sobre las potencias térmicas y el flujo de
refrigerante

La Figura 5.22 también muestra que a medida que aumenta el flujo de la soluciédn concentrada, la
potencia de generacidén aumenta a una tasa ligeramente mayor que la potencia de enfriamiento, por lo
que el coeficiente de operacidon mostrado en la Figura 5.23, se ve afectado adversamente.

Una vez que se notd este efecto, el andlisis se amplié mediante la realizacién de una nueva serie de
pruebas. Esta serie se ejecuté a diferentes condiciones de operacién, que incluyeron la variacion de la
temperatura de generacion, la concentracion de solucién y el volumen de solucién en el sistema. Los
valores de los parametros que cambiaron en esta serie de pruebas se muestran en la Tabla 5.5. Durante
cada prueba los parametros que se mantuvieron constantes, a excepcion del flujo masico de la solucién
concentrada, que vario en el rango de 1 kg/min a 5 kg/min.

A lo largo de este capitulo se puede observar que las magnitudes de las barras de incertidumbre
asociadas a los datos presentados en las graficas son considerablemente significativas, esto se debe a las
incertidumbres asociadas a los instrumentos de medicion, particularmente a los sensores de
temperatura, las cuales son especialmente grandes en los casos en que se tienen pequeiias diferencias
de temperatura en las corrientes de fluido a la entrada y salida de los componentes, como es el caso del
flujo de agua a través del evaporador. Estos valores de incertidumbre son propagados a través de los
calculos realizados, y a pesar de tener una magnitud significativa, se considera necesaria la presentacion
de esta en las graficas de tendencias.
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Figura 5.23 Influencia del flujo masico de solucién sobre el COP interno para pruebas a
distintas condiciones

Es importante resaltar que para las pruebas mostradas en la Figura 5.23, el hecho de incrementar el
flujo de solucidn concentrada resulta en detrimento del COP interno, sin importar las diferencias
mostradas en la Tabla 5.5, que principalmente radican en la temperatura de generacion, asi como en la
concentracién y el volumen total de la solucién en el equipo.

Tabla 5.5 Condiciones para las pruebas de flujo de solucién concentrada

Prueba Concentracién Volumen de Te.wi (°C)
(%) solucion (litros) ’
1 51.7 9.3 80
2 51.8 9 85
3 52.4 9 80
4 53.5 9 85
5 53.1 9 80

Los resultados mostrados en la Figura 5.23 presentan tendencias ldgicas, ya que los bajos flujos de
solucién estan ligados con mayores tiempos de residencia de la solucién en los intercambiadores, lo que
permite que los procesos de absorcidn y desorcidén sean ejecutados con mayor eficiencia. Sin embargo,
aunque el COP interno es mejor para los flujos de solucién mas bajos, la potencia de enfriamiento es
disminuida con el flujo de solucidn, de tal forma que operar el equipo de absorcién con flujos de solucién
menores a 1 kg/min no es atractivo desde el punto de vista de la potencia de enfriamiento.

La Figura 5.24 muestra el efecto del flujo de solucién sobre la relacién de flujo para las pruebas
presentadas en la Figura 5.23. Cabe recordar que menores relaciones de flujo significan mejores tasas
de produccion de refrigerante, y por lo tanto, representan un mayor potencial de enfriamiento.
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Figura 5.24 Relacion de flujo en funcidn del flujo masico de solucién

El hecho de que la relacidn de flujo incremente con el incremento del flujo de solucidn, significa que
la cantidad de refrigerante producido no aumenta en la misma proporcién que el flujo de solucién, lo
cual es normal debido a que cuando se produce refrigerante, la concentracién de la solucién se reduce,
y a medida que la concentracién disminuye, las condiciones para desorber el refrigerante de la solucion
no son las mismas. Por otro lado, en la Figura 5.24 se observa que la pendiente de las curvas presentadas
es distinta para cada condicidn, lo que hace evidente que hay al menos un factor independiente del flujo
de soluciéon que afecta la pendiente de estas curvas.

Al analizar los resultados de las pruebas del flujo de solucidn concentrada, se concluye que si bien se
espera que la relacidn de flujo incremente mientras aumenta el flujo de solucién, la medida en la que la
relacién de flujo incrementa depende de factores independientes del flujo de solucién, entre los que
pueden encontrarse el volumen y la concentracidn de la solucién en el sistema de absorcidn, asi como la
temperatura de generacion. Para la eleccién del flujo de solucién adecuado, es necesario ponderar la
potencia de enfriamiento deseada, asi como el coeficiente de operacion que el sistema puede ofrecer.

5.6. Efecto del volumen total de solucidon en el equipo

Para realizar las pruebas experimentales reportadas en la seccién 5.4, se determind un volumen
critico de solucion basado en el volumen conocido de los intercambiadores de calor, las tuberias
relevantes y los tanques de separacién y mezclado. El volumen critico calculado fue de 9 litros. Este
volumen critico consideré que independientemente de las condiciones de operacion del equipo de
enfriamiento, el generador, el absorbedor y el intercambiador de calor de solucién siempre se
mantuvieran con niveles de solucién minimos que garantizaran que los procesos de desorcién y
absorcidn se llevaran a cabo segun lo considerado en la fase de disefio del equipo de enfriamiento. Sin
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embargo, durante el barrido de las condiciones de operacidn, se observé que el efecto de la expansion
térmica en el volumen de la solucién en el sistema y en el rendimiento del equipo de enfriamiento era
significativo, por esta razén se llevo a cabo una nueva serie de pruebas experimentales para determinar
el volumen adecuado de solucion para operar el sistema de absorcion.

La nueva serie de pruebas consistio en utilizar tres volimenes de solucién diferentes, en cada caso se
vario la temperatura del agua de generacion mientras los demds parametros se mantuvieron constantes.
Los valores de dichos pardmetros se presentan en la Tabla 5.6.

Tabla 5.6 Parametros durante las pruebas de volumen de solucion

Parametro Valor
Tc,wi/ Ta,wi 20°C
Te,wi 20°C
M /M, v 0.2 kg/s
Mg, 0.25 kg/s
13 P 0.183 kg/s
Apertura de la Valvula de expansion | 10 vueltas
Meone 0.04 kg/s
X 56%

En la Figura 5.25, se demuestra que la potencia de enfriamiento interna en el evaporador estd
fuertemente influenciada por el volumen de solucién en el sistema de enfriamiento. Como se indicé
anteriormente, el volumen minimo es el volumen critico determinado por el volumen conocido de los
componentes utilizados en el sistema. El volumen critico (9 litros) fue el volumen de solucién utilizado
para realizar las pruebas presentadas en la seccion 5.4. La diferencia entre cada volumen de solucidn
presentada en esta seccién fue de 300 mL. La Figura 5.25 muestra que un aumento de 300 mililitros en
el volumen critico tiene un beneficio en términos de potencia de enfriamiento, pero un aumento de 600
ml resulta en detrimento de la misma.
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Figura 5.25 Potencia de enfriamiento en funcidn de la temperatura de generacién

Este efecto podria explicarse mediante el concepto de un “volumen éptimo” que, en este caso, y para
las condiciones especificadas en la Tabla 5.6, es cercano al volumen promedio. Cuando el volumen de la
fase liquida de solucidn supera el volumen 6ptimo, el espacio destinado a la fase de vapor en el sistema
disminuye, lo que resulta en un aumento de la presion del sistema, presentado en la Figura 5.26. Como
consecuencia, la temperatura de saturacion del refrigerante aumenta, como se muestra en la Figura
5.27, disminuyendo la produccion de refrigerante y la potencia de enfriamiento.

La Figura 5.26 muestra que los incrementos de 300 mililitros y 600 mililitros en el volumen de la
solucidn con respecto al volumen critico calculado (9 litros) producen ligeros aumentos en la presion del
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generador, los cuales son proporcionales al volumen de solucién considerado.

117

82



16.0

—
S1s5 | ﬁ?
5150
S e
$ 145
c
8140 | o
5 ¢
qC_) 135 F Maximo
c L
~% 13.0 E ....®--- Promedio
© 125 | e ini
& § A+ Minimo

12.0 . ' : ' '

70 72 74 76 78 80 82

Tg,wi (°C)

Figura 5.26 Presidn en el generador para cada volumen de solucion a distintas Tg,wi

La Figura 5.27 también muestra el efecto del volumen de la solucién sobre la temperatura de
evaporacién. Como se muestra, cuando el volumen aumenta del valor minimo al valor promedio, solo
hay un ligero aumento en la temperatura de evaporacién, pero un aumento del volumen promedio al
volumen maximo da como resultado una pérdida significativa en el potencial de transferencia de calor.
Esto podria indicar que el volumen éptimo se encuentra entre el volumen promedio y el volumen
maximo.
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Figura 5.27 Temperatura de evaporacion en funcion de la temperatura de generacion
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En cuanto a la potencia térmica en el generador, se encontraron tendencias similares a las
presentadas en el evaporador. Es decir, el volumen de solucién maximo requiere la potencia térmica mds
baja y, a pesar del efecto del volumen de la solucion en la potencia de enfriamiento, el coeficiente de
operacion interno mantiene una relacién directa con el volumen de solucién en el sistema, como se
muestra en la Figura 5.28, donde el volumen maximo de solucion da como resultado el valor mas grande
para el coeficiente de operacion interno.

0.75
@©
c
2065 } [ [
)
@
goeor \
S | ........................ ]
Soss b gm0 e
-HE, .............................. Maximo
---®--- Promedio
O o045 |
ceeeleees Minimo
0.40 . ' : ' '

70 72 74 76 78 80 82
Tg,wi (°C)

Figura 5.28 COP interno en funcidn de las temperaturas de generacién

5.7. Conclusiones de la operacion del sistema de enfriamiento
con la mezcla NHs-LiNOs

Del andlisis realizado con esta mezcla sobre el efecto de las temperaturas de generacion y
condensacion, se encontré que la potencia de enfriamiento y el COP disminuyeron con el
aumento de la temperatura de condensacién y aumentaron con el incremento de la
temperatura de generaciéon, como era esperado. El sistema alcanzé una potencia de
enfriamiento aproximadamente de 3.1 kW, temperaturas de enfriamiento de 6°C y un
coeficiente de operacidn interno de aproximadamente 0.62.

A partir del estudio paramétrico del volumen de la solucidn en el sistema, se encontré que la
potencia de enfriamiento y el COP variaron considerablemente con el volumen de la solucion.
Se establecid el concepto de volumen de solucidon éptimo, que se basa en la potencia de
enfriamiento lograda por el sistema de absorcién. Ademas, se propuso una metodologia
experimental para aproximar el volumen de la solucién dentro de un sistema de enfriamiento
de absorcion experimental al volumen de solucién 6ptimo.

Por otro lado, se demostro que la tasa de flujo masico de la solucién afecta significativamente
la potencia de enfriamiento, ya que ésta podria incrementarse hasta un 20.3% con el incremento
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del flujo masico de 1 a 4 k/min. Sin embargo, se demostré que el COP disminuye con el
incremento del flujo de solucién.

En cuanto a la apertura de la véalvula de expansidén, se demostré que la potencia de
enfriamiento y el COP aumentan con la apertura de la valvula. La potencia de enfriamiento varié
de 0.28 kW a 2.29 kW, mientras que el COP varié de 0.032 a 0.23 para las condiciones de prueba
correspondientes.

120



Capitulo6 RESULTADOS DE LA EVALUACION CON
LA MEZCLA AMONIACO-AGUA

En el presente capitulo se resumen los resultados de la evaluacion experimental del sistema de
absorcién propuesto operando con el par de trabajo amoniaco-agua. Aunque en la literatura han sido
establecidas algunas de las principales diferencias que existen entre las mezclas NH3-LiNO3 y NH3-H>O,
resulta de conveniencia poder conocer el desempefio experimental de un equipo cuando funciona en
condiciones de operacién similares pero con mezclas de trabajo distintas.

En primer lugar se describe el diseiio de la experimentacidn que se siguid al llevar a cabo las pruebas
en el laboratorio, asi como las principales diferencias entre la experimentacion con la mezcla NH3-LiNO;
y la experimentacion con la mezcla NHs-H,0; posteriormente se describe un par de descubrimientos
importantes sobre el desempefio del sistema de absorcidon con la mezcla NHs-H20, los cuales fueron
encontrados durante algunas pruebas preliminares; enseguida se presentan algunas gréficas que
demuestran la estabilidad lograda durante la operacién del sistema de enfriamiento y la duracién del
estado estacionario; finalmente se presentan los resultados de los andlisis paramétricos que describen
los efectos que la variacion de las temperaturas de generacidn y condensacion, asi como la apertura de
la valvula de expansion tienen sobre el desempefio del sistema de enfriamiento.

Aligual que se realizé para presentar los resultados de la evaluacién con la mezcla NHs-LiNO3, en este
capitulo se utilizan curvas de desempefio para mostrar el efecto del cambio en un pardmetro de entrada
sobre un parametro de salida. En este capitulo también se incluyeron las incertidumbres asociadas a los
datos presentados en la mayoria de las graficas, salvo en aquellas en las que la escala seleccionada para
presentar los datos no permite la percepcién clara de las barras de incertidumbre o en el caso de las
graficas en las que no se presentan valores promedio sino una serie de datos directamente reportados
por el sistema de adquisicion; en ambos casos, al igual que en el capitulo 5, los valores de incertidumbres
son indicados en la descripcion de cada grafica.

Los datos presentados a continuacion son el resultado de 60 corridas experimentales obtenidas en
distintas series, durante las cuales, el sistema de enfriamiento mostré buena estabilidad de operacién;
para cada corrida experimental reportada se obtuvieron condiciones de estado estacionario, cada uno
de los cuales se mantuvo durante un periodo minimo de 20 minutos.

Las secciones en las que se divide el presente capitulo se enlistan enseguida:

6.1.Disefio de la experimentacion

6.2.Pruebas Preliminares

6.3.Estabilidad Del Sistema De Enfriamiento

6.4.Andlisis Paramétrico De Las Temperaturas De Generacion Y Condensacion

6.5.Analisis De La Valvula De Expansion

6.6.0peracion del sistema de enfriamiento con energia solar
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6.1. Disefio de la experimentacién

Debido a que una de las principales desventajas del ciclo de enfriamiento con la mezcla NH3-H,0 es
que requiere de una temperatura de activacion mas alta que la requerida por el ciclo operado con la
mezcla NH3-LiNOs, para la evaluacion del equipo con la mezcla NH3-H,O en cada serie de corridas el
parametro variado fue la temperatura del agua de calentamiento, la cual se cambid en un rango entre
los 85°Cy los 105°C en intervalos de aproximadamente 1.2°C; de tal forma que la diferencia entre cada
serie de corridas experimentales fue la temperatura del agua de condensacion, la cual se cambié entre
los 20°Cy los 32°C con incrementos de 2°C. La ventaja de mantener una temperatura de condensacion
constante mientras se cambia la temperatura de generacidn, radica en que de esta forma se encuentran
experimentalmente las temperaturas minimas del agua de generacién a las cuales comienza a operar el
sistema de enfriamiento para cada temperatura de condensacién.

Con el objetivo de realizar la evaluacién del equipo con la mezcla NH3-H,0 en condiciones lo mas
parecidas a las consideradas durante la evaluacién del equipo con la mezcla NH3-LiNOs3, los flujos masicos
para el agua de generacién, condensacion, enfriamiento del absorbedor y agua a ser enfriada en el
evaporador, se mantuvieron en los valores considerados para la mezcla NH3-LiNOs. Sin embargo, debido
a las diferencias en las temperaturas de activacién de los ciclos, el rango de temperaturas del agua de
generacion se desplazé 5°C, siendo la temperatura minima igual a 85°C mientras que la temperatura del
agua de generacion maxima fue 105°C.

Con base en la experiencia obtenida de la evaluacion previa del equipo, el protocolo de arranque de
las pruebas experimentales consistié a grandes rasgos en comunicar los componentes del sistema,
circular la solucién para absorber el vapor excedente almacenado en condensador y evaporador, para
posteriormente continuar con el calentamiento gradual del flujo de agua y la solucién circulando en el
generador. En cuanto a la concentracidn de la mezcla, se determiné que con la finalidad de evitar altas
presiones en el generador y condensador, la concentraciéon de amoniaco en masa fuera 38% para la
mezcla NHs3-H;0. Los pardmetros de entrada que se mantuvieron constantes durante la evaluacion del
equipo de absorcidn con la mezcla NH3-H,0, se muestran en la Tabla 6.1.

Tabla 6.1 Parametros de entrada mantenidos durante la evaluacion del sistema con la mezcla

NH;-H.0
Parametro de entrada Valor
Temperatura de suministro del agua de condensacion/absorciéon 20°C-32°C
Temperatura de suministro del agua de generacion 85°C-105°C
Temperatura de suministro del agua enfriada 20°C
Flujo masico de suministro del agua de condensacion/absorcién 12 kg/min
Flujo masico de suministro del agua de generacion 16 kg/min
Flujo masico de suministro del agua enfriada 10 kg/min
Apertura de la valvula de expansion 10 vueltas
Flujo de solucién concentrada 1 kg/min

Concentracion inicial de la mezcla

. . 38%
(porcentaje en masa de refrigerante)
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6.2. Pruebas preliminares

Con la finalidad de conocer la respuesta y el desempefio del sistema de absorcion con la mezcla de
trabajo amoniaco-agua se llevé a cabo un par de pruebas preliminares. Las principales observaciones
hechas a partir de estas pruebas se muestran a continuacion.

Como se menciond previamente, el equipo auxiliar del agua que es enfriada consta de un tanque de
almacenamiento, desde el cual se circula agua hasta el evaporador, el agua fria retorna al tanque y se
mezcla con el agua almacenada reduciendo su temperatura, si se desea mantener la temperatura del
agua constante es necesario activar una resistencia eléctrica, que compense la energia térmica extraida
en el evaporador. Durante una de las pruebas preliminares se permitié que el sistema enfriara el agua
contenida en el tanque de almacenamiento sin operar la resistencia eléctrica del sistema auxiliar, es
decir, sin mantener la temperatura del agua en un valor especifico, al mismo tiempo que se incrementé
la temperatura del agua de generacion.

Analizar la operacién del equipo en las condiciones descritas tiene relevancia ya que el hecho de que
el agua que se desea enfriar se encuentre a una baja temperatura afecta el desempefio del equipo de
absorcion, debido a que se reduce el potencial para la transferencia de calor en el evaporador (T, ,,; —
T,;). En la Figura 6.1 se grafican los coeficientes de operacién y la temperatura del agua de
calentamiento a medida que cambia la temperatura del agua que es enfriada por el equipo.

Al analizar la Figura 6.1 se deben establecer los siguientes puntos:

e El orden de los datos en el eje horizontal sigue el orden descendente que tuvo la
temperatura del agua que se enfria durante la prueba.

e Los cambios en la temperatura del agua que se enfria y la temperatura del agua de
generacion son independientes uno del otro.

e El coeficiente de operacion interno es mayor que el externo, de acuerdo con el
comportamiento esperado.

e Entreelinicioy el final de la prueba citada, Ty ,; tuvo un incremento cercano a 10.5°C,
mientras que T, ,,; sufrié un descenso de aproximadamente 12°C.

e T, tuvo un valor de 23°C cuando el equipo de absorcién comenzé a operar en forma
estacionaria, y finalizé en 7.5°C al finalizar la prueba, que tuvo una duracién de 5 horas.

e Durante la prueba, la potencia externa de enfriamiento promedio fue cercana a 1.4 kW.

En la Figura 6.1 se observa que durante la prueba experimental el COP interno presenté una ligera
tendencia creciente, lo cual indica que el efecto de incrementar T ,,; tiene mayor influencia sobre el
COP interno que el hecho de reducir T, ;. Por otro lado, la curva correspondiente al COP externo sufre
un descenso, lo cual indica que este parametro es mas sensible a T, ,; que a Ty ;.
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Figura 6.1 Coeficientes de operacion y temperatura de generacion mientras cambia Te,wi

Ademas del efecto de las temperaturas de las corrientes de agua de generacion y agua a ser enfriada
sobre el desempefio del sistema de enfriamiento, en la Figura 6.2 se muestra que T ,,; afecta
significativamente la estabilidad en la produccién de refrigerante del equipo de absorcién. La Figura 6.2
presenta la produccion de refrigerante durante la prueba preliminar en funcién de las temperaturas de
generacion consideradas. Se observa que durante la primera parte de la prueba (T ,,; = 85°C — 91.5°C)
la produccion de refrigerante presenta una tendencia creciente con Ty ,; pero no hay un flujo continuo
de refrigerante, sin embargo, para la segunda parte de la prueba (T y,; = 92.5°C — 99°C) la produccion
de refrigerante se mantiene constante y se logra su estabilizacion mediante el aumento de la
temperatura de generacion. Este hecho hace evidente la existencia de una T ,,; minima requerida para
la estabilizacion de la produccion de refrigerante, la cual puede ser denominada como Ty .s; Y puede ser
determinada graficando el flujo de refrigerante como en la Figura 6.2
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Figura 6.2 Comportamiento del flujo de refrigerante al cambiar la temperatura de generacién

El valor del parametro definido como Ty .s; puede depender de uno o mas parametros del sistema,
para conocer los factores que definen esta temperatura se tendria que evaluar el sistema modificando
un parametro a la vez y analizar los resultados. Aunque la determinacién de esta temperatura no es el
objetivo de la evaluacién del equipo de absorcion, con base en las pruebas realizadas se encontré que la
temperatura del agua de enfriamiento puede afectar el valor en el que se estabiliza la produccion de
refrigerante. La Figura 6.3, muestra los datos obtenidos durante una segunda prueba preliminar
realizada a las mismas condiciones que la anterior, a excepcion de la temperatura del agua a ser enfriada,
la cual se mantuvo en 20°C.
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Figura 6.3 Comportamiento del flujo de refrigerante al cambiar la temperatura de generacién
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A partir del andlisis de la Figura 6.2 y de la Figura 6.3, se puede concluir que para los mismos
pardmetros de entrada del sistema de enfriamiento a excepcion de la temperatura del agua a ser
enfriada, la cual en una prueba varié de 23°C a 7.5°C mientras que en otra se mantuvo alrededor de 20°C,
la temperatura a la cual se logrd la estabilizacién en la produccidn del refrigerante, pasé de 92.5°C a
94.5°C.

6.3. Estabilidad del sistema de enfriamiento

Los datos mostrados de la Figura 6.4 a la Figura 6.8 corresponden a la corrida experimental llevada
a cabo a una temperatura del agua de generacién de 95°C y una temperatura del agua de condensacién
de 24°C. En las figuras citadas se muestran las temperaturas observadas en las entradas y salidas de los
principales componentes del sistema. Los datos presentados en estas figuras son medidos directamente
por el sistema de adquisicion utilizado y son presentados en funcién del tiempo que duré la corrida
experimental, debido a esto y para presentar la informacién deseada en forma clara, para los casos de
estabilidad en los componentes se omitieron las barras de incertidumbre en estas figuras, las cuales
tienen una magnitud de = 0.3°C.

La Figura 6.4 muestra las temperaturas medidas en cada uno de los puertos del generador durante
la corrida experimental.
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Figura 6.4 Perfiles de temperatura en los puertos de entrada y salida del generador para una
corrida experimental tipica

De la Figura 6.4, se puede observar que existen ligeras perturbaciones en los perfiles de
temperaturas, las cuales son ocasionadas por la intermitencia del sistema auxiliar de calentamiento.
También, se puede percibir que la diferencia entre las temperaturas entre la entrada y la salida del agua
es minima, lo cual sugiere que el flujo de agua caliente utilizado es adecuado para mantener constante
la temperatura de suministro de calor; ademas, se observa que la diferencia entre las temperaturas a la
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entrada del agua de calentamiento (T} ;) y la salida de la mezcla bifasica (T ,) es muy cercana, por lo
que se concluye que el PHE utilizado como generador opera con una eficiencia adecuada para las
condiciones tipicas de un generador en un sistema de absorcién.

En la Figura 6.5 se grafican los perfiles de temperatura medidos en los puertos del PHE utilizado como
absorbedor. Es posible observar que tres de las cuatro curvas presentadas muestran perturbaciones
similares. Estas perturbaciones son inducidas por la temperatura del agua de enfriamiento (T, ,,;), la cual
presenta las perturbaciones mas acentuadas debido a que estas son producidas por la operacion
discontinua del chiller en el sistema auxiliar de enfriamiento. Las perturbaciones son disminuidas a
medida que el agua circula en el absorbedor, sin embargo, estas oscilaciones alcanzan a afectar la
temperatura de la solucion, lo cual es registrado al medir la temperatura de la solucidn a la salida del
absorbedor (T, ;).
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Figura 6.5 Perfiles de temperatura en los puertos de entrada y salida del absorbedor para una
corrida experimental tipica

Por otro lado, en la Figura 6.6 se muestran las temperaturas de las soluciones concentrada y diluida
en el economizador. Se observa que la temperatura mayor corresponde a la de la solucién diluida
proveniente del generador (T, 4;), mientras que la mas baja es aquella que llega directamente del
absorbedor (T ;).

En la Figura 6.6, también se observa que la solucién diluida a la salida del economizador (T, g4,)
practicamente alcanza la temperatura de la solucién proveniente del absorbedor (T, (), y que la
soluciéon concentrada tiene una ganancia importante de temperatura, lo cual se debe a la efectividad del
economizador, la cual para esta corrida obtuvo un promedio de 83.4%.
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Figura 6.6 Perfiles de temperatura en los puertos de entrada y salida del economizador para
una corrida experimental tipica

La Figura 6.7 muestra las temperaturas registradas en el condensador y demuestra que a pesar de
que hay una gran diferencia de temperaturas entre el refrigerante a la entrada del condensador (T, ;) y
la entrada del agua de enfriamiento (T,,,;), la temperatura del refrigerante a la salida de este
componente (T, ,) practicamente alcanza la temperatura de salida del agua (T, ), esto se debe a que

el flujo producido de refrigerante es bajo en relacién al flujo del agua de enfriamiento y a la capacidad
del intercambiador utilizado.
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Figura 6.7 Perfiles de temperatura en los puertos de entrada y salida del condensador para
una corrida experimental tipica
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Finalmente, la Figura 6.8 muestra las temperaturas obtenidas en el evaporador. Se observa que el
agua que circula en el evaporador reduce su temperatura aproximadamente 2°C para el flujo de agua
manejado (alrededor de 10 kg/min). Es importante mencionar que la ligera tendencia descendente
observada en las curvas correspondientes a T, i, Te o, Te o S€ debe al enfriamiento del agua causado
por la operacion del sistema de absorcion. Se observa que la temperatura de evaporacion (T, ;) para esta
corrida experimental oscila alrededor de -12°C. Este comportamiento obedece al cambio en la presion
del absorbedor, la cual se ve afectada como resultado del cambio en la temperatura del agua de
enfriamiento (ocasionado por el comportamiento discontinuo del chiller). Al estar comunicados ambos
componentes, la presién en el absorbedor define la presidon en el evaporador y la temperatura de
evaporacion.
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Figura 6.8 Perfiles de temperatura en los puertos de entrada y salida del evaporador para una
corrida experimental tipica

6.4. Analisis paramétrico de las temperaturas de generacion y
condensacion

La potencia interna de enfriamiento en funciéon de la temperatura del agua de generacidn se presenta
en la Figura 6.9 para temperaturas de condensacion que van desde los 20°C hasta los 32°C. En esta figura
se puede verificar que, como tendencia general, las mayores potencias térmicas son obtenidas a las
temperaturas del agua de condensacion (T ,,;) menores, y se incrementa a temperaturas de generacion
(Ty,wi) mayores, este comportamiento es el esperado para sistemas de enfriamiento por absorcion.

En la Figura 6.9 se observa que para las temperaturas de condensacion de 20°C a 26°C, las curvas
presentan una tendencia creciente a medida que incrementa la temperatura del agua de calentamiento,
y tienen un punto en el cual la pendiente de esta curva cambia, de tal forma que a partir de este punto,
la potencia térmica no se ve afectada significativamente con los incrementos en la temperatura de
generacion, esto se debe a que, como se menciond en el capitulo anterior, para cada condicién de
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presién y concentracién de la mezcla, existe una temperatura de generacién en la que se alcanza un
limite en la produccidn de refrigerante, en las figuras siguientes se puede interpretar esta temperatura
como el punto en el que la pendiente de la curva cambia. En el caso de las curvas correspondientes a
T, wi = 28°C, 30°C y 32°C, Unicamente se observa la parte de la curva donde se tiene una pendiente

pronunciada, lo cual se debe a que para el rango de temperaturas de generacién en el que se opero el
sistema, no es posible observar el punto en el que cambia la pendiente.
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Figura 6.9 Potencia de enfriamiento interna en funcién de las temperaturas de generacidony

condensacion

La produccion de refrigerante a medida que se incrementa la temperatura del agua de generacién es
mostrada en la Figura 6.10. En esta figura se observa que las tendencias obtenidas para cada
temperatura de condensacién presentan una gran similitud con las observadas en la Figura 6.9, ya que

la potencia interna de enfriamiento es directamente proporcional a la produccién de refrigerante.
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Figura 6.10 Produccidn de refrigerante en funcién de la temperatura del agua de generacion

A partir de la Figura 6.10 se observa que los flujos mayores son obtenidos para las temperaturas de
condensacidon mas bajas. Ademas, a partir del andlisis de la Figura 6.10, se puede inferir que para obtener
una produccion de refrigerante determinada mientras se opera el equipo a mayores temperaturas del
agua de condensacion, es necesario suministrar el agua de calentamiento a temperaturas mas altas. La
Figura 6.10 también muestra que la temperatura del agua de calentamiento minima para operar el
sistema de enfriamiento, crece a medida que crece la temperatura del agua de condensacién. Es
importante mencionar que en el caso del flujo masico de refrigerante, la incertidumbre de medida del
instrumento utilizado (Coriolis) se encuentra alrededor del 0.1% del valor medido, por lo que debido a la
escala utilizada en la Figura 6.10, las barras de incertidumbre en cada punto no sobresalen.

La Figura 6.11 muestra la temperatura de evaporacion promedio obtenida para cada temperatura
de generacioén, la cual varid entre -19.2°C y -10.6°C. En esta curva, cada punto representa un promedio
de las temperaturas de evaporacion obtenidas al variar la temperatura de condensacién en un rango
entre los 20°Cy los 32°C. Cabe recordar que esta temperatura es medida justo después de la valvula de
expansion, por lo que representa la temperatura mas baja del ciclo.
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Figura 6.11 Temperatura de evaporacion en funcion de la temperatura de generacién

Como es mostrado en la Figura 6.11, la temperatura de evaporacién crece a medida que crece la
temperatura de generacion, este hecho se debe a que al aumentar la temperatura de generacion,
aumenta la temperatura de la soluciéon y las presiones en todos los componentes del sistema,
incrementando asi la temperatura de saturacién del refrigerante al pasar por la valvula de expansién y
entrar al evaporador.

El coeficiente de operacién interno en funcidén de la temperatura de generacién, para varias
temperaturas de condensacién, se muestra en la Figura 6.12. En las curvas presentadas es posible
identificar tres secciones: una seccion inicial, en la cual se tiene una linea recta con una pendiente
pronunciada; una segunda seccion, donde el coeficiente de operacidon crece a una tasa menor que en la
zona inicial; y una tercer seccién, en la cual se tiene un ligero decaimiento del COP al aumentar la
temperatura de generacion.

Las temperaturas de generacién que se tienen en la zona inicial de cada curva, representan las
temperaturas del agua de calentamiento a las cuales el equipo de absorcidn puede comenzar a operar,
sin embargo, debido a los coeficientes de operacidon obtenidos, no es recomendable la operacion del
equipo en esta zona. Por otro lado, el hecho de operar el equipo de absorcidn en el rango de
temperaturas de generacidon que se encuentra dentro de la segunda zona, garantiza que el equipo
ofrecera un buen desempenio. Finalmente, en la ultima zona de operacidn del equipo de absorcion, se
observa que al aumentar la temperatura del agua de generacién no se tiene un incremento en el
coeficiente de operacién. Esto se debe a que no se tiene un aumento en la producciéon de refrigerante
en la misma medida que aumenta potencia térmica suministrada en el generador. En otras palabras,
aunque se puede obtener una potencia de enfriamiento razonable, el coeficiente de operacion no sera
conveniente, por lo que no se recomienda su operacién en esta zona. Como se puede observar en la
Figura 6.12, la curva correspondiente a 20°C no presenta la zona inicial, ya que para estas condiciones
esta zona se encuentra antes de los 85°C.
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Figura 6.12 COP interno en funcidn de las temperaturas del agua de generacién y
condensacion

La Figura 6.13 describe el comportamiento del COP interno a medida que la relacién de flujo crece.
La relacion de flujo para sistemas de enfriamiento por absorcién de un efecto, es definida como la razén
entre el flujo de solucién concentrada enviado al generador y el flujo de refrigerante producido. De esta
forma, un valor alto para la relacion de flujo, indica que el flujo de refrigerante producido es muy bajo, y
por lo tanto que se obtienen potencias térmicas y coeficientes de operacién bajos. En este sentido, la
tendencia decreciente del coeficiente de operacidn cuando la relacion de flujo aumenta, es la esperada
para los sistemas de enfriamiento por absorcion. Como se observa en la Figura 6.13, las mejores
relaciones de flujo obtenidas para las pruebas presentadas tuvieron un valor préximo a 6.
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Figura 6.13 COP interno en funcidn de la relacion de flujo
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6.5. Analisis de la valvula de expansion

Ademas del analisis paramétrico presentado en funcion de las temperaturas de generacion vy
condensacion, se analizé el efecto de la apertura de la vdlvula de expansién utilizada sobre la produccion
de refrigerante. Se conoce que la apertura de la valvula de expansién tiene un papel importante en la
evaluacion de los sistemas de absorcion porque la temperatura de evaporacidon y la produccién de
refrigerante estdn correlacionadas. Para determinar la apertura de la vélvula de expansién que ofrezca
una buena produccién de refrigerante con temperaturas suficientemente bajas, se llevaron a cabo
pruebas con valvula de expansidn, las cuales consistieron en abrir la valvula mientras se mantuvieron
constantes los demas parametros de entrada.

Para analizar el efecto de la valvula de expansidn sobre el desempefio del sistema, se utilizaron dos
modelos de vélvulas de regulacion, ambas fabricadas por Swagelok: la valvula modelo “S” y la valvula
modelo “M”, las cuales se encuentran disponibles comercialmente. De estos modelos, el que ofrece el
menor coeficiente de caudal (C,,) es el modelo “S”, cuyo C,, maximo es 0.004. Mientras que la valvula
modelo “M” ofrece un C,, méximo igual a 0.03. Los resultados obtenidos del analisis se muestran
enseguida.

6.1.1.Valvula modelo S

La valvula modelo S utilizada fue una vdlvula de micro-regulacién de bajo caudal, construida en acero
inoxidable, con juntas de neopreno y mando micrométrico vernier. Cabe mencionar que la apertura
maxima de la valvula para este modelo es aproximadamente 13 % vueltas del mando.

La prueba de la valvula, se llevo a cabo a Ty \,,; = 90°Cy T \,,; = 20°C. Durante pruebas preliminares
se identificéd un rango de interés para la apertura de la valvula, ya que en este rango se obtuvieron las
mejores condiciones para la operacidn del sistema de absorcion, las cuales estuvieron entre 7 y 13
vueltas del mando.

La Figura 6.14 muestra los datos registrados para la produccidn de refrigerante a medida que se abre
la valvula de expansién en el rango de interés, para varias aperturas de la valvula de expansidn. Se
observa que no hay una tendencia clara que indique que el flujo de refrigerante resulta afectado con la
apertura de la valvula, sin embargo, se puede apreciar que la amplitud de las variaciones en la produccidn
del flujo presenta una ligera tendencia a reducirse a medida que se abre la valvula, este hecho sugiere
que la restriccién que la valvula induce en el flujo de refrigerante producido puede afectar en cierta
medida la estabilidad en la produccion de refrigerante, la cual no se logra mantener constante con la
maxima apertura de la valvula, por esta razén se recomienda repetir esta misma prueba con una valvula
de expansién que ofrezca un coeficiente de caudal mayor.

134



200 —_—7 —71/3 72/3 8

—81/3 ——82/3 9 91/2
—10 —101/2 11 12

<

(S

S~

80100

2

S

50

0 1 1 1 1 1
0 30 60 90 120 150 180

Duracion de la prueba (min)

Figura 6.14 Produccidn de refrigerante mientras se abre la valvula de expansién

En la Figura 6.15 en el eje vertical izquierdo se muestra la temperatura de evaporacién del sistema
en funcién del numero de vueltas de la valvula de expansion. Se puede observar que para el rango de
aperturas reportado, la apertura de la valvula no tiene una gran influencia sobre la temperatura del
amoniaco en la entrada del evaporador, ya que para una apertura de 7 vueltas se obtuvo una
temperatura aproximadamente de -15.8°C, mientras que para una apertura de 13 vueltas, la
temperatura registrada aumentd a -14.9°C. En el eje vertical derecho de la Figura 6.15 se muestra la
variacion del coeficiente de operacién interno en funcién de la apertura de la vdlvula de expansién. De
observa una ligera tendencia descendente para el COP, sin embargo, las variaciones registradas son

minimas.
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Figura 6.15 Temperatura de evaporacion y coeficiente de operacion interno en funcion de la
apertura de la vélvula de expansion

A partir del analisis de la Figura 6.14 y de la Figura 6.15 se concluye que para las condiciones a las
cuales se llevo a cabo esta prueba, la apertura de la védlvula de expansién no tiene una influencia
significativa sobre el desempefio del equipo de absorcidn. Una hipdtesis sobre las causas de este
comportamiento es que para las condiciones del sistema, el orificio de la valvula restringe mucho el paso
de refrigerante incluso para la apertura maxima de la vdlvula, razén por la que el flujo de refrigerante
graficado en la Figura 6.14 no presenta una tendencia a crecer a medida que se abre la valvula; al
mantener las condiciones constates (entre ellas las presiones y las potencias de enfriamiento y
generacion) el coeficiente de operacion interno y la temperatura de evaporacidon no presentan ningun
cambio.

6.1.2.Valvula modelo M

La valvula modelo M utilizada también fue una vélvula de micro-regulacién de bajo caudal, construida
en acero inoxidable, con conexiones NPTM de 1/4”, juntas de neopreno y mando micrométrico vernier.
Cabe mencionar que la apertura maxima de la valvula para este modelo es aproximadamente 9 vueltas
del mando.

La apertura de la valvula se varié en forma controlada desde 2.5 hasta 8 vueltas, variando la apertura
cada media vuelta. Se verifico que fuera de este rango, el cambio en la produccidn de refrigerante no era
significativo. A excepcion de la apertura de la vélvula, las condiciones de esta prueba fueron las mismas
que las consideradas para la prueba de la valvula modelo S.

La Figura 6.16 muestra la produccion de refrigerante para varias aperturas de la valvula de expansion.
Se encontré que de acuerdo a lo esperado, la produccion de refrigerante crece a medida que la valvula
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es abierta. Se observa también que la estabilidad de la produccién de refrigerante es mejor a medida
que la valvula se abre.
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Figura 6.16 Produccidon de refrigerante a medida que se abre la valvula de expansion para una
concentracion de amoniaco de 42%

Los efectos sobre la temperatura de evaporacién y el coeficiente de operacién interno causado por
una variacién en la apertura de la valvula de expansién se presentan en la Figura 6.17. Esta figura
muestra una tendencia creciente de la temperatura de evaporacién cuando se abre la vélvula, lo que
esta relacionado con el aumento de la presidn del evaporador.
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Figura 6.17 Temperatura de evaporacion y COP interno alcanzados para diferentes aperturas
de la valvula de expansion
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A partir de la Figura 6.16 y de la Figura 6.17 se demuestra que el flujo masico de refrigerante que
circula en el evaporador y la temperatura de evaporacién estan correlacionados. Ambos parametros
influyen directamente en la potencia de enfriamiento, lo que afecta el COP interno. Sin embargo, a pesar
de que hay una pérdida en el potencial de transferencia de calor debido al aumento en la temperatura
de evaporacion, la ganancia de potencial de transferencia de calor debido al aumento en el flujo mdésico
producido tiene un efecto mas alto que el anterior, por lo tanto, el COP interno resulta beneficiado por
los incrementos en la apertura de la vélvula de expansién, como se puede observar en la Figura 6.17.

Posteriormente, se realizé una segunda prueba a las mismas condiciones que la primera, con
excepcion de que la concentracidon de amoniaco en la solucidén se aumentd en 3%. Los resultados de
esta prueba se presentan en la Figura 6.18, donde es posible constatar que la produccién de
refrigerante no aumenté significativamente con el aumento en la concentracién. Sin embargo, se
observa que contrario a lo mostrado en la Figura 6.16, cuando el equipo opera con una
concentracién mayor, no se logra estabilizar la produccién de refrigerante al abrir la valvula de
expansion, las inestabilidades en la produccion de refrigerante se muestran en la Figura 6.18.

140

—21)2 3 31/2 4
—a1)2 5 51/2 6
100 } —61/2 —7 71/2 —38

120

m ref (g/min)
D 0]
o o

B
o
T

N
o
T

40 70 100 130 160 190 220 250
Duracion de la prueba (min)

o

Figura 6.18 Produccidn de refrigerante a medida que se abre la valvula de expansidn para una
concentracion de amoniaco de 45%

A partir de la figura anterior se puede establecer la hipdtesis de que el flujo de refrigerante producido
se encuentra influenciado significativamente por la comunicacion del condensador con el evaporador a
través de las tuberia entre estos componentes, en la cual se encuentra la valvula de expansion. Se
observa que a medida que comienza a aumentar el flujo de refrigerante producido (uno de los efectos
del aumento en la concentracion), hay inestabilidades en la produccién del mismo, de tal forma que para
disminuir dichas inestabilidades una valvula con un orificio mayor seria requerida.
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6.6. Operacion del sistema de enfriamiento con energia solar

El sistema de refrigeracion por absorcién descrito fue acoplado al sistema de calentamiento solar de

agua. Durante esta prueba, no se tuvo control de la temperatura de generacién, ya que ésta dependid
directamente de la radiacion solar y de la temperatura del agua que estad contenida en el tanque de

almacenamiento. Esta prueba tuvo una duracidn de dos horas 10 minutos, periodo durante el cual la
temperatura del agua de generacién entrando al equipo de enfriamiento estuvo entre los 108°C y
101.5°C, por lo que se logré obtener estados estacionarios en la operacién del equipo a distintas
temperaturas del agua de generacién.

Durante la prueba descrita se variaron también las temperaturas del agua de condensacidn/absorcion

en el rango de 22°C a 29°C. La temperatura de evaporacion promedio durante esta prueba fue cercana
a -11.5°C. Algunos de los pardmetros que se mantuvieron constantes durante esta prueba se muestran
en laTabla 6.2.

Tabla 6.2 Valores de los parametros mantenidos durante la prueba con los colectores solares

Pardmetro Valor
Temperatura del agua de 22°C
evaporaciéon
Flujo de agua de 12 kg/min
condensacion/absorcién
Flujo de agua de 16 kg/min
generacién
Flujo de agua de 10 kg/min
evaporacion
Apertura de la vdlvula de 10 vueltas
expansion
Flujo de solucién al 0.8 kg/min
generador
Concentracién de la mezcla 38%

(en refrigerante)

Las potencias de enfriamiento (interna y externa) obtenidas durante esta prueba se muestran en
la Figura 6.19, en la cual se observa que ambas potencias de enfriamiento disminuyen conforme
aumenta la temperatura de condensacion, lo cual es el comportamiento esperado. Se observa
también que existe una diferencia entre ambas potencias de enfriamiento, la cual puede ser
explicada debido a las infiltraciones de calor de los alrededores hacia el refrigerante, lo que ocasiona
que parte del potencial de enfriamiento del refrigerante no se aproveche para enfriar el agua, y se
obtenga esta diferencia.

En la Figura 6.19 también se observa que después de la temperatura de condensacién de 28°C,
ambas curvas decaen, sin embargo, la curva correspondiente a la potencia interna presenta un
descenso mas rapido que la otra curva; esto se debe a que en estas condiciones hubo una reduccion
en la produccién de refrigerante, lo cual afecta directamente a la potencia interna de enfriamiento,
la razén por la que la potencia externa disminuye en menor medida es por la inercia térmica del
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equipo, en otras palabras: aunque el flujo de refrigerante en el evaporador se ve disminuido, la
temperatura de evaporacidn practicamente se mantuvo constante, por lo que, aunque en menor
medida, aln se tiene potencial para enfriar el agua circulando en el evaporador.
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Figura 6.19 Potencias de enfriamiento logradas durante la prueba con los colectores solares

Finalmente, los coeficientes de operacidn interno y externo son presentados en la Figura 6.20,
en la cual se observan tendencias similares a las obtenidas para las potencias de enfriamiento
presentadas en la Figura 6.19. Estas tendencias muestran una disminucién del coeficiente de
operaciéon a medida que aumenta la temperatura de condensacion, se observa que el descenso
subito al final de la curva del coeficiente de operacién interno, es ocasionado por la disminucién de
la potencia de enfriamiento explicada previamente.
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Figura 6.20 Potencias de enfriamiento logradas durante la prueba con los colectores solares

6.7. Conclusiones de la operacion del sistema de enfriamiento con la
mezcla de trabajo NHs-H,0

Como resultado de la operacion del equipo desarrollado con la mezcla de trabajo amoniaco-
agua, se demostré que el sistema tiene la capacidad de alcanzar y mantener estados
estacionarios durante su operacién. En el capitulo 6 de esta tesis se presentaron algunas curvas
gue describen el desempefio experimental del sistema de enfriamiento basado en pardmetros
de relevancia, como son la potencia de enfriamiento, la temperatura de evaporacion y el
coeficiente de operacion, en funcién de las temperaturas principales del sistema.

Se realizé un andlisis de la apertura de la valvula de expansion, a partir del cual se demostré
gue para las condiciones analizadas, el coeficiente de operacidon mejora a medida que se abre la
valvula de expansion, a pesar del aumento en la temperatura de evaporacion.

En las mejores condiciones, los valores alcanzados para la potencia interna de enfriamiento,
la temperatura de evaporacion y el coeficiente de operacién interno fueron cercanos a 2,6 kW,
-19°Cy 0,61, respectivamente.

Con la mezcla de trabajo amoniaco-agua se realizaron pruebas experimentales utilizando
energia solar para suministrar energia al generador, como resultado de estas pruebas se
comprobd que el equipo tiene la capacidad de ofrecer un buen desempefio mientras se utiliza
una fuente de energia solar.
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CONCLUSIONES

En esta tesis se presenté el disefio, la construccion y la evaluacion de un sistema experimental de
enfriamiento por absorcidn que tiene la capacidad de operar con las mezclas de trabajo amoniaco-
nitrato de litio y amoniaco-agua. El sistema de refrigeracion desarrollado presenta un disefio muy
compacto ya que el volumen ocupado por el equipo principal es cercano a 0.8 m? (1 metro de frente, 1
metro de altura y 0.8 metros de profundidad), estas dimensiones incluyen la instrumentacion utilizada
para medir parametros internos como flujos, temperaturas y presiones. El sistema utiliza
intercambiadores de calor de placas como los componentes principales, estos intercambiadores se
encuentran disponibles comercialmente, lo que lo hace este sistema econémicamente atractivo respecto
a otros sistemas de absorcidn de capacidades similares. Se demostré que el equipo de enfriamiento
desarrollado tiene la capacidad de ofrecer un buen desempefio cuando se opera con energia solar
térmica.

En la literatura se encontré un par de sistemas de enfriamiento similares al sistema propuesto, uno
de ellos utilizé la mezcla de trabajo amoniaco-nitrato de litio [16], mientras que el otro utilizé la mezcla
de trabajo amoniaco-agua [19].

Con el sistema operado con la mezcla NH3-LiNOs se reporta una potencia de enfriamiento del orden
de 3.5 veces la obtenida con el sistema propuesto en esta tesis, sin embargo, existen algunas diferencias
en cuanto a las condiciones de operacidn reportadas para ambos sistemas, las cuales incluyen
temperaturas del agua enfriada y temperatura del agua de condensacién, ademas de que no se hace
referencia a si los parametros corresponden a valores internos o externos. Por otro lado, tampoco hay
una referencia de las dimensiones del sistema reportado [16] por lo que no se considera que existan
elementos suficientes para hacer una comparacidn objetiva de ambos sistemas.

En el caso del sistema reportado con la mezcla NHs3-H,O [19], al igual que el sistema propuesto,
también fue construido utilizando componentes comerciales y alcanzd una potencia de enfriamiento de
4.2 kW, sin embargo, tampoco se especifica si esta potencia se refiere a la lograda con los flujos internos
o externos. Es importante notar que hay entre los dos sistemas algunas diferencias importantes en la
forma en que se lleva a cabo el proceso de absorcidn, ya que en este equipo se tiene una “absorciéon de
pelicula” dentro del intercambiador de placas. Por otro lado, las dimensiones de este sistema tampoco
son reportadas, en cambio, se presenta una comparacion de resultados experimentales y numéricos. Por
lo que, con la informacidn disponible no es posible comparar el desempefiio del equipo reportado [19] y
el propuesto en esta tesis.

Se concluye que debido a las temperaturas de enfriamiento logradas, cuando es operado con la
mezcla de trabajo amoniaco-agua, el sistema de enfriamiento de absorcion propuesto puede utilizarse
para aplicaciones de conservacién de alimentos o de aire acondicionado. Se espera que la evaluacién y
el andlisis paramétrico que fueron presentados para varias variables de relevancia puedan servir de guia
para el desarrollo de nuevos sistemas de absorcidn basados en intercambiadores de calor de placas con
las mezclas de trabajo amoniaco-nitrato de litio y amoniaco-agua.
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RECOMENDACIONES

1. Se sabe que el sistema auxiliar de enfriamiento controla simultaneamente las temperaturas de
condensacion y absorcidon afectando la estabilidad de dos componentes del sistema de absorcidn:
condensador y absorbedor, mientras que el sistema auxiliar de calentamiento solamente afecta la
temperatura de un componente del sistema. Por esta razén, se recomienda evaluar el equipo
manteniendo la temperatura de condensacidén/absorcidn constante mientras se cambia la temperatura
de generacion. De esta forma se logra modificar solamente un pardmetro de operacion (en lugar de dos)
desestabilizando la operacidn del equipo en menor medida, lo cual se refleja en una transicidn mds
rdpida entre un estado estacionario y el siguiente.

2. Se recomienda evaluar la mezcla NH3-H,O con una concentracion superior al 38% en masa de
amoniaco, ya que a partir de los datos experimentales obtenidos se comprobd que las presiones
obtenidas a esta concentracién se encontraron en un rango seguro para su operacién con el equipo de
placas. El hecho de tener una concentracion mayor beneficiara la produccién de amoniaco y como
consecuencia la potencia térmica del equipo.

3. Ademas de la recomendacion anterior, se sugiere evaluar la mezcla NHs-H,0 con una vdlvula de
expansion mds grande. Dadas las bajas temperaturas que se obtuvieron con esta mezcla, se cree factible
incrementar el flujo de refrigerante y de esta forma la potencia de enfriamiento, sacrificando un poco la
temperatura de evaporacioén al utilizar una valvula de expansién con un mayor coeficiente de flujo.

4. Es aconsejable que exista una columna de solucion mayor a la existente durante las pruebas
presentadas, entre el puerto de succién de la bomba y el puerto de salida de la solucién del absorbedor,
de tal forma que la bomba siempre cuente con una columna de solucién independiente del nivel de
solucién en el absorbedor. Esto puede ser logrado reubicando el absorbedor a una altura mayor, o bien
modificando la estructura de soporte de tal forma que todos los componentes del equipo (a excepcion
de la bomba de solucidn) se encuentren a una altura mayor en relacién a la bomba de solucién, esto
también permitiria un mejor acceso a los componentes del equipo, lo que agilizaria las tareas de
mantenimiento.

5. Comenzar las pruebas siguiendo el protocolo de arranque propuesto, incluyendo un
calentamiento gradual de la solucién, es decir, que el sistema auxiliar de calentamiento eleve la
temperatura del agua mientras que ésta circula por el generador, incrementando a su vez la temperatura
de la solucién. De esta forma se evita la generacién repentina e inestable de vapor cuando el flujo de
agua caliente se suministra subitamente al generador.

6. Se sugiere utilizar instrumentos de medicién de temperatura con una menor incertidumbre de
medida. Actualmente la incertidumbre de estos instrumentos es de 0.3 °C, lo cual ocasiona que en el
caso en que se tienen diferenciales de temperatura pequefios, la propagacién de incertidumbres sea
muy grande para los calculos de las potencias térmicas y coeficientes de operacién.
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7. Se sugiere realizar tareas de mantenimiento de la bomba de la solucién, particularmente del
control de flujo de la bomba, ya que durante las pruebas experimentales se noté que el regulador del
flujo no se mantiene fijo, lo que ocasiona un flujo de solucién que no es constante.

8. Como parte de una siguiente etapa del desarrollo de estos sistemas, se recomienda llevar a cabo
un proceso de automatizacién del sistema que permita controlar flujos y niveles de solucién, asi como la
temperatura de enfriamiento del sistema. Esto como un paso anterior a la comercializacién del sistema
de enfriamiento.

9. Finalmente, una recomendacién de cardcter no-técnico es que una vez que se cumplan los
puntos anteriores, se lleve a cabo la implementacion de este sistema, de tal forma que ademas de ser
util para fines de investigacion, el efecto de enfriamiento producido por este equipo pueda ser
aprovechado para el acondicionamiento de alguin espacio o la refrigeracién de algun producto.
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APENDICE A. PUESTA A PUNTO DEL EQUIPO

La puesta a punto del equipo de enfriamiento consiste en una serie de actividades que tiene por finalidad
pasar del conjunto de componentes individuales descrito en las secciones previas, al equipo de
enfriamiento en condiciones de operacién. Entre las actividades que se realizaron para habilitar la
operacion del equipo se encuentran: la calibracidn de los sensores de flujo, presién y temperatura, asi
como la conexidn de los mismos a los intercambiadores; el montaje de los distintos accesorios necesarios
para la interconexion de los componentes principales; el acoplamiento de los sistemas auxiliares al
sistema de enfriamiento; la elaboraciéon de un programa de adquisiciéon de datos y la conexion de los
sensores a las tarjetas de lectura en el adquisidor; las pruebas de hermeticidad del sistema; y finalmente,
la preparacion y carga de la solucidn al equipo de enfriamiento. Estas actividades se describen a detalle
a continuacion.

A.1 Calibracion de los sensores.

A.1.1 Sensores de temperatura

Los sensores de temperatura fueron instalados en los puertos de entrada y salida de cada intercambiador
incluyendo el rectificador, de tal forma que esto permitié realizar los balances de energia en cada uno
de los componentes principales, tanto del lado de la solucién y el amoniaco, como de las corrientes de
agua externas.

Los sensores de temperatura utilizados en el equipo basan su funcionamiento en la variacion de la
resistencia eléctrica de un material conductor, con la temperatura, son del tipo PT1000, lo que significa
que ofrecen una resistencia al paso de una corriente eléctrica de 1000 ohm cuando se someten a una
temperatura de 0°C. En la llustracion 1 se muestra una fotografia de un sensor como los utilizados para
registrar la temperatura en el equipo de palcas.

llustracién 1 Fotografia de un RTD modelo PT1000
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El procedimiento de calibracidn consistié en utilizar un instrumento calibrador de temperatura Ametek
Jofra™, mediante el cual fueron establecidos distintos valores de temperatura durante periodos de 3
minutos. Dentro del instrumento patrén se mantuvieron los sensores a calibrar, los cuales se conectaron
a un adquisidor de datos que realizé las mediciones y el registro de los datos en una computadora.
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llustracion 2 Curva de calibracidn tipica para un RTD del tipo PT1000

Una vez que se obtuvieron los datos en la computadora, se promediaron los valores de resistencia para
cada punto y se realizaron ajustes a curvas que relacionan la temperatura con la resistencia eléctrica
medida. Este procedimiento se realizé para cada uno de los sensores utilizados obteniendo graficas como
la mostrada en la llustracién 2, donde es posible observar que el rango de temperaturas de calibracién
varié de los 0 a los 100°C. La llustracién 3 muestra algunos de los instrumentos utilizados durante la
calibracion de los sensores de temperatura.

llustracién 3 Calibrador, adquisidor de datos y computadora durante calibracion de los RTD's
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A.1.2 Transductores de presion

Para el registro de la presién en los diferentes componentes del sistema se hizo uso de transductores de
presion piezoeléctricos. En total se utilizaron cinco transductores de presidn, estos fueron instalados en
el generador, rectificador, condensador, evaporador y absorbedor. Esto permitié medir la presion en
cada componente y comprobar que, como se esperaba, las presiones en el generador, el rectificador y
el condensador, son muy similares, y que las presiones registradas en el evaporador y en el absorbedor
también mostraron valores muy cercanos entre si, por lo que se concluye que es valida la suposicion de
considerar dos regiones de presion en el equipo de enfriamiento, las cuales se encuentran separadas por
dos componentes clave: la valvula de expansidén en la entrada del evaporador, y la védlvula de regulacidn
ubicada en la linea de la solucién diluida entre el economizador y el tanque de mezclado. La llustracion
4 muestra el transductor utilizado para la medicién de la presién en los componentes del equipo de
enfriamiento.

llustracion 4 Fotografia del modelo de transductor de presion utilizado

Para derivar la ecuacién que relaciona la presién medida con la sefial de salida del transductor, se utilizé
un banco de calibracidn, el cual consta de una tuberia ramificada donde se encuentra un sensor patrén,
en los extremos de las distintas ramificaciones de la tuberia se conectan los transductores de presidn,
mientras que por dentro de la tuberia se tiene un gas (en este caso nitrégeno) el cual se somete a
distintas presiones en el rango de interés. En la llustracidon 5 se observa un ejemplo de una curva de
calibracién obtenida para un transductor de presién.
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llustracion 5 Curva de calibracidn tipica para un transductor de presién

A.1.3 Flujémetros

Los sensores de flujo utilizados para registrar los flujos mdsicos de las corrientes externas son sensores
de impulsor de bajo rango de flujo y se emplearon cuatro unidades en total, tres fabricados de
polipropileno para medir los flujos de agua en el condensador, absorbedor y evaporador, y otro
construido en acero inoxidable para medir el flujo de agua enviado al generador. Los flujos que pueden
manejar se encuentran en el rango de 2 hasta 40 gal/min (7.5 - 151.4 litros/min). En el caso de los
sensores de acero inoxidable la temperatura de operacién mdaxima permisible es de 93°C mientras que
en el caso de los sensores de polipropileno se recomienda operarlos hasta 70°C. En la llustracion 6 se
muestra un flujdmetro de impulsor construido en acero inoxidable.

llustracién 6 Flujometro de impulsor construido en acero inoxidable

Por otro lado, para la medicién de las corrientes internas se utilizaron cuatro flujdmetros tipo élite
Coriolis, marca Micro Motion®, con los cuales se registraron los flujos de solucién diluida y concentrada,
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refrigerante, y en caso de que fuera requerido, el flujo de solucién recirculando en el absorbedor. La
llustraciéon 7 muestra una fotografia de este tipo de flujdmetros, los cuales fueron tomados como
flujdmetros patrdn para la calibraciéon de los flujdmetros de impulsor, previamente descritos.

llustracion 7 Medidor de densidad y flujo tipo Coriolis

La calibracion de los sensores de flujo tipo impulsor se realizé en el rango de 11 a 20 kg/min, para lo cual
se construyé un pequefio circuito utilizando tramos de tuberia de PVC que interconectan en serie los
sensores a calibrar, de tal forma que a través de ellos circula el mismo flujo; ademas de un sensor patron
de tipo CORIOLIS, una bomba y un variador de frecuencia, ademas, al igual que en los otros
procedimientos de calibracion se utilizéd un sistema de adquisicion de datos que almacené los datos
producto de la calibracidn. La llustraciéon 8 muestra la curva y la ecuacidn obtenidas en la calibracién

para uno de los medidores de flujo.
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llustracion 8 Curva de calibracidn tipica para un flujdmetro de impulsor
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A.1.4 Incertidumbre de medicion

Las incertidumbres de medicién asociadas a cada instrumento utilizado son reportadas por cada
proveedor y son mostradas en la Tabla A.1. Estos valores son importantes ya que fueron utilizados para
realizar el célculo de la propagacion de incertidumbres correspondiente a los calculos con los datos
obtenidos en la evaluacidon experimental del equipo de enfriamiento, los cuales se presentan los
respectivos capitulos de resultados para cada mezcla.

Tabla A.1 Incertidumbres de los instrumentos de medicion

Instrumento de medida Incertidumbre
Flujdmetro élite Coriolis +0.10 %
Flujometro Omega 1%
Flujometro de impulsor +1%
Transductor de presién 1%
Sensor RTD +0.3°C

A.2 Conexion de accesorios y sensores a los intercambiadores de calory
pruebas de presion.

Con la finalidad de instalar la instrumentacion descrita y operar el equipo en forma segura, fue necesario
contar con las conexiones adecuadas para cada sensor, asi como con valvulas de control y seguridad que
permitan aislar cada componente en caso requerido y operar el equipo en un rango de condiciones
seguras. De esta forma, se utilizaron diversos accesorios como conexiones en “T” y “cruz”, niples, coples,
valvulas, reducciones, ademas de conectores para acoplar la tuberia de acero inoxidable a las uniones
roscadas NPT. Algunas de las conexiones utilizadas se muestran en la llustracion 9.

llustracion 9 Accesorios utilizados en los intercambiadores para las pruebas de presion.
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Después de realizar el montaje de los sensores de temperatura y presién, asi como de las valvulas de
seguridad y cierre en cada intercambiador de calor, se realizaron pruebas de presién individuales a cada
intercambiador, esto con la finalidad de detectar fugas en las conexiones roscadas utilizadas en cada
componente. La presidn a la que fue sometido cada componente dependié de la presidn de operacion a
la que el componente es sometido durante la operacion del equipo de enfriamiento. Para esta prueba,
se consideré que los intercambiadores utilizados como condensador, economizador y generador, se
probaran a una presion manométrica de 17 bar, mientras que el evaporador y el absorbedor se
sometieron a una presion de 12 bar. En la llustracién 10 se muestra un par de componentes sometidos
a la prueba de presién individual.

llustracion 10 Prueba de presion individual de los componentes

A.3 Interconexién de los componentes principales y de los sistemas auxiliares

Una vez que los intercambiadores pasaron la prueba de presién individual, se procedié a montarlos en
la estructura armada previamente y a comenzar con la interconexion de los intercambiadores de placas
con tubo de acero inoxidable bajo las siguientes consideraciones:

= Enlatuberia donde se tiene flujo en fase liquida, se utilizé “tubing” de acero inoxidable de 1/2”
y accesorios NPT de 1/4”.

= Enlatuberia donde se tiene flujo en fase gaseosa, se utilizé “tubing” de acero inoxidable de 3/4”
y accesorios NPT de 1/2”.

= Seredujo en la medida de lo posible la longitud de cada tuberia, hecho que estuvo limitado por
la instrumentacion utilizada, asi como por los radios de curvatura minimos de la tuberia.

=  Para reducir la transferencia de calor desde y hacia el exterior del equipo, se considerd aislar
térmicamente el generador, economizador y evaporador, asi como el tanque de separacion de
fases y algunas lineas de tuberia.
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En avance en la interconexién en el lado de los flujos internos y el aislamiento térmico de los
componentes se muestra en la llustracion 11.

llustracion 11 Montaje e interconexion de componentes del equipo de enfriamiento

Una vez interconectados los intercambiadores de placas del lado de los flujos internos, se procedié con
la conexién de los sistemas auxiliares de:

e Agua caliente suministrada al generador

e Agua de enfriamiento suministrada al condensador
e Agua de enfriamiento suministrada al absorbedor
e Agua a ser enfriada en el evaporador

Para el suministro de agua caliente, se utilizd tuberia de cobre de 3/4”, un flujdmetro para alta
temperatura y un sensor de temperatura (RTD). En el caso del suministro de agua de enfriamiento en el
condensador y en el absorbedor se utilizé tuberia de PVC de una 1” de didametro nominal. Para la sujecion
de las lineas de tuberia, se utilizd unicanal perforado y tramos de esparrago para soportar la tuberia a la
pared, lo cual puede ser observado en la llustracion 12.
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llustracion 12 Lineas de suministro de corrientes externas

A.4 Elaboracién del programa de adquisicion de datos

El sistema de adquisicidn de datos incluye una computadora, un adquisidor de datos, tres tarjetas, cuatro
fuentes de poder, un no-break y un gabinete que contiene los componentes descritos. Para la adquisicidn
de los datos experimentales se disefidé un programa utilizando el Software Hp VEE®, el cual entre otras
cosas, nos permite ver los datos obtenidos en tiempo real, y calcular algunos parametros relevantes del
equipo, de tal forma que es posible controlar algunas variables a conveniencia durante la operacién del
equipo; el programa almacena en la computadora los datos obtenidos para su posterior analisis. La
llustracién 13 nos muestra la interfaz del programa desarrollado.

llustracién 13 Interfaz del programa de adquisicidn de datos utilizado
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La llustracion 14 muestra el gabinete utilizado para almacenar el sistema de adquisicion de datos
descrito.

llustracion 14 Gabinete para la colocacidn del sistema de adquisicion de datos

A.5 Pruebas de hermeticidad al sistema

Una vez que se interconectaron los intercambiadores de calor, se colocd la instrumentacion descrita y se
cablearon los sensores al adquisidor de datos. Se realizé una ultima prueba de hermetismo al sistema
como un todo, cuya finalidad fue detectar fugas en las conexiones. Se tomd un plazo de tres dias
consecutivos, si no se observaba ninguna caida en la presién durante este tiempo, se daba por hecho
que no habia fugas.

Una vez que se comprobé la hermeticidad del sistema se procedié a terminar con el aislamiento térmico
de las lineas y tanque de separacién de fases. La llustracién 15 muestra el equipo en este estado.
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llustracién 15 Equipo de absorcion interconectado y aislado térmicamente

A.6 Preparacion y carga de la solucion al equipo de enfriamiento

Después de comprobar la hermeticidad del sistema de enfriamiento es posible cargar la solucién de
trabajo al equipo y comenzar con la evaluacion experimental. En esta seccién se describe el
procedimiento de preparacion y carga de la mezcla de trabajo al sistema de enfriamiento.

La mezcla de trabajo con la que se inici6 la evaluacién del sistema de enfriamiento fue amoniaco-nitrato
de litio, los pasos seguidos para preparar la solucidn se describen enseguida:

1. Definir el volumen de solucidn requerido y la concentracién deseada de la mezcla
Determinar la densidad de la solucién a temperatura ambiente utilizando las relaciones
propuestas por Libotean et al. 2008 [57]

3. Determinar la cantidad de masa de solucién a preparar

4. Basandose en la concentracién, determinar las cantidades requeridas de sal y amoniaco.

5. Triturar la sal, ya que durante el almacenamiento de esta por tiempos prolongados la sal
tiende a formar rocas.

6. Deshidratar la sal en un horno, la temperatura promedio de calentamiento fue de 150°C
durante un tiempo aproximado a 1 hora 20 minutos.

7. Pesar el recipiente donde se preparara la solucion

8. Pesar la sal después de la eliminacion de la humedad en el horno

9. Vaciar la sal en el recipiente

10. Conectar las mangueras al recipiente para la carga de amoniaco

11. Realizar la tara del recipiente con la sal y cargar el amoniaco

12. Esperar a que la solucidon en el recipiente llegue al equilibrio (al menos 24 horas,
dependiendo del grado de triturado logrado)

Algunas de las fotografias que describen graficamente el procedimiento de preparacién y carga de la

solucién al sistema de enfriamiento se presentan a continuacién. La llustracion 16 presenta la extraccion
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del nitrato de litio del recipiente de almacenamiento, de donde se obtienen las rocas de sal que
posteriormente se trituran manualmente haciendo uso de un mortero y pistilo.

llustracién 16 Proceso de triturado del nitrato de litio, previo a su deshidratacion

La llustracion 17 muestra la sal triturada mientras es pesada directamente después de haber sido
deshidratada en el horno. La charola se pesa nuevamente una vez que la sal se introduce al recipiente,
la diferencia entre los pesos obtenidos indica la masa que es realmente introducida en el recipiente de
preparacion de la solucion.

llustracion 17 Sal triturada y deshidratada

La llustracidn 18 muestra el recipiente utilizado para la preparacidn de la solucién. Después de introducir
la sal, se cerré el recipiente, se conectd la bomba de vacio a través de mangueras y se hizo vacio al
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recipiente, esto con la finalidad de retirar la mayor cantidad posible de aire. Posteriormente se
suministré la cantidad calculada de amoniaco, lo cual dio lugar al comienzo del proceso de absorcidn del
amoniaco por la sal.

llustracion 18 Recipiente para la preparacion de la solucién

La carga de la solucién al equipo se dio mediante el uso de mangueras a través de los puertos destinados
para la carga y descarga de solucidn al equipo. La masa de solucidn que se suministrada inicialmente fue
7.2 kg con una concentracion al 50% en masa, posteriormente el volumeny la concentracidn de la mezcla
se incrementaron, ya que se determind que no eran adecuados, los valores finales de ambos parametros
se reportan en los capitulos de resultados.

A.7 Equipo de enfriamiento por absorcién puesto a punto

Una vez que se concluyeron las actividades mencionadas previamente, se obtuvo el resultado mostrado
en la llustracion 19 y en la llustracidn 20, donde se presenta el equipo de absorcion puesto a punto y
en condiciones para operarse. A partir de este momento es posible comenzar con la evaluacién
experimental del sistema de enfriamiento, cuyos resultados son mostrados en los capitulos 5 y 6.
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llustracién 19 El equipo de enfriamiento en condiciones de operacion

llustracion 20 Equipo de absorcion, bomba de vacio y gabinete de adquisicion de datos
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APENDICE B. PROTOCOLOS DE ARRANQUIE,
PARO Y PARO DE EMERGENCIA

B.1 Protocolo de arranque

El protocolo seguido para iniciar las pruebas experimentales se describe a continuacion en el orden en
que se realiza cada accidn, se considera que inicialmente las valvulas en el condensador y el evaporador
se encuentran cerradas.

1) Iniciar el sistema de adquisicion de datos (No-break, computadora, adquisidor, fuentes de
poder)

2) Conectar los medidores de flujo tipo Coriolis

3) Enviar los flujos de agua al condensador, evaporador y absorbedor (establecer los flujos masicos
y las temperaturas que se desean)

4) Recircular la solucion en el absorbedor

5) Abrir la valvula a la salida del evaporador (esto permite absorber el vapor de amoniaco en la
solucién que se recircula)

6) Abrir la vdlvula de expansién hasta la apertura de prueba

7) Abrir las valvulas a la salida y entrada del condensador (lo que permite el flujo de amoniaco al
evaporador y su absorcidon por la solucion que se recircula en el absorbedor)

8) Circular el flujo de agua de calentamiento al generador (establecer el flujo masico y la
temperatura del agua que se requiere)

9) Circular la solucidn entre el generador y el absorbedor

10) En este punto el sistema estd en condiciones de operar. Se deben revisar presiones,
temperaturas y flujos continuamente

En general, este es el protocolo seguido para la realizacion de las pruebas experimentales, lo que se ha
buscado al ejecutarlo es tener condiciones similares en las pruebas realizadas. Una vez culminado el
protocolo de arranque, se procede a controlar los niveles de solucidn en los recipientes y a modificar las
temperaturas de operacién requeridas.

B.2 Protocolo de paro

Una vez que se realizaron las pruebas experimentales deseadas, se procede con el procedimiento
descrito a continuacion.

1) Detener el sistema de adquisicién de datos (realizar este paso en primer lugar asegura que no
se almacenan datos que no representan la operacidon normal del equipo)

2) Apagar el sistema de calentamiento y cerrar las valvulas (en el equipo de absorcion) que lo
comunican con el generador del sistema de absorcion

3) Recircular la solucién en el absorbedor (para bajar su temperatura con el agua de enfriamiento)
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4)
5)
6)

7)

8)
9)

Cerrar la valvula de regulacién entre el absorbedor y el generador

Deshabilitar el sistema auxiliar del agua hacia el evaporador

Equilibrar los niveles de solucién en el tanque separador y de mezclado, de tal forma que ambos
se encuentren aproximadamente a la misma altura desde el fondo de cada nivel

Aislar el condensador y el evaporador del lado del amoniaco (cerrando valvulas de entrada y
salida)

Apagar el sistema auxiliar de enfriamiento y la bomba de la solucién

Cerrar la valvulas de regulacion que permite la recirculacién en el absorbedor

10) Apagar el sistema de adquisicion de datos (computadora, adquisidor, fuentes de voltaje, y no-

break) asi como los medidores de flujo tipo Coriolis.

B.3 Protocolo de paro de emergencia

B.3.1 Sobrepresiones

1) Apagar de forma inmediata el sistema auxiliar de calentamiento y cerrar las valvulas que lo
comunican con el equipo de enfriamiento

2) Reducir la temperatura del sistema auxiliar de enfriamiento (lo cual deberd reducir la presion
en el condensador y a su vez en el generador)

3) Recircular la solucién en el absorbedor para reducir su presién y temperatura (al no enviar
solucion al generador se evitard que la desorcidn siga ocurriendo y se comenzara la absorcion
del vapor de refrigerante que proviene del generador)

4) Dejar encendido el sistema de enfriamiento para que ayude a reducir la presion mediante la
disipacion de calor.

B.3.2 Fugas

1) Encaso de fuga de vapor de amoniaco se recomienda utilizar mascarilla y gafas de seguridad en
todo momento

2) Detener la operacion del sistema de enfriamiento segun se describié en el protocolo de paro
descrito anteriormente

3) Detectar el lugar de la fuga, para hacerlo se puede recurrir al uso de mechas de azufre

4) Si en la fuga se tiene vapor de amoniaco, se recomienda utilizar agua para absorber el vapor
mientras se aisla la parte en conflicto, si la magnitud de la fuga es pequefia, se recomienda
envolver la parte en conflicto con una tela de algodén mojada para absorber el vapor de
amoniaco

5) Aislar el lugar de fuga cerrando las valvulas mas cercanas

6) Silafuga se encuentra en la union de dos conectores roscados, es posible que se pueda reparar
ajustando la unidn con la herramienta adecuada, esto depende en gran medida de la magnitud
de la fuga

7) Sila parte que fuga es una valvula, es probable que el vastago se encuentre flojo, por lo que una
posible solucidn es ajustar el vastago

8) Sial seguir las recomendaciones de los dos ultimos puntos la fuga continta, se debe desmontar

y reemplazar la parte afectada
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