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Modelado de nuevos ciclos termodinámicos para la producción de potencia y

refrigeración de manera simultánea

por

Karen Sánchez Sánchez

Resumen

Actualmente existen graves problemas de contaminación ambiental y calentamiento global,
los cuales son causados en cierta medida por el uso de combustibles fósiles. Por esto, es ne-
cesario utilizar fuentes renovables de energía, así como hacer un mejor uso de la energía que
tenemos disponible. Respecto a esto último, se han propuesto diversos ciclos termodinámicos de
absorción que aprovechan el calor de desecho o fuentes de baja temperatura para la producción
de refrigeración y potencia. En este trabajo se proponen dos ciclos termodinámicos para la
producción simultánea de refrigeración y potencia, los cuales aprovechan una mayor cantidad
de energía que otros ciclos propuestos anteriormente.

Los ciclos termodinámicos que se proponen surgen como modificaciones al ciclo Goswami, al
hacer una división de flujo del refrigerante y hacer pasar una fracción de este por un condensador
y una válvula de expansión. En el Modelo I se hace una división de flujo de refrigerante a la sa-
lida del rectificador, mientras que en el Modelo II se realiza una extracción de flujo en la turbina.

Los ciclos propuestos se simularon en el Software Engineering Equation Solver (EES) ope-
rando con la mezcla amoniaco - agua. Se analizaron mediante la Primera y la Segunda Ley de
la Termodinámica, y se compararon con el ciclo Goswami. Se encontró que los ciclos propues-
tos tienen una mayor producción de potencia de enfriamiento respecto al ciclo Goswami, sin
sacrificar en gran medida la potencia producida por la turbina, lo cual ayuda a incrementar los
parámetros de eficiencia.

Se encontró que el Modelo II, respecto al ciclo Goswami, tiene un Factor de Utilización
de Energía (FUE) hasta cuatro veces mayor, una eficiencia exergética del doble e incrementa
la potencia de enfriamiento hasta 11 veces. Comparándolo con el Modelo I, produce la misma
cantidad de potencia de refrigeración con variaciones 50% menores en la potencia de la turbina.
Además, produce una mayor cantidad de trabajo neto a diferentes fracciones de extracción y
temperaturas del evaporador. Tiene valores de FUE hasta 30% más altos, la eficiencia exergética
tiene un aumento del 4%, mientras que para el Modelo I tiene disminuciones de hasta 58%,
y presenta una disminución de la irreversibilidad, mientras que en el modelo I incrementa
considerablemente. Por estas razones, este modelo es mejor que el Modelo I y que el ciclo
Goswami. Por otro lado, la variación en la fracción de extracción en ambos modelos permite
que tengan flexibilidad en su aplicación, ya que pueden producir potencia de enfriamiento y
potencia en la turbina dependiendo de las condiciones de operación.
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Capítulo 1

Antecedentes

La energía es un punto clave en el desarrollo de la vida. Como seres humanos, juega un

papel importante debido a que el desarrollo de la sociedad depende de la energía que se tiene

disponible. Actualmente, su producción es principalmente mediante combustibles fósiles. Sin

embargo, debido a la gran cantidad de contaminantes que liberan al medio ambiente así como

a la gran cantidad de energía que se desperdicia durante la conversión, es de suma importancia

aprovechar otras fuentes de energía, como las fuentes renovables, así como proponer nuevos

métodos de conversión que permitan aprovechar una mayor cantidad de energía.

Para comprender el contexto en que se desarrolla este trabajo, en este capítulo se explica

brevemente la situación energética mundial en 2017: se presentan datos de producción de energía

primaria, consumo de energía final, generación de electricidad y estudios sobre el calor de

desecho. Se presenta también la situación energética en México en el año 2017, mostrando

datos de producción de energía primaria y consumo de energía final. Posteriormente se desarrolla

una revisión bibliográfica sobre los ciclos termodinámicos de absorción para la producción de

refrigeración y potencia, mostrando estudios sobre el ciclo Kalina y el ciclo Goswami, así como

otros ciclos propuestos para el mismo fin. Para finalizar, se presenta la justificación del presente

trabajo, su hipótesis y sus objetivos.
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1.1. Situación energética mundial

De auerdo al reporte “World Energy Balances: Overview (2019)” [1] de la Agencia Inter-

nacional de Energía (IEA, por sus siglas en inglés), en el año 2017 el suministro de energía

primaria total aumentó 1.9% respecto al 2016, alcanzando 13972 Mtep.

En la Figura 1-1 se muestra el suministro de energía primaria a nivel mundial en 2017. Se

observa que el petróleo es la fuente de energía más demandada, seguida del carbón y el gas

natural, con un 32%, 27% y 22% respectivamente.

Figura 1-1: Suministro de energía primaria total por combustible en 2017. [1]

En la Figura 1-2 se muestra el consumo de energía final por sectores a nivel mundial en

el año 2017. Se observa que el sector de mayor consumo es la Industria, seguida del sector

Transporte y el sector Residencial, con un 37%, 29% y 21% respectivamente.

15



Figura 1-2: Consumo de energía final por sector a nivel mundial en 2017. [1]

En la Figura 1-3 se muestra el consumo de energía final por sector de la Organización para

la Cooperación y el Desarrollo Económicos (OCDE), en la cual se observa que los sectores

Transporte y Edificaciones tienen el mayor consumo de energía final, con aproximadamente

1200 Mtep, mientras que la Industria se posiciona por debajo de dichos sectores, con un consumo

de aproximadamente 200 Mtep.

Figura 1-3: Consumo de energía final por sector, OCDE. [1]
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Respecto a la generación de electricidad a nivel mundial, en la Figura 1-4 se observa que el

carbón ha sido la fuente de energía primaria más utilizada para dicho fin. También se observa

que en los últimos años la producción de energía eléctrica mediante gas natural ha sido superada

por las fuentes renovables, mientras que la producción de energía eléctrica mediante petróleo y

energía nuclear va en descenso.

Figura 1-4: Generación de electricidad a nivel mundial. [1]

Diversos estudios sobre el calor de desecho han sido realizados. El calor de desecho es el

calor que se libera al medio ambiente, procedente de procesos de conversión de energía. Miró

et al. [3] realizaron una revisión literaria sobre el calor de desecho en 33 países. Encontraron

que los mayores productores de calor de desecho son los siguientes sectores: industria del metal,

química, alimentos y bebidas, papel y minerales no metálicos. Por otro lado, los países en

los que la cantidad de calor de desecho es mayor a la cantidad de energía consumida son:

España, Canadá y Alemania. Los países que tienen mayor cantidad de calor de desecho industrial

que energía consumida por la industria son: Lituania, Eslovaquia, Grecia, Rumania, Bélgica,

Holanda, Polonia, España, Reino Unido, Italia, Francia, Turquía, Alemania y Canadá.

Forman et al. [4] realizaron un estudio sobre la cantidad de calor de desecho a nivel mundial.
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Determinaron que el 72% de la energía primaria a nivel mundial se pierde después de la con-

versión, es decir 340.512 PJ. La mayor cantidad de calor de desecho proviene de la generación

de energía eléctrica, con 132.748 PJ, seguida del sector transporte, el industrial, el residencial

y el comercial, con 85.019 PJ, 54.233 PJ, 42.591 PJ y 25.920 PJ, respectivamente. También

determinaron las temperaturas a las que se encuentra el calor de desecho de cada sector; en el

sector industrial el 42% del calor de desecho es de baja temperatura (<100◦C), el 20% es de

media temperatura (100-299 ◦C) y el 38% es de alta temperatura (≥300◦C), mientras que en

la generación de electricidad el 88% del calor de desecho es de baja temperatura y el resto es

de media temperatura.

1.2. Situación energética en México

De acuerdo al Balance Nacional de Energía 2017 [2], la producción de energía primaria en

México fue de 7027.22 PJ en el año 2017, de la cual el 84.54% corresponde a hidrocarburos,

1.61% a energía nuclear y 9.47% a energías renovables. En la Figura 1-5 se muestra una

descripción detallada de estos porcentajes.

Figura 1-5: Estructura de la producción de energía primaria, 2017 (PJ). [2]

La producción de energía primaria tuvo un decremento de 8.9% respecto al año anterior.

Específicamente, los decrementos fueron en petróleo crudo con 9.78%, condensados con 23.81%,
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gas natural con 14.68%, energía geotérmica con 3.90% y leña con 0.50%. El resto de las energías

primarias tuvieron incrementos respecto al año 2016. En el año 2017 la producción bruta de

energía secundaria fue de 4288.29 PJ, 11.9% menor que en el 2016. De dicha cifra, 1184.71 PJ

corresponden a producción de electricidad, la cual aumentó un 2.73% respecto al año anterior.

Respecto al consumo final de energía, se clasifica en consumo no energético y consumo

energético; el primero se refiere a los derivados de petróleo que se utilizan como materia prima.

Por otro lado, el consumo energético se refiere a la energía primara y secundaria que se destina

a cubrir la demanda energética. Del consumo final total, el 97.53% corresponde al consumo

energético, y el 2.47% al consumo no energético. El consumo final energético tuvo en 2017

un incremento de 1.07% respecto al año anterior, alcanzando 5362.82 PJ. En la Tabla 1-1 se

muestra el consumo final total por tipo de combustible. Se puede observar que la electricidad

tiene el 17.4% del consumo energético, siendo el segundo energético con mayor consumo.

Combustible 2017 (PJ) Porcentaje ( %)

Gasolinas y Naftas 1504.41 28.05

Electricidad 935.57 17.45

Diesel 807.73 15.06

Gas seco 734.69 13.69

Gas licuado 423.27 7.89

Biomasa 300.20 5.59

Carbón 237.44 4.43

Querosenos 172.55 3.28

Coque de petróleo 142.36 2.65

Coque de carbón 63.75 1.18

Combustóleo 29.94 0.56

Solar 10.89 0.20

Tabla 1-1: Consumo energético total. [2]
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En la Figura 1-6 se muestra el consumo final energético del año 2017, en el cual se observa que

el sector con mayor consumo energético es el transporte, seguido del sector industrial, el sector

residencial, comercial y público y del sector agropecuario. A excepción del sector transporte,

en todos los sectores la electricidad se encuentra en los dos primeros lugares de mayor consumo

energético.

Figura 1-6: Consumo final energético por sector y por energético. [2]

1.3. Revisión bibliográfica

En la sección anterior se muestra que la Industria es de los sectores de mayor consumo

energético, en especial de energía eléctrica. Además, se observa que a nivel mundial el calor

de desecho llega a ser del 72% de la energía primaria. Por esto, es importante el desarrollo de

tecnologías enfocadas al aprovechamiento del calor de desecho y de fuentes de baja temperatura
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de manera eficiente. A continuación se presentan las tecnologías que se han desarrollado para

la producción de refrigeración y potencia. También se presentan estudios que se han realizado

al ciclo Kalina y al ciclo Goswami.

1.3.1. Ciclo Kalina

En 1983 Kalina [5] presentó un ciclo termodinámico de absorción para la producción de

potencia que opera con la mezcla amoniaco - agua. Este ciclo presenta eficiencias mayores que

las obtenidas con un ciclo Rankine, además se presenta un estimado del tiempo de recuperación

de la inversión de este ciclo, resultando ser de casi la mitad del tiempo de recuperación del ciclo

Rankine.

Nag y Gupta [6] realizaron análisis de Primera y Segunda Ley para el ciclo Kalina e iden-

tificaron que los parámetros que más afectan el desempeño del ciclo son la temperatura y

concentración de amoniaco a la entrada de la turbina, así como la temperatura del separador.

Lolos y Rogdakis [7] presentaron un estudio del ciclo Kalina utilizando colectores solares

planos para cubrir hasta el 95% de la demanda de energía del ciclo, y calor de desecho para

cubrir el resto. Encontraron que el ciclo puede aprovechar la energía solar a 70 ◦C, y que la

eficiencia térmica del ciclo alcanza un valor máximo de 8.3% cuando la fracción de amoniaco

es de 95%. También desarrollaron ecuaciones para relacionar los parámetros de operación del

ciclo con los parámetros de desepeño del mismo.

Zhang et al. [8] realizaron una revisión bibliográfica del ciclo Kalina, así como comparaciones

con el ciclo Rankine. Concluyeron que en general el ciclo Kalina tiene mejores eficiencias ener-

géticas y exergéticas que el ciclo Rankine, a pesar de que para lograrlo el ciclo Kalina requiera

de presiones altas más elevadas que el ciclo Rankine. Además, se menciona que en aplicaciones

geotérmicas el ciclo Kalina genera de 30 a 50% más potencia que las plantas de ciclo Rankine

Orgánico.

Sun et al. [9] realizaron un análisis de energía y exergía del ciclo Kalina KCS-11, el cual

utiliza energía solar como fuente de energía. Determinaron que la mayor pérdida de exergía se

encuentra en la turbina y en el condensador. Realizaron un estudio de desempeño del ciclo en
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la Isla Kumenkima, Japón, determinando que la energía máxima producida por el ciclo es de

553.52 MWh.

Wang y Yu [10] propusieron un ciclo Kalina de composición ajustable para lograr un mejor

desempeño al hacer que la temperatura de condensación se establezca de acuerdo a la tempe-

ratura ambiente del ciclo. Esto lo lograron añadiendo un sensor de densidad y una unidad de

control para monitorizar la temperatura ambiente y controlar las condiciones de operación de

las bombas, el condensador y el separador previo a la turbina. El ciclo se analizó con tempera-

turas anuales de los siguientes lugares: Beijing, China; Husavik, Islandia; Roma, Italia; Lima,

Perú; y Turpan, China. El análisis muestra que se logra un mejor desempeño del ciclo a pesar

de las variaciones de la temperatura ambiente a lo largo del año.

Zare et al. [11] realizaron un análisis del ciclo Kalina KCS-123 acoplado con un campo

de colectores cilindro parabólicos. Encontraron que la temperatura de salida del campo solar

puede ser de 180 ◦C a 380 ◦C como resultado de incrementar el número de colectores de 4

a 10 en cada fila, realizando el análisis con 10 filas de colectores solares y considerando para

cada colector solar una longitud de 7.8 m y un ancho de apertura de 5 m. Por otro lado,

mientras que el ciclo Kalina estudiado tiene eficiencias energética y exergética de 25.0% y

63.9% respectivamente, cuando se incluye el campo solar las eficiencias son de 12.7% y 13.9%,

considerando la conversión de energía térmica a potencia mecánica. También encontraron que

la planta tiene poca variación en las eficiencias al tener distintas temperaturas en el campo

solar a lo largo del día y del año.

1.3.2. Ciclo Goswami

En 1998 Goswami [12] propuso un ciclo termodinámico que produce refrigeración y potencia,

logrando mejorar la eficiencia y tener un mejor aprovechamiento de la fuente de calor que el

ciclo Kalina. A continuación se mencionan estudios realizados para el ciclo Goswami.

Xu et al. [13] realizaron simulaciones y determinaron que se pueden obtener eficiencias

térmicas máximas con una temperatura en el generador de alrededor 125 ◦C. También deter-

minaron condiciones en las que el ciclo puede producir máxima refrigeración, máxima potencia
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o máxima eficiencia térmica.

Lu y Goswami [14] realizaron un estudio para determinar las salidas de refrigeración y poten-

cia que se obtienen teniendo muy bajas temperaturas de operación. Encontraron que se puede

lograr un efecto de refrigeración de aproximadamente -70 ◦C, sin embargo el desempeño del

ciclo generalmente empeora cuando la temperatura de refrigeración disminuye. Posteriormente,

Lu y Goswami [15] realizaron una optimización del ciclo, y determinaron que con una fuente de

calor de aproximadamente 85 ◦C se produce refrigeración y potencia en condiciones óptimas.

Esta temperatura corresponde a la temperatura de operación de los colectores solares planos.

También encontraron que cuando la temperatura del ambiente aumenta, todos los parámetros

de desempeño disminuyen.

Hasan et al. [16] realizaron un análisis para optimizar las condiciones respecto a la Segunda

Ley de la Termodinámica. Encontraron que se tiene una eficiencia de segunda ley máxima de

65.8% a una temperatura de la fuente de calor de aproximadamente 145 ◦C. El incremento de

esta temperatura no provoca el aumento de la eficiencia de Segunda Ley. Las irreversibilidades

del ciclo se encuentran principalmente en el absorbedor, el economizador y el rectificador.

Hasan y Goswami [17] realizaron un análisis exergético, y encontraron que 39.2% de la exergía

contenida en la fuente de calor se pierde en el ciclo. Determinaron que para mejorar el diseño

del ciclo, el rectificador se debe eliminar cuando se tiene una fuente de temperatura de 146 ◦C,

sobretodo si no se requiere una refrigeración de grados bajo cero.

Tamm et al. [18] realizaron un análisis paramétrico y lo validaron con resultados experimen-

tales, determinando que cuando se toman en cuenta las pérdidas reales del ciclo, éste reduce su

eficiencia térmica en un 20.6%, el trabajo en un 11.8% y la capacidad de enfriamiento en un

37.7%. También encontraron que la fuente de mayor irreversibilidad en el ciclo es el proceso de

expansión no isentrópica en la turbina.

Vijayaraghavan y Goswami [19] realizaron una simulación utilizando mezclas binarias de

fluidos de trabajo orgánicos, en los cuales consideran metano, etano, propano, isobutano, entre

otros. Determinaron que dichos fluidos podrían utilizarse en el ciclo, sin embargo se obtiene un

mejor desempeño con la mezcla amoniaco - agua, a pesar de las ventajas técnicas que pudieran
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presentar estos fluidos de trabajo sobre el amoniaco. Martin y Goswami [20] realizaron un

estudio del ciclo utilizando un parámetro que proponen llamado “COP efectivo”, el cual se

define como la refrigeración obtenida entre el trabajo sacrificado. Con este parámetro lograron

optimizar el ciclo para obtener una mayor cantidad de refrigeración. Vidal et al. [21] realizaron

un análisis exergético, considerando procesos reversibles e irreversibles. Concluyeron que el ciclo

tiene un buen desempeño, incluso considerando irreversibilidades. Sin embargo, la refrigeración

producida es muy baja comparada con la producción de potencia.

Padilla et al. [22] realizaron un análisis paramétrico del ciclo mediante el software Chem-

cad, analizando también los efectos del rectificador y el recalentador en el desempeño del ciclo.

Encontraron que las eficiencias energéticas y exergéticas máximas fueron de 21% y 92% respec-

tivamente, a una temperatura de la fuente de 130 ◦C y temperatura del absorbedor de 10 ◦C.

Sin embargo, cuando la eficiencia de la turbina es de 50% bajo las condiciones anteriores, las

eficiencias energéticas y exergéticas son de 10% y 42%, respectivamente. Además, encontraron

que cuando el ciclo es configurado para obtener una máxima potencia, no es necesario el uso

del rectificador y el recalentador. Por otro lado, se obtiene refrigeración máxima cuando no se

utiliza el recalentador.

Demirkaya et al. [23] realizaron un estudio paramétrico. Compararon dos casos: rectificación

con el fluido que se obtiene del generador y rectificación con un fluido de trabajo externo.

Encontraron que en el segundo caso se pueden alcanzar eficiencias energéticas y exergéticas de

5% y 28% a una temperatura del generador de 83.4 ◦C y 75% de eficiencia de la turbina. Sin

embargo, en el segundo caso se pueden alcanzar eficiencias energética y exergética de 5.5% y

33% respectivamente, usando un recalentador antes de la turbina.

1.3.3. Ciclos de refrigeración y potencia

Rogdakis y Antonopoulos [24] presentaron un ciclo de absorción para la producción de

potencia que presenta una eficiencia al menos 20% más alta que un ciclo Rankine. La diferencia

más notoria con respecto al ciclo Kalina es que en este ciclo se tienen tres turbinas, a alta, media

y baja presión, para la expansión del amoniaco, en vez de solo una como en el ciclo Kalina. Por
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otro lado, las máquinas térmicas necesarias así como la operación del ciclo son más simples que

en el ciclo Kalina.

Dejfors et al. [25] realizaron una comparación entre un ciclo Rankine de vapor y un ciclo

de cogeneración con la mezcla amoniaco - agua. Sus resultados arrojan que la cogeneración no

produce mayor potencia que el ciclo Rankine tradicional, y dicen que es probable que a altas

presiones el ciclo de cogeneración con la mezcla amoniaco - agua produzca mayores potencias

que el ciclo Rankine, sin embargo no realizan ninguna simulación debido a la falta de datos de

las propiedades de la mezcla en dichas condiciones.

Zhang y Lior [26] proponen un ciclo combinado para la producción de refrigeración y poten-

cia. El sistema se compone por un ciclo combinado paralelo conformado por un ciclo Rankine y

un ciclo de refrigeración por amoniaco interconectados por los procesos de absorción, separación

y transferencia de calor. Este sistema se puede utilizar como un ciclo inferior en un ciclo combi-

nado. Encontraron que sus eficiencias térmica y exergética son 27.7% y 55.7%, respectivamente,

las cuales son mayores al ciclo Kalina, y a los ciclos Rankine y de refrigeración funcionando a

la par.

Ziegler [27] propone la producción de refrigeración y potencia mediante dos ciclos termodi-

námicos: el primero se compone por un ciclo de refrigeración por absorción de simple efecto y

por un ciclo Kalina; el segundo se compone por un ciclo de refrigeración por absorción de doble

efecto y por un ciclo Kalina.

Boza et al. [28] estudiaron un ciclo semicerrado de turbina de gas que utiliza calor de desecho

para operar una unidad de refrigeración por absorción. Analizaron dos casos, el ciclo con una

turbina de 40 MW y con una turbina de 100 kW. Encontraron que la eficiencia térmica del ciclo

está altamente influenciada por la temperatura de entrada a la turbina.

Ryu et al. [29] propusieron un sistema para producción de potencia, aire acondicionado y

refrigeración, el cual se compone por una turbina de gas y de un sistema de refrigeración por

absorción. Encontraron que el ciclo tiene un buen desempeño y puede tener flexibilidad en la

producción de refrigeración y aire acondicionado.

Padilla et al. [30] propusieron y analizaron un ciclo combinado compuesto por un ciclo
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Rankine y un ciclo Goswami. Determinaron que la eficiencia energética máxima obtenida con

este ciclo es mayor a la eficiencia energética obtenida con el ciclo Rankine a las mismas presiones

de condensación. También encontraron que el trabajo neto máximo del ciclo fue de 85 MW.

Jawahar et al. [31] propusieron un ciclo de absorción para refrigeración y potencia que

utiliza un intercambiador de calor por generación-absorción (GAX, por sus siglas en inglés).

Determinaron que una relación de flujo óptima es de 0.5, y con temperaturas de generación,

ambiente y evaporador de 150 ◦C, 35 ◦C y 0 ◦C respectivamente, se pueden obtener 80 kW de

potencia y 225 kW de refrigeración. También encontraron que las eficiencias térmicas y el COP

del ciclo son mayores a las del ciclo de absorción para refrigeración y potencia sin utilizar el

intercambiador de calor GAX.

Hua et al. [32] propusieron un ciclo Kalina modificado para refrigeración y potencia con la

mezcla amoniaco - agua, que opera con calor de desecho de baja y media temperatura. Con

una fuente de calor de 200 ◦C y una fracción de refrigeración de 0.5, la eficiencia del ciclo es de

13.1%; cuando la fracción de refrigeración es cero, la eficiencia es de 13.2%, mientras que para

el ciclo Kalina a las mismas condiciones de operación la eficiencia es de 11.7%.

Mendoza et al. [33] propusieron un sistema para refrigeración y potencia utilizando una tur-

bina de desplazamiento, y realizaron un análisis de este ciclo operando con las siguientes mezclas:

NH3-H2O, NH3-LiNO3 y NH3-NaSCN. Determinaron que con las mezclas NH3-LiNO3 y NH3-

NaSCN el ciclo tiene un mejor desempeño que con la mezcla NH3-H2O, debido principalmente

a que los absorbentes de dichas mezclas no son volátiles. También determinaron que para una

temperatura ambiente de 35 ◦C, la potencia máxima obtenida fue de 7.5 kW y la refrigeración

de 33 kW al tener una entrada de calor de 100 kW. La eficiencia energética fue de 11.3% y la

eficiencia exergética fue de 43%.

Ayou et al. [34] propusieron y analizaron un nuevo ciclo de absorción de doble etapa para la

producción de refrigeración y potencia operando con la mezcla amoniaco - agua, el cual funciona

con fuentes de temperatura media (200 a 300 ◦C). Determinaron que con una temperatura del

desorbedor 1 de 240 ◦C, temperatura del medio de 30 ◦C, temperatura del evaporador de 5 ◦C,

el radio de presiones de expansión de 3.5 y radio de compresión de 2.0 la eficiencia térmica es
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de 19.9%.

Yang et al. [35] realizaron un estudio de un ciclo combinado de potencia y refrigeración por

eyección utilizando la mezcla isobutano/pentano como fluido de trabajo. El sistema se conforma

por un generador, una turbina, un eyector, un condensador, un evaporador, una bomba y una

válvula de expansión. Encontraron que los componentes con mayor pérdida de exergía son el

eyector y el generador, con una pérdida de 40% y 28% respectivamente.

Muye et al. [36] estudiaron un ciclo combinado utilizando la mezcla amoniaco - agua, para

la producción de refrigeración y potencia en edificaciones con energía solar como fuente de calor

y biomasa como fuente auxiliar. Determinaron que el incremento de la temperatura de la fuente

es ventajoso para la producción de potencia, pero no favorece la producción de refrigeración.

También analizaron el desempeño anual de este ciclo en las ciudades de Sevilla, España y

Chennai, India, concluyendo que el sistema tiene un mejor desempeño en Sevilla que en Chennai.

Barkhordarian et. at. [37] propusieron un ciclo termodinámico para refrigeración y potencia

que se compone de un ciclo Kalina y un ciclo de refrigeración por eyección. Encontraron que con

un radio de potencia y enfriamiento de 5.28 se obtienen 605.9 kW de potencia y 114.8 kW de

enfriamiento, con una eficiencia térmica de 19% y una eficiencia exergética de 38.97%. También

estudiaron otros casos en los que se produce una mayor cantidad de refrigeración o de potencia

ajustando el radio de potencia y enfriamiento.

Jiang et al. [38] propusieron un ciclo termodinámico en cascada para la producción de refri-

geración y potencia. La primera etapa del ciclo se compone por un ciclo Rankine Orgánico sin

bomba con refrigerante R245fa como fluido de trabajo. La segunda etapa del ciclo se compone

por un ciclo de refrigeración por sorción con gel de sílice/LiCl como fluido de trabajo. Deter-

minaron que la eficiencia exergética del ciclo en cascada es mayor que la de los ciclos Rankine

Orgánico y de refrigeración por sorción, con 41.8%, 17.6% y 26.5% respectivamente, a una

temperatura de la fuente de 75 ◦C .

Cao et al. [39] propusieron un ciclo termodinámico para refrigeración y potencia basado

en el ciclo Kalina y el ciclo de refrigeración por absorción, utilizando fuentes de calor de baja

temperatura. Realizaron una optimización del sistema por medio de un algoritmo genético. En
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condiciones óptimas, con 140 ◦C en la fuente de calor, encontraron que la eficiencia exergética

de este ciclo es 25.76%, la potencia obtenida es de 89.59 kW, y la refrigeración es de 12.54 kW.

Ghaebi et al. [40] propusieron un ciclo de refrigeración y potencia compuesto por un ciclo

Kalina y un ciclo de refrigeración por eyección, alimentados con fuentes de calor geotérmicas

y con amoniaco - agua como fluido de trabajo. Realizaron un estudio paramétrico y una op-

timización del ciclo. Bajo condiciones óptimas, encontraron que las salidas de refrigeración,

potencia neta, eficiencia térmica y eficiencia exergética tienen valores de 1133 kW, 2319kW,

15% y 47.8%, respectivamente, utilizando una fuente de calor geotérmico a 110 ◦C.

Parikhani et al. [41] propusieron un nuevo ciclo termodinámico para la producción de re-

frigeración y potencia utilizando calor de baja temperatura de fuentes geotérmicas. Este ciclo

se compone por un generador, un absorbedor, un intercambiador de calor de solución, un eva-

porador, un condensador, una turbina, una bomba, tres válvulas de expansión, un separador y

un mezclador. Realizaron análisis energético, exergético y exergoeconómico del ciclo. Encontra-

ron que las eficiencias térmicas, exergéticas y el costo unitario de los productos son de 16.4%,

28.95% y 93.87 $/GJ, respectivamente. También encontraron que el ciclo propuesto es capaz

de producir una mayor cantidad de refrigeración que de potencia.

Shankar et al. [42] propusieron un ciclo termodinámico para la producción simultánea de

refrigeración y potencia, el cual se conforma de un ciclo Kalina y un ciclo de refrigeración por

absorción, añadiendo otros componentes como un deflegmator, un recalentador, un subenfria-

dor, un separador y una válvula de expansión adicional. Estudiaron el desempeño de este ciclo

al alimentarlo con calor solar. Shankar y Srivinas [43] analizan este ciclo termodinámico com-

parándolo con el ciclo Kalina y el ciclo de refrigeración por absorción, reportando factores de

utilización de la energía de hasta 0.39.

Han et al. [44] propusieron un ciclo termodinámico para refrigeración y potencia con flujo

másico ajustable. Determinaron que a pesar de la variación de diversos parámetros del ciclo, la

refrigeración obtenida permanece constante.

Kordlar et al. [45] propusieron un nuevo ciclo termodinámico que se conforma por un ciclo

Kalina y un ciclo de refrigeración por absorción, el cual utiliza amoniaco - agua como fluido de
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trabajo y se alimenta de calor geotérmico.

Bian et al. [46] propusieron un ciclo combinado compuesto por un ciclo Kalina con amoniaco-

agua como fluido de trabajo basado en conversión de energía térmica del océano (OTEC por

sus siglas en inglés) y un ciclo de refrigeración por eyección con R600a como fluido de trabajo.

1.4. Justificación

En las últimas décadas se han agudizado los problemas ambientales debido en gran medida

al crecimiento poblacional y al consumo de recursos a un ritmo acelerado. Este último supone

un gran consumo de materias primas, así como de energía necesaria para transformarla en

productos finales. En las industrias se utiliza una gran cantidad de combustibles, en su mayoría

fósiles, y se libera al ambiente calor de desecho, que de acuerdo con Forman [4] rebasó los 340 PJ

en 2012.

De acuerdo a lo presentado en las secciones anteriores, a nivel mundial el sector Industrial

es el que demanda mayor cantidad de energía, mientras que a nivel nacional se encuentra en

segundo lugar, y queda en tercer lugar considerando a los países de la OCDE. Por otro lado, la

energía eléctrica es el segundo energético de mayor demanda, siendo la Industria el sector que

más utiliza este tipo de energía. Por esto, es de importancia desarrollar métodos y dispositivos

que conviertan la energía primaria de una manera más eficiente.

En la Revisión Bibliográfica se presentaron diversos sistemas que son capaces de produ-

cir potencia eléctrica y refrigeración utilizando calor de baja y media temperatura, así como

estudios comparativos y de optimización realizados sobre el ciclo Kalina y el ciclo Goswami.

A pesar de que se encontraron distintos sistemas que producen refrigeración y potencia de

manera simultánea, no se encontró ningún ciclo igual a las configuraciones que se proponen a

continuación.

En este trabajo se presenta un estudio de dos nuevas configuraciones para el ciclo Goswami,

con las cuales se pretende incrementar la capacidad de refrigeración del ciclo, lo cual conlleva

a un mayor aprovechamiento del calor suministrado.
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1.5. Hipótesis

Al añadir al ciclo Goswami un condensador y una válvula de expansión posteriores al recti-

ficador, y haciendo una división de flujo del refrigerante, se pueden obtener mayores potencias

de enfriamiento, y por consiguiente mayores Factores de Utilización de Energía.

1.6. Objetivos

1.6.1. Objetivo general

Simular el ciclo Goswami operando con la mezcla amoniaco - agua, así como las nuevas

configuraciones que se proponen, para determinar sus condiciones óptimas de operación, así

como establecer la configuración que tenga un mejor aprovechamiento del calor suministrado.

1.6.2. Objetivos específicos

Realizar una revisión bibliográfica sobre los ciclos termodinámicos para la producción de

refrigeración y potencia simultáneas.

Realizar simulaciones en el software Engineering Equation Solver (EES) para el ciclo

Goswami, así como de las nuevas configuraciones que se proponen; con división de flujo a

la salida del rectificador y con sangrado en la turbina.

Evaluar el desempeño del ciclo con las configuraciones propuestas, y compararlas con el

ciclo Goswami.

Determinar la configuración que tiene un mejor desempeño, así como sus condiciones

óptimas de operación.
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Capítulo 2

Fundamentos teóricos

En este capítulo se presentan los conceptos básicos necesarios para comprender el funcio-

namiento de los ciclos de absorción para la producción de refrigeración y potencia de manera

simultánea que se analizan en el presente texto: se definen balances de masa, Primera y Se-

gunda Ley de la Termodinámica, entropía y exergía. Se presentan los ciclos principales en los

que se basa el funcionamiento de los ciclos propuestos, como son: Rankine, refrigeración por

compresión, refrigeración por absorción, Kalina y Goswami. De estos ciclos se mencionan los

componentes que los conforman, se explica su funcionamiento y se exponen los balances de

masa y energía que se utilizan para su análisis.

2.1. Balance de masa

El balance de masa dice que la transferencia neta de masa hacia o desde un volumen de

control es igual al cambio de masa dentro de ese volumen de control, en un intervalo de tiempo.

A continuación se muestra la ecuación que lo representa.

∑
ṁe −

∑
ṁs = dmvc

dt
(2-1)
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2.2. Primera Ley de la Termodinámica

La primera Ley de la Termodinámica, o Principio de Conservación de la Energía, tiene como

enunciado el siguiente: “La energía no se crea ni se destruye, sólo se transforma”. La Primera

Ley expresa que en todo proceso existe una explicación para el cambio en la cantidad de energía

del sistema, la cual puede ser mediante entradas y salidas de calor, entradas y salidas de trabajo,

y cambio en la energía interna (u), siendo ésta la suma de todas las formas microscópicas de

energía.

De esta Ley se obtiene la ecuación de la energía, o balance de energía, en el cual se consi-

dera que en un sistema cerrado, la energía que entra menos la energía que sale debe ser igual

al cambio de ésta en el volumen de control. A continuación se presenta dicho balance.

∑
ṁe(u+ Pv + 1

2V
2 + gz)e −

∑
ṁs(u+ Pv + 1

2V
2 + gz)s ±

∑
Ẇ ±

∑
Q̇

= d

dt

[
mvc(u+ 1

2V
2 + gz)vc

]
(2-2)

A la suma de los términos de energía interna (u) y del producto de la presión por el volumen

específico se le llama entalpía (h), y es una propiedad de la materia que indica la energía del

sistema bajo ciertas condiciones, por lo que h = u + Pv. Con esta definición, el balance de

energía se puede escribir de la siguiente manera:

∑
ṁe(h+ 1

2V
2 + gz)e −

∑
ṁs(h+ 1

2V
2 + gz)s ±

∑
Ẇ ±

∑
Q̇

= d

dt

[
mvc(u+ 1

2V
2 + gz)vc

]
(2-3)

2.3. Segunda Ley de la Termodinámica

La Segunda Ley de la Termodinámica considera la calidad de la energía que se transfiere en

un proceso, además de determinar la dirección en que éste ocurre. El enunciado de Kevin-Planck
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para esta Ley establece que ninguna máquina térmica puede alcanzar una eficiencia del 100%.

Mediante este enunciado se explica que una máquina térmica tiene un límite de conversión de

energía, y depende de la transferencia de energía que puede darse entre la máquina, el ambiente

y el depósito de energía.

Por otro lado, el enunciado de Clausius establece que “es imposible construir un dispositivo

que opere en un ciclo sin que produzca ningún otro efecto que la transferencia de calor de un

cuerpo de menor temperatura a otro de mayor temperatura” [47]. Este enunciado explica que

en la naturaleza el calor se transferirá de una fuente de mayor temperatura a una de menor

temperatura. También marca los fundamentos de un refrigerador o una bomba de calor, en los

cuales se transfiere calor de una fuente de menor temperatura a una de mayor temperatura,

necesitando una entrada de energía para su funcionamiento, ya sea en forma de potencia, como

en el ciclo de refrigeración por compresión, o de calor y potencia, como en el ciclo de refrigeración

por absorción. Ambos ciclos se explicarán posteriormente.

Los procesos termodinámicos se pueden clasificar en reversibles e irreversibles. Los procesos

reversibles son aquellos que no dejan ningún rastro en los alrededores cuando regresan a su

estado original mediante su proceso inverso, contrario a los procesos irreversibles. Sin embargo,

los primeros son solamente procesos idealizados que ayudan a estudiar los fenómenos reales,

por lo que no ocurren en la naturaleza. Los procesos reales son irreversibles debido a una serie

de factores llamados irreversibilidades, como son: fricción, transferencia de calor mediante una

diferencia de temperatura finita, expansión libre, mezclado de dos fluidos, resistencia eléctrica,

deformación inelástica de sólidos y reacciones químicas.

2.4. Entropía

La entropía es una medida del desorden en un sistema. También se considera como una

medida de las Irreversibilidades en un sistema, por lo que a diferencia de la energía, no existe

la conservación de la entropía. La ecuación de la entropía es la siguiente:
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∑
ṁese −

∑
ṁsss ±

∑ Q̇

T
+ Ṡgen = d

dt
(mvcsvc) (2-4)

Donde Sgen es la entropía generada y se calcula como el cambio de entropía en el sistema

más el cambio de entropía en los alrededores. De acuerdo a los valores que se le pueden asignar

se establece el principio de generación de entropía, el cual dice que en un proceso, si Sgen > 0

el proceso es real, si Sgen = 0 el proceso es ideal y si Sgen < 0 el proceso es imposible. Estas

definiciones apoyan la idea de la dirección en que ocurre un proceso que se establece en la

Segunda Ley.

2.5. Exergía

La exergía es la energía disponible que hay en un sistema. También se define como el trabajo

máximo que puede entregar cierto sistema o proceso, siendo el trabajo máximo aquel que realiza

un proceso reversible desde un estado inicial hasta un estado muerto, es decir, hasta que ya no

es posible extraer más energía. La ecuación general de la exergía se presenta a continuación:

∑
ṁe
[
(h− h0) − T0(s− s0) + 1

2V
2 + gz

]
e

−
∑
ṁs
[
(h− h0) − T0(s− s0) + 1

2V
2 + gz

]
s

±
∑

Q̇(1 − T0
TH

) ±
∑

Ẇ − I = d

dt

[
(u− u0) + P (v − v0) + 1

2V
2 + gz

]
vc
mvc (2-5)

Como se puede observar, la ecuación de la exergía incluye el balance de energía pero consi-

derando el estado muerto, el balance de entropía en el sistema, la irreversibilidad y la energía

asociada al flujo del calor, la cual considera la eficiencia de Carnot y se representa en el término∑
Q̇
(
1 − T0

TH

)
.

La irreversibilidad (I) se calcula mediante la diferencia entre el trabajo máximo y el trabajo

real que entrega el sistema. Se puede considerar como la parte de la energía que no se convirtió
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en trabajo. Por lo tanto, cuanto más pequeña sea la irreversibilidad en un sistema, mayor será

el trabajo producido.

2.6. Ciclo Rankine

El ciclo Rankine es un ciclo de potencia de vapor que es comúnmente utilizado en las

centrales eléctricas. Este ciclo se compone por una caldera, una turbina, un condensador y una

bomba, como se muestra en la Figura 2-1. A continuación se explica el funcionamiento del ciclo

Rankine ideal.

El fluido de trabajo, usualmente agua, entra como líquido saturado a la bomba (1) donde

aumenta su presión isentrópicamente, obteniendo líquido subenfriado (2). Después entra a la

caldera, donde aumenta su temperatura a presión constante para obtener vapor sobrecalentado

(3), el cual pasa por la turbina; se expande isentrópicamente y sale como vapor saturado (4).

Posteriormente pasa por el condensador, donde se extrae calor al fluido de trabajo formando

líquido saturado a la misma presión, el cual entra a la bomba, completándose el ciclo.

Figura 2-1: Diagrama de ciclo Rankine.
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A continuación se muestran las ecuaciones principales que describen el funcionamiento de

este ciclo.

Para la Caldera:

Q̇Cal = ṁ(h3 − h2) (2-6)

Para la Turbina:

ẆT = ṁ(h3 − h4) (2-7)

Para la Bomba:

ẆB = ṁ(h2 − h1) (2-8)

El trabajo neto es el trabajo producido por la turbina menos el trabajo consumido por la

bomba.

ẆN = ẆT − ẆB (2-9)

La eficiencia térmica del ciclo Rankine se determina mediante la razón del trabajo neto

producido entre la energía consumida para realizar dicho tabajo.

η = ẆN

Q̇Cal
(2-10)

2.7. Ciclo de refrigeración por compresión

El ciclo de refrigeración por compresión se compone por un compresor, un evaporador,

una válvula de expansión y un condensador, como se muestra en la Figura 2-2. Este ciclo es

ampliamente utilizado en refrigeradores, bombas de calor y sistemas de acondicionamiento de

aire. A continuación se explica el funcionamiento del ciclo de refrigeración por compresión ideal.

El refrigerante entra al compresor como vapor saturado (1), aumenta su presión de manera

isentrópica y sale como vapor sobrecalentado (2), el cual entra al condensador donde pierde

calor a presión constante obteniendo líquido saturado (3). Posteriormente se expande isentálpi-

camente, de manera que el refrigerante que sale de la válvula de expansión se encuentra en la

región de mezcla de líquido y vapor (4). Éste pasa por el evaporador, donde aumenta su tem-

36



peratura a presión constante hasta obtener vapor saturado, realizando el efecto de refrigeración

y completando el ciclo.

Figura 2-2: Diagrama de ciclo Refrigeración por Compresión.

A continuación se muestran las ecuaciones que describen el funcionamiento de este ciclo.

Para el Evaporador:

Q̇E = ṁ(h1 − h4) (2-11)

Para el Compresor:

ẆC = ṁ(h2 − h1) (2-12)

Para medir la eficiencia en un ciclo de refrigeración se utiliza el Coeficiente de Operación

(COP ) de enfriamiento, el cual indica la eficiencia del ciclo y se calcula dividiendo la cantidad

de calor que se requiere extraer en el espacio refrigerado entre el trabajo que se utiliza:

COP = Q̇E

ẆC
(2-13)

A diferencia de la Eficiencia, el COP de enfriamiento puede tener valores mayores a 1.

37



2.8. Ciclo de refrigeración por absorción

El propósito de este ciclo es lograr el efecto de refrigeración teniendo un menor consumo

energético. Esto se logra al modificar el ciclo de refrigeración por compresión: se reemplaza el

compresor por un sistema de absorción, el cual se compone por un generador, un absorbedor,

un economizador, una bomba y una válvula de expansión, como se muestra en la Figura 2-3.

En el sistema de absorción, la bomba es el único componente que consume energía eléctrica, y

a diferencia del compresor su consumo de energía eléctrica es mínimo.

El ciclo de refrigeración por absorción funciona con una mezcla compuesta por un refri-

gerante y un absorbente. Las mezclas más utilizadas en estos sistemas son Amoniaco - Agua

(NH3 H2O) y Agua – Bromuro de Litio (LiBr H2O). En estas mezclas el primer componente es

el refrigerante y el segundo es el absorbente, y se aprovecha su característica de tener distintas

temperaturas de ebullición entre ambos componentes. Otras características a tomar en cuenta

son las siguientes: que la mezcla no llegue a estado sólido, buena afinidad y solubilidad entre

ambos componentes, las presiones de operación moderadas, las propiedades de transporte como

son viscosidad, conductividad térmica y coeficiente de difusión; que no sea corrosiva y que sea

asequible económicamente.

A continuación se explica el funcionamiento del presente ciclo. En el generador se evapora

el refrigerante separándolo del absorbente, obteniendo dos flujos: el estado 7 es refrigerante casi

puro como vapor saturado y el estado 4 es una mezcla de baja concentración de refrigerante.

El flujo 7 pasa por un rectificador en caso de que queden trazas del absorbente para obtener

un refrigerante puro (9). Posteriormente entra al condensador, en el cual el refrigerante pierde

calor a presión constante obteniendo líquido saturado (10) que se expande isentálpicamente

(11) para entrar al evaporador, donde se produce el efecto de refrigeración, obteniendo vapor

saturado (12). El flujo 4 que sale del generador pasa por el economizador, donde transfiere parte

de su calor al flujo de alta concentración de refrigerante obteniendo el flujo 5, posteriormente se

expande isentálpicamente (6) y entra al absorbedor, donde se mezcla con el flujo 12, obteniendo

así una mezcla con alta concentración de refrigerante (1). Esta mezcla se bombea (2), pasa por
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el economizador aumentando su temperatura (3) y entra al generador, completándose el ciclo.

Figura 2-3: Diagrama de ciclo Refrigeración por Absorción.

A continuación se presentan las ecuaciones principales que describen este ciclo.

Para el Generador:

Q̇G = ṁ4h4 + ṁ7h7 − ṁ3h3 − ṁ8h8 (2-14)

Para el Evaporador:

Q̇E = ṁ11(h12 − h11) (2-15)

El COP en este caso se define de la siguiente manera:

COP = Q̇E

Q̇G + ẆB
(2-16)

Debido a que la magnitud del trabajo de la bomba es muy pequeña comparado con el calor

del generador, el COP se suele simplificar obteniendo la siguiente ecuación:

COP = Q̇E

Q̇G
(2-17)
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2.9. Ciclo Kalina

El ciclo Kalina es un ciclo para la producción de potencia mediante un sistema de absor-

ción, por lo cual se pueden aprovechar fuentes de calor con temperaturas más bajas que aquellas

utilizadas en un ciclo Rankine. Este ciclo se compone por un evaporador, una turbina, un recti-

ficador, un generador, un economizador, un absorbedor, una bomba y una válvula de expansión,

como se muestra en la Figura 2-4. A continuación se explica el funcionamiento del ciclo.

En el generador se separa el refrigerante del absorbente, obteniendo dos flujos; el primer

flujo (7) es de refrigerante casi puro como vapor saturado, que pasa por un rectificador donde

se pretende obtener un refrigerante más puro (9),evitando así que el absorbente forme líquido

dentro de la turbina y la dañe. Posteriormente el refrigerante entra a la turbina como vapor

sobrecalentado, donde se expande isentrópicamente (10); después pasa por el evaporador, don-

de sale como vapor sobrecalentado (11) y entra al absorbedor. El segundo flujo que sale del

generador (4) es una mezcla de baja concentración de refrigerante, la cual pasa por el econo-

mizador, donde cede parte de su calor obteniendo el flujo 5, y después pasa por la válvula de

expansión (6), para llegar al absorbedor donde se mezcla con el flujo 11. En el absorbedor se

forma una mezcla de alta concentración de refrigerante (1), la cual pasa por la bomba (2) y pos-

teriormente por el economizador, donde aumenta su temperatura (3) para llegar al generador,

completándose el ciclo.

Figura 2-4: Diagrama de ciclo Kalina.
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A continuación se presentan las ecuaciones que describen el funcionamiento de este ciclo.

Para el Generador:

Q̇G = ṁ4h4 + ṁ7h7 − ṁ3h3 − ṁ8h8 (2-18)

Para la Turbina:

ẆT = ṁ10(h9 − h10) (2-19)

Para la Bomba:

ẆB = ṁ1(h2 − h1) (2-20)

El Trabajo Neto se presenta en la siguiente ecuación:

ẆN = ẆT − ẆB (2-21)

La eficiencia térmica de este ciclo se presenta a continuación:

η = ẆT

Q̇G + ẆB
(2-22)

2.10. Ciclo Goswami

El ciclo Goswami es un ciclo de absorción para la producción de refrigeración y potencia

de manera simultánea, y puede considerarse como la unión de un ciclo de refrigeración por

absorción con un ciclo Rankine. Este ciclo puede admitir calor de desecho, geotérmico o solar

térmico como fuentes de energía, ya que funciona con fuentes de baja a media temperatura.

Sus componentes son: una turbina, un evaporador, un recalentador, un rectificador, un

absorbedor, un economizador, un generador, una bomba y una válvula de expansión, como se

muestra en la Figura 2-5. A continuación se explica el funcionamiento del ciclo.
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En el generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, obteniendo dos

flujos. En el primero (7) el refrigerante pasa por el rectificador para eliminar las trazas de

absorbente obteniendo un refrigerante casi puro (9) y posteriormente pasa por un recalentador

para aumentar su temperatura, obteniendo un vapor sobrecalentado (10), el cual se expande

isentrópicamente en la turbina (11). Posteriormente el refrigerante entra al evaporador, donde

se produce el efecto de refrigeración, obteniendo vapor sobrecalentado (12). El segundo flujo

que se obtiene del Generador es una mezcla de baja concentración de refrigerante (4), que

entra al economizador donde cede parte de su calor (5) y posteriormente pasa por la válvula

de expansión, donde se expande isentálpicamente (6), para entrar al absorbedor y mezclarse

con el flujo 12, obteniendo una mezcla con alta concentración de refrigerante (1). Esta mezcla

pasa por una bomba, la cual aumenta su presión de manera isentrópica (2), posteriormente

pasa por un economizador donde aumenta su temperatura (3) y finalmente entra al generador,

completándose el ciclo.

Figura 2-5: Diagrama de ciclo Goswami.

A continuación de presentan las ecuaciones que describen el funcionamiento de este ciclo.

Para el Generador:

Q̇G = ṁ4h4 + ṁ7h7 − ṁ3h3 − ṁ8h8 (2-23)

42



Para el Evaporador:

Q̇E = ṁ11(h12 − h11) (2-24)

Para la Turbina:

ẆT = ṁ11(h10 − h11) (2-25)

Para la Bomba:

ẆB = ṁ1(h2 − h1) (2-26)

El Tabajo Neto se presenta en la siguiente ecuación:

ẆN = ẆT − ẆB (2-27)

En este ciclo se produce calor y potencia de manera simultánea, por lo cual es conveniente

definir el FUE como una medida de la eficiencia del ciclo, en lugar del COP . EL FUE indica

la cantidad de energía aprovechada en el ciclo, sin embargo se debe ser cauteloso en su uso

debido a que combina diferentes tipos de energía.

FUE = Q̇E + ẆT

Q̇G + Q̇Rec + ẆB
(2-28)
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Capítulo 3

Descripción de los sistemas

En este capítulo se explica el funcionamiento de los dos ciclos que se proponen, los cuales

son ciclos de absorción para la producción de refrigeración y potencia de manera simultánea que

surgen de variaciones al ciclo Goswami. Para cada ciclo se exponen los balances de masa, especies

y energía en cada componente. Se presentan los parámetros de eficiencia que se utilizan para

la evaluación de los ciclos, los cuales son: factor de utilización de energía, eficiencia exergética

e irreversibilidad. Para finalizar, se exponen las consideraciones y los parámetros de entrada

que se utilizan en la simulación de los ciclos, se presentan los métodos de solución que utiliza

el software EES y que se aplicaron para la simulación, y se explican los algoritmos de solución

que se siguieron.

3.1. Modelo I

Este ciclo es una variación del ciclo Goswami en el que se añade un condensador y una

válvula de expansión a la salida del rectificador para incrementar el efecto de refrigeración

producido en el evaporador. El diagrama del ciclo se muestra en la Figura 3-1.
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3.1.1. Funcionamiento del ciclo

En el Generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, formando dos

flujos: el primero es un flujo de refrigerante casi puro (7) el cual pasa por el rectificador para

obtener un refrigerante puro (9). A la salida del rectificador, el refrigerante se divide en los

siguientes flujos: el flujo 13 entra al recalentador y el flujo 14 entra al condensador. A la salida

del recalentador (10) el refrigerante pasa por la turbina donde se expande isentrópicamente

obteniendo el flujo 11. A la salida del condensador (15) se tiene líquido saturado, el cual pasa

por una válvula de expansión donde se expande isentálpicamente obteniendo el flujo 16, el

cual se mezcla con el flujo 11 formando el flujo 17, que entra al evaporador obteniendo vapor

sobrecalentado (12) al realizar el efecto de refrigeración. El segundo flujo que sale del generador

es una mezcla con baja concentración de refrigerante (4) el cual pasa por el economizador

donde cede parte de su calor (5). Posteriormente pasa por una válvula de expansión donde

se expande isentálpicamente (6) para entrar al absorbedor, donde se mezcla con el flujo 12

obteniendo una mezcla con alta concentración de refrigerante (1) como líquido saturado, el cual

se bombea (2) para entrar al economizador, donde aumenta su temperatura (3) y finalmente

entra al generador, completando el ciclo.

Figura 3-1: Diagrama de Modelo I.
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3.1.2. Modelo matemático

A continuación se presentan los balances de masa, especies y energía que describen este

ciclo, los cuales fueron utilizados para el desarrollo del modelo en el programa EES.

Generador

ṁ3 + ṁ8 = ṁ4 + ṁ7 (3-1)

ṁ3x3 + ṁ8x8 = ṁ4x4 + ṁ7x7 (3-2)

ṁ3h3 + ṁ8h8 + Q̇G = ṁ4h4 + ṁ7h7 (3-3)

Rectificador

ṁ7 = ṁ8 + ṁ9 (3-4)

ṁ7x7 = ṁ8x8 + ṁ9x9 (3-5)

ṁ7h7 = ṁ8h8 + ṁ9h9 + Q̇R (3-6)

Punto A

ṁ14 = ṁ9FE (3-7)

ṁ9 = ṁ13 + ṁ14 (3-8)

Recalentador

ṁ10 = ṁ13 (3-9)

ṁ13h13 + Q̇Rec = ṁ10h10 (3-10)

Turbina

ṁ10 = ṁ11 (3-11)

ṁ10h10 = ṁ11h11 + ẆT (3-12)

Condensador

ṁ14 = ṁ15 (3-13)

ṁ14h14 = ṁ15h15 + Q̇C (3-14)
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Punto B

ṁ11 + ṁ16 = ṁ17 (3-15)

ṁ11h11 + ṁ16h16 = ṁ17h17 (3-16)

Evaporador

ṁ12 = ṁ17 (3-17)

ṁ17h17 + Q̇E = ṁ12h12 (3-18)

Absorbedor

ṁ6 + ṁ12 = ṁ1 (3-19)

ṁ6x6 + ṁ12x12 = ṁ1x1 (3-20)

ṁ6h6 + ṁ12h12 = ṁ1h1 + Q̇A (3-21)

Economizador

ṁ2 = ṁ3 (3-22)

x2 = x3 (3-23)

ṁ4 = ṁ5 (3-24)

x4 = x5 (3-25)

ṁ2h2 + ṁ4h4 = ṁ3h3 + ṁ5h5 (3-26)

ηEc = h3 − h2
h4 − h2

(3-27)

Bomba

ṁ1 = ṁ2 (3-28)

x1 = x2 (3-29)

ẆB = (ṁ2h2 − ṁ1h1)
ηB

(3-30)

47



Válvula de Expansión 1

ṁ5 = ṁ6 (3-31)

x5 = x6 (3-32)

ṁ5h5 = ṁ6h6 (3-33)

Válvula de Expansión 2

ṁ15 = ṁ16 (3-34)

ṁ15h15 = ṁ16h16 (3-35)

3.2. Modelo II

Este ciclo es una variación del ciclo Goswami en el que se hace una extracción de flujo

a la turbina a una presión intermedia y se hace pasar por un condensador y una válvula de

expansión para incrementar el efecto de refrigeración producido en el evaporador sin sacrificar

la potencia producida por el ciclo. El diagrama del ciclo se muestra en la Figura 3-2.

3.2.1. Funcionamiento del ciclo

En el Generador se evapora el refrigerante para separarlo del absorbente, formando dos

flujos: el primero es un flujo de refrigerante casi puro (7) el cual pasa por el rectificador para

obtener un refrigerante puro (9). Posteriormente pasa por el recalentador para incrementar su

temperatura (10) y después entra a la turbina donde una fracción del refrigerante se expande

hasta una presión intermedia, obteniendo el flujo 13. El resto del refrigerante se expande comple-

tamente en la turbina obteniendo el flujo 11. El flujo 13 entra al condensador, del cual se obtiene

líquido saturado (14) que se expande isentálpicamente en una válvula de expansión obteniendo

el flujo 15, el cual se mezcla con el flujo 11 para entrar al evaporador (16) de donde se obtiene

el efecto de refrigeración formando vapor sobrecalentado (12). El resto del ciclo corresponde al

sistema de absorción, el cual funciona de la misma manera que en el caso anterior.
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Figura 3-2: Diagrama de Modelo II.

3.2.2. Modelo matemático

A continuación se presentan los balances de masa, especies y energía que describen este

ciclo.

Generador

ṁ3 + ṁ8 = ṁ4 + ṁ7 (3-36)

ṁ3x3 + ṁ8x8 = ṁ4x4 + ṁ7x7 (3-37)

ṁ3h3 + ṁ8h8 + Q̇G = ṁ4h4 + ṁ7h7 (3-38)

Rectificador

ṁ7 = ṁ8 + ṁ9 (3-39)

ṁ7x7 = ṁ8x8 + ṁ9x9 (3-40)

ṁ7h7 = ṁ8h8 + ṁ9h9 + Q̇R (3-41)

Recalentador

ṁ9 = ṁ10 (3-42)
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ṁ9h9 + Q̇Rec = ṁ10h10 (3-43)

Turbina

ṁ13 = ṁ10FE (3-44)

ṁ10 = ṁ11 + ṁ13 (3-45)

ẆT = ηT(ṁ10h10 − ṁ11h11 − ṁ13h13) (3-46)

Condensador

ṁ13 = ṁ14 (3-47)

ṁ13h13 = ṁ14h14 + Q̇C (3-48)

Punto A

ṁ11 + ṁ15 = ṁ16 (3-49)

ṁ11h11 + ṁ15h15 = ṁ16h16 (3-50)

Evaporador

ṁ12 = ṁ16 (3-51)

ṁ16h16 + Q̇E = ṁ12h12 (3-52)

Absorbedor

ṁ6 + ṁ12 = ṁ1 (3-53)

ṁ6x6 + ṁ12x12 = ṁ1x1 (3-54)

ṁ6h6 + ṁ12h12 = ṁ1h1 + Q̇A (3-55)

Economizador

ṁ2 = ṁ3 (3-56)

x2 = x3 (3-57)

ṁ4 = ṁ5 (3-58)
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x4 = x5 (3-59)

ṁ2h2 + ṁ4h4 = ṁ3h3 + ṁ5h5 (3-60)

ηEc = h3 − h2
h4 − h2

(3-61)

Bomba

ṁ1 = ṁ2 (3-62)

x1 = x2 (3-63)

ẆB = (ṁ2h2 − ṁ1h1)
ηB

(3-64)

Válvula de Expansión 1

ṁ5 = ṁ6 (3-65)

x5 = x6 (3-66)

ṁ5h5 = ṁ6h6 (3-67)

Válvula de Expansión 2

ṁ14 = ṁ15 (3-68)

ṁ14h14 = ṁ15h15 (3-69)

3.3. Parámetros para la evaluación de los ciclos

En esta sección se presentan tres parámetros que serán utilizados para evaluar el desempeño

de los ciclos.

3.3.1. Factor de Utilización de Energía

En el Capítulo 2 se presentó el FUE. En estos ciclos se calcula de la siguiente manera:

FUE = Q̇E + ẆN

Q̇G + Q̇Rec
(3-70)
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3.3.2. Eficiencia exergética

Debido a que el FUE mezcla en su cálculo distintos tipos de energía, es necesario utilizar

otro parámetro que no tenga dicho problema, como es la eficiencia exergética, la cual se calcula

dividiendo la exergía útil que se produce entre la exergía que se consume en el ciclo.

ηEx =
ẆN + Q̇E

(
T0−TE

TE

)
Q̇G

(
1 − T0

TG

)
+ Q̇Rec

(
1 − T0

TRec

) (3-71)

3.3.3. Irreversibilidad

Este parámetro indica la exergía que pierde el sistema y se calcula restando la exergía que

se suministra al sistema menos la exergía útil que entrega.

İ =
[
Q̇G

(
1 − T0

TG

)
+ Q̇Rec

(
1 − T0

TRec

)]
−
[
ẆN + Q̇E

(
T0 − TE
TE

)]
(3-72)

3.4. Simulación de los ciclos termodinámicos

Las simulaciones de los ciclos fueron realizadas en el software Engineering Equation Solver

(EES). A continuación se presentan las consideraciones y los parámetros de entrada que se

utilizaron para la simulación de los ciclos, así como los algoritmos de solución que se siguieron.

3.4.1. Consideraciones

La simulación de estos sistemas requiere de algunas simplificaciones, las cuales se muestran

a continuación.

1. Existe equilibrio termodinámico en los ciclos

2. Los sistemas se consideran en estado estacionario

3. Las pérdidas de calor de los componentes son despreciables

4. A la salida del condensador, el refrigerante se encuentra en estado de saturación

5. La mezcla está en condiciones de saturación a la salida del generador y del absorbedor

6. La pérdida de presión en las tuberías es despreciable
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7. La bomba es isentrópica

8. Las válvulas de expansión son isentálpicas

3.4.2. Parámetros de entrada

Los parámetros de entrada que se utilizaron se enlistan en la Tabla 3-1. Cabe aclarar que los

valores asignados a las eficiencias de la turbina y la bomba son los mismos que los utilizados por

Demirkaya et al. [23], para obtener una comparación más acertada de los modelos propuestos

con el ciclo Goswami. Por otro lado, el valor que se utiliza para la eficiencia del economizador

se tomó de valores experimentales para intercambiadores de calor de placas obtenidos en el

Laboratorio de Refrigeración y Bombas de Calor del Instituto de Energías Renovables de la

UNAM.

Parámetro Rango de operación Intervalo

TA (◦C) 20 - 40 5

TE (◦C) -10 - 10 5

TG (◦C) 90 - 150 10

PA (kPa) 2000 - 4000 500

∆T (◦C) 10 - 50 20

FE (-) 0 - 1 0.1

x4 (-) 0.20 - 0.40 0.05

ηB (-) 0.80 -

ηT (-) 0.85 -

ηEc (-) 0.70 -

m9 (kg/s) 1 -

xR (-) 0.995 -

Tabla 3-1: Parámetros entrada Modelos I y II.
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3.4.3. Solución de ecuaciones en EES

Para resolver las ecuaciones que se presentaron anteriormente, el software EES utiliza una

variante del método de Newton para la resolución de sistemas no lineales, en el que la matriz

Jacobiana necesaria en dicho método se evalúa numéricamente en cada iteración.

Para la obtención de las propiedades de la mezcla amoniaco - agua se utilizó una rutina

incluida en el software que utiliza las ecuaciones de estado descritas por Ibrahim y Klein [48],

quienes proporcionan ecuaciones de estado separadas para las fases de líquido y gas, para

amoniaco puro y agua pura. Para la mezcla en estado gaseoso, asumieron que ésta se comporta

como una solución ideal, mientras que en estado líquido modificaron la energía libre de Gibbs,

incluyendo datos experimentales para altas presiones y temperaturas. Esta correlación cubre

la mezcla líquido - vapor en equilibrio para presiones de 20 a 11000 kPa y temperaturas de

-43 a 327 ◦C. Teniendo como datos de entrada tres propiedades, se pueden obtener de manera

explícita el resto de ellas, mientras que para determinar el equilibrio de fase es necesario resolver

un sistema de ecaciones no lineales, mediante el método mencionado anteriormente.

3.4.4. Algoritmo de solución Modelo I

A continuación se explica el algoritmo de solución para el Modelo I simulado en el software

EES.

La presión baja del ciclo se calcula como la presión de saturación a la salida del evaporador,

considerando refrigerante puro.

PB = Psat(T12)

Posteriormente, se calculan las fracciones en masa de amoniaco de los puntos 1 y 4.

x1 = x(T1, PB, q = 0)

x4 = x(T4, PA, q = 0)

Se calculan los flujos másicos en todo el ciclo mediante los balances de masa y materia

presentados en la sección 3.2.2.
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Se calculan las entalpías de los puntos 1 y 4 mediante la rutina para amoniaco - agua.

h1 = h(TA,PB, q = 0)

h4 = h(TG,PA, q = 0)

Se calculan las entalpías de los puntos 2, 3, 5, 6 mediante balances de energía en los com-

ponentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones mostradas en la sección 3.2.2.

Se calcula la temperatura del punto 3 mediante la rutina para amoniaco - agua.

T3 = T (PA, x1, h3)

Se calculan las entalpías de los puntos 7, 8, 9, 10, 11, 12, 13, 14 y 15 mediante la rutina

para amoniaco - agua.

h7 = h(T3, PA, q = 1.001)

h8 = h(T9, PA, q = 0)

h9 = h(PA, xR, q = 1)

h10 = h(T9 + ∆T, PA, q = 1.001)

h11 = h(PB, xR, s10)

h12 = h(TE, PB, q = 1)

h13 = h(PA, xR, q = 1)

h14 = h(PA, xR, q = 1)

h15 = h(TA,PA, q = 0)

Se calculan las entalpías de los puntos 16 y 17 mediante balances de energía en los compo-

nentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones mostradas en la sección 3.2.2.

Posteriormente, se calculan trabajos y calores mediante balances de energía, así como los

parámetros de eficiencia mediante las ecuaciones 3-70, 3-71 y 3-72.
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3.4.5. Algoritmo de solución Modelo II

A continuación se explica el algoritmo de solución para el Modelo II simulado en el software

EES.

La presión baja del ciclo se calcula como la presión de saturación a la salida del evaporador,

considerando refrigerante puro.

PB = Psat(T12)

Para calcular la presión intermedia, se toma en cuenta la presión de saturación a la salida

del condensador, considerando refrigerante puro.

Pint = Psat(T14)

Posteriormente, se calculan las fracciones en masa de amoniaco de los puntos 1 y 4.

x1 = x(T1, PB, q = 0)

x4 = x(T4, PA, q = 0)

Se calculan los flujos másicos en todo el ciclo mediante los balances de masa y materia

presentados en la sección 3.2.3.

Se calculan las entalpías de los puntos 1 y 4 mediante la rutina para amoniaco - agua.

h1 = h(TA,PB, q = 0)

h4 = h(TG,PA, q = 0)

Se calculan las entalpías de los puntos 2, 3, 5 y 6 mediante balances de energía en los

componentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones presentadas en la sección 3.2.3.

Se calcula la temperatura del punto 3 mediante la rutina para amoniaco - agua.

T3 = T (PA, x1, h3)

Se calculan las entalpías de los puntos 1, 4, 7, 8, 9, 10, 11, 12, 13 y 14 mediante la rutina

para amoniaco - agua.
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h7 = h(T3, PA, q = 1.001)

h8 = h(T9, PA, q = 0)

h9 = h(PA, xR, q = 1)

h10 = h(T9 + ∆T, PA, q = 1.001)

h11 = h(PB, xR, s10)

h12 = h(TE, PB, q = 1)

h13 = h(Pint, xR, s10)

h14 = h(TA,P int, q = 0)

Se calculan las entalpías de los puntos 15 y 16 mediante balances de energía en los compo-

nentes que corresponden, de acuerdo a las ecuaciones presentadas en la sección 3.2.3.

Posteriormente, se calculan trabajos y calores mediante balancces de energía, así como los

parámetros de eficiencia mediante las ecuaciones 3-70, 3-71 y 3-72.
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Capítulo 4

Resultados

En este capítulo se presentan los resultados de las simulaciones realizadas en el Software

EES. En la sección 4.1 se presenta una comparación de la simulación del ciclo Goswami realizada

con un trabajo previo, así como el efecto de la concentración de la mezcla en el trabajo neto.

En la sección 4.2 se presentan los resultados de la simulación del ciclo con división de flujo a la

salida del rectificador (modelo I), en la sección 4.3 se presentan los resultados de la simulación

del ciclo con extracción de vapor en la turbina (modelo II), y en la sección 4.4 se presenta la

comparación de ambos modelos con el ciclo Goswami. Para cada ciclo se reportan los siguientes

parámetros en función de la temperatura de evaporación y de la fracción de extracción: trabajo

de la turbina, trabajo de la bomba, trabajo neto, calor del evaporador, factor de utilización de

energía, eficiencia exergética e irreversibilidades.

4.1. Ciclo Goswami

A continuación se presenta una comparación del ciclo Goswami simulado en este trabajo y

el ciclo Goswami simulado por Xu et al. [13], para validar las simulaciones realizadas. En esta

comparación se utilizaron los parámetros de entrada que se presentan en el artículo, los cuales

son: TE = 7 ◦C, TG = 127 ◦C, PA = 3000 kPa, PB = 200 kPa, x4 = 0.415. Se observa que el

trabajo de la turbina varía un 12%, y la suma de trabajo de la turbina y calor del evaporador
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varía un 23%. Estas diferencias se deben a que el modelo simulado por Xu tiene una variación

en los flujos que intervienen en el economizador y en el rectificador, además de que en dicho

artículo se utiliza la ecuación de energía libre de Gibbs para obtener los parámetros en cada

punto, la cual es una ecuación menos confiable que las que se utilizan en este trabajo.

Por otro lado, en la Figura 4-1 se muestra el efecto de la variación de TE y x4 en WN.

Los parámetros de entrada que se utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 ◦C,

TA = TC = 30 ◦C, ∆T = 10 ◦C. Se observa que WN aumenta aproximadamente 20 kW con

cada incremento de TE. Por otro lado, WN decrementa entre 2 y 7% con el aumento de x4,

concentración a la salida del generador. Sin embargo, para TE = −10◦C se observa un mayor

decremento para valores de x4 altos. Esto se debe a que los valores de x4 y x1 son muy cercanos

en este punto, lo cual hace que WB sea mayor, provocando una disminución en WN.

Figura 4-1: ẆN en función de TE y x4 para el ciclo Goswami.

4.2. Resultados Modelo I

A continuación se presentan los resultados de la simulación del Modelo I, el cual es una

variación del ciclo Goswami con división de flujo a la salida del rectificador. Los parámetros de

entrada que se utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 ◦C, TA = TC = 30 ◦C,

∆T = 10 ◦C.
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En la Figura 4-2 se muestra la potencia de la turbina y la potencia de enfriamiento en

función de la Fracción de Extracción (FE) para diferentes temperaturas de evaporación. Para

una FE = 0 el ciclo funciona como un ciclo Goswami. En este caso, se obtiene una mayor ẆT

cuando TE = -10 ◦C, llegando ẆT a 248.8 kW. Cuando se tiene una TE de 10 ◦C la potencia

de la turbina es de 176.5 kW. Sin embargo, a medida que aumenta FE, la diferencia en la

potencia entregada por la turbina va disminuyendo conforme aumenta TE, llegando a ser la

misma para cualquier TE con FE = 1. Por otro lado, se observa que la potencia de enfriamiento

no varía significativamente respecto a TE. La disminución de ẆT con el aumento de TE se

debe a que PB es mayor a TE altas, por lo que se tiene una menor expansión del vapor en la

turbina.

Figura 4-2: ẆT y Q̇E del Modelo I.

Por otro lado, cuando FE = 0.5, la potencia de la turbina disminuye aproximadamente

un 50% para los diferentes valores de TE, con respecto a los valores de ẆT para FE = 0; sin

embargo, la potencia de enfriamiento alcanza valores de hasta 600 kW, siendo aproximadamente

seis veces mayor que para FE = 0.

Cuando FE = 1 el ciclo funciona como un ciclo de refrigeración por absorción, y no hay

producción de trabajo en la turbina, provocando que la potencia de enfriamiento se incremente

considerablemente llegando a valores de hasta 1120 kW, lo que significa que la potencia de

60



enfriamiento aumenta hasta 11 veces con respecto a los valores obtenidos con FE = 0.

En la Figura 4-3 se observa que la potencia entregada por la turbina disminuye con el

incremento de FE, como se observó en la Figura 4-2. Sin embargo, la potencia de la bomba

permanece constante con el cambio de FE. Esto es debido a que el cambio de FE no afecta las

presiones ni las temperaturas de generación ni de absorción, ni los flujos másicos en el sistema

de absorción, por lo que la potencia de la bomba no cambia. Por otro lado, se puede ver que

para valores de FE hasta 0.7 la potencia entregada por la turbina es mayor que la potencia

requerida por la bomba. Sin embargo, a valores mayores de FE la potencia de la bomba puede

ser mayor que la potencia de la turbina, por lo que se debe cuestionar si vale la pena utilizar

este modelo a altos valores de FE.

Figura 4-3: ẆT y ẆB del Modelo I.

En la Figura 4-4 se muestra el trabajo neto del Modelo I a diferentes FE. Se puede ver

que ẆN toma valores máximos para TE = −5◦C y tiene una disminución para temperaturas

mayores. Esto se debe a que la potencia de la bomba a TE = -10 ◦C es muy alta, como se puede

ver en la Figura 4-3 y disminuye significativamente para TE = -5 ◦C, lo que ocasiona que ẆN

crezca en este rango de temperaturas. Sin embargo, a medida que aumenta TE la disminución

de ẆB deja de ser significativa, por lo que la potencia realizada por la turbina es más relevante
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y tiende a disminuir con el aumento de TE ya que se tiene una menor expansión del vapor al

interior de la turbina.

Figura 4-4: ẆN del Modelo I.

Por otro lado, se observa que ẆN varía significativamente con el aumento de FE, ya que

para FE = 0.9 la ẆN entregada es de pocos kW, mientras que para FE = 0 la ẆN varía de

170 a 200 kW, dependiendo de la temperatura de evaporación. Esta variación se debe a que con

el aumento de FE se tiene una menor cantidad de vapor expandiéndose en la turbina, por lo

que ẆT es menor.

En la Figura 4-5 se muestra el FUE en función de FE para diferentes temperaturas de

evaporación. Se observa que el FUE tiene valores más grandes a mayores temperaturas de

evaporación. Además, aumenta considerablemente con el incremento de FE, tomando un va-

lor mínimo de 0.1 con TE = -10 ◦C y FE = 0, y llegando a un valor máximo de 0.785 con

TE = 10 ◦C y FE = 1. El incremento significativo del FUE se debe al incremento de Q̇E, como

se puede observar en la Figura 4-2, de acuerdo a la ecuación 3-70.
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Figura 4-5: FUE del Modelo I.

En la Figura 4-6 se muestra la variación de la eficiencia exergética en función de la tem-

peratura de evaporación para diferentes FE. Se observa que la eficiencia exergética es mayor

a FE menores. Por otro lado, se puede observar que la eficiencia exergética aumenta signifi-

cativamente para valores de TE desde -10 hasta 0 ◦C, y posteriormente permanece constante

o incluso decrece un poco al seguir aumentando TE, teniendo un valor máximo de 0.4717 a

TE = 10 ◦C y FE = 0 y un valor mínimo de 0.1281 a TE = -10 ◦C y FE = 1. El incremento de

la eficiencia exergética con respecto a TE ocurre debido a que Q̇E aumenta con el incremento

de TE; sin embargo, a TE altas el término de temperaturas que multiplica a Q̇E en la ecuación

3-71 se reduce considerablemente, predominando esta reducción sobre el incremento de QE, lo

cual reduce la eficiencia exergética. Además, se observa que la eficiencia exergética es mayor

con FE = 0; en este caso todo el refrigerante pasa por la turbina para producir potencia, es

decir, se produce energía de alta calidad. Por otro lado, cuando FE = 1 todo el refrigerante

pasa por el condensador para producir frío, la cual es energía de baja calidad, lo que ocasiona

que la eficiencia exergética sea menor.
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Figura 4-6: Eficiencia exergética del Modelo I.

En la Figura 4-7 se muestra la irreversibilidad en función de la temperatura de evaporación

a diferentes FE. Se observa que la irreversibilidad es mayor para valores altos de FE. Por otro

lado, la irreversibilidad disminuye conforme aumenta TE. Con esto, se tiene una irreversibilidad

mayor a FE = 1 y TE = -10 ◦C alcanzando un valor de 717.1 kW, mientras que la menor

irreversibilidad es de 191.7 kW con un FE = 0 y TE = 10 ◦C. Es importante observar que la

disminución de la irreversibilidad está directamente relacionada con el aumento de la eficiencia

exergética, en función de la temperatura de evaporación, como se muestra en la Figura 4-6.

Figura 4-7: Irreversibilidad del Modelo I.

64



4.3. Resultados Modelo II

A continuación se presentan los resultados de la simulación del Modelo II, el cual es una

variación del ciclo Goswami con sangrado en la turbina. Los parámetros de entrada que se

utilizaron son los siguientes: PA = 3000 kPa, TG = 130 ◦C, TA = TC = 30 ◦C, ∆ T = 10 ◦C.

En la Figura 4-8 se observa la potencia entregada por la turbina y la potencia de enfriamiento

en función de FE a diferentes TE. Se observa que a menores TE, ẆT es mayor. Este aumento

se debe a que al disminuir TE disminuye también PB, con lo cual se tiene una mayor expansión

en la turbina. Como se observó en la Figura 4-2, TE no tiene un efecto significativo en Q̇E.

Por otro lado, cuando FE = 0.5, ẆT es de aproximadamente 160 kW, lo que significa una

reducción en promedio del 25% con respecto a los valores de ẆT para FE = 0. Sin embargo,

Q̇E alcanza valores de hasta 600 kW, lo que significa un incremento de hasta seis veces respecto

a Q̇E con FE = 0.

Para FE = 1 la potencia de la turbina disminuye hasta llegar a 109.6 kW, lo que es aproxi-

madamente un 50% menor que ẆT para FE = 0. Sin embargo, Q̇E alcanzó un valor máximo

de 1136 kW con FE = 1, lo que es aproximadamente 11 veces el valor de Q̇E con FE = 0.

Figura 4-8: ẆT y Q̇E del Modelo II.
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En la Figura 4-9 se muestra la potencia de la turbina y la potencia de la bomba para el

Modelo II. Como se puede ver en esta gráfica, los valores de ẆT disminuyen mientras que

ẆB permanece constante con el incremento de FE, por las mismas razones mencionadas en la

Figura 4-3. Sin embargo, en esta figura se puede ver que para ningún valor de FE la potencia

entregada por la turbina es menor que la potencia requerida por la bomba, por lo que desde

este punto de vista este modelo es mejor que el Modelo I.

Figura 4-9: ẆT y ẆB del Modelo II.

En la Figura 4-10 se muestra el trabajo neto del Modelo II a diferentes FE. Se observa

que ẆN crece con el aumento de la temperatura de evaporación hasta llegar a TE = -5 ◦C,

y posteriormente permanece constante o incluso disminuye a TE más altas, dependiendo del

valor de FE. Como se explicó anteriormente, este comportamiento se debe a que la potencia de

la bomba a TE = -10 ◦C es muy alta y disminuye significativamente para TE = -5 ◦C, lo que

ocasiona que ẆN crezca en este rango de temperaturas. Por otro lado, se puede ver que ẆN

decrece considerablemente conforme aumenta FE debido a que se tiene una menor cantidad de

vapor expandiéndose en la turbina conforme FE es mayor.
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Figura 4-10: ẆN del Modelo II.

En la Figura 4-11 se muestra el FUE en función de FE para diferentes TE. Se observa que

el FUE es mayor a mayores TE y mayores FE. El FUE alcanza un valor máximo de 0.8375 con

FE = 1 y TE = 10 ◦C. Se puede ver que el incremento del FUE se debe a que la potencia de

enfriamiento aumenta con el aumento de FE, como se observa en la Figura 4-8.

Figura 4-11: FUE del Modelo II.
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En la Figura 4-12 se muestra la eficiencia exergética en función de la temperatura de evapo-

ración a diferentes FE. Se observa que la eficiencia exergética aumenta con el incremento de FE,

sin embargo los valores son muy cercanos entre sí; esto es debido a que en todos los casos hay

refrigerante que se expande en la turbina. Por otro lado, este comportamiento es contrario al

mostrado en el Modelo I, Figura 4-6, en donde la eficiencia exergética disminuye con el aumento

de FE. Esto ocurre debido a que en este ciclo se tiene una mayor producción de potencia mien-

tras que la producción de frío es la misma, por lo que se tiene un mejor aprovechamiento de la

energía y la exergía en este modelo. Además, a TE menores a 0 ◦C la eficiencia exergética tiene

un incremento considerable con el incremento de la temperatura, mientras que a TE mayores

a 0 ◦C la variación es menor. La eficiencia exergética mínima es de 0.2488 a TE = -10 ◦C y

FE = 0, mientras que la eficiencia exergética máxima es de 0.4931 a TE = 10 ◦C y FE = 1.

Estas variaciones ocurren debido a que la exergía requerida en el generador para producir frío

a bajas TE es muy grande, lo cual provoca una reducción en la eficiencia exergética. Cuando

TE aumenta, la exergía requerida en el generador disminuye, ocasionando un comportamiento

asintótico en la eficiencia exergética.

Figura 4-12: Eficiencia exergética del Modelo II.

En la Figura 4-13 se muestra la irreversibilidad en función de TE a diferentes FE. Se observa

que la irreversibilidad disminuye con el aumento de TE; alcanza un valor máximo de 623.4 kW
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a TE = -10 ◦C, y un valor mínimo de 183.9 kW a TE = 10 ◦C. Por otro lado se puede ver que

la irreversibilidad es casi independiente de la variación de FE, lo cual difiere a lo presentado en

la Figura 4-7 correspondiente al Modelo I, donde existía una variación de la irreversibilidad con

respecto a FE. La razón de este comportamiento es que en este modelo la energía y la exergía

se aprovechan de mejor manera, como se explicó anteriormente, por lo que la irreversibilidad es

menor. Además, la irreversibilidad tiene un comportamiento opuesto a la eficiencia exergética,

como se mencionó anteriormente.

Figura 4-13: Irreversibilidad del Modelo II.

4.4. Comparación con el ciclo Goswami

En esta sección se presentan los resultados de la comparación realizada entre el ciclo Goswa-

mi y los dos modelos propuestos. Los parámetros de entrada que se utilizaron son los siguientes:

PA = 3000 kPa, TG = 130 ◦C, TA = TC = 30 ◦C, ∆T = 10 ◦C.

A continuación se presentan los diagramas de los tres modelos analizados incluyendo la

temperatura y la entalpía en cada estado. En la figura 4-14 se muestra el diagrama del ciclo

Goswami. La presión baja en este caso es de 429 kPa. Se observa que las temperaturas a la

entrada y salida del evaporador son muy cercanas entre sí, sin embargo la calidad del refrigerante

cambia, pasando de ser una mezcla de líquido vapor a vapor sobrecalentado.
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Figura 4-14: Diagrama y propiedades del ciclo Goswami.

En la Figura 4-15 se muestra el diagrama del modelo I considerando una FE = 0.5. Se observa

que las temperaturas y entalpías de los componentes que comparte con el ciclo Goswami son

las mismas, así como las presiones. Sin embargo las diferencias serán debidas principalmente a

la división de flujo, como se mostrará posteriormente.

Figura 4-15: Diagrama y propiedades del modelo I con FE = 0.5.

En la Figura 4-16 se muestra el diagrama del modelo II considerando una FE = 0.5. Se

observa que respecto al modelo I, cambian las temperaturas y entalpías de los puntos posteriores

al sangrado en la turbina, debido precisamente a que se tiene una presión intermedia, la cual

en este caso es de 1167 kPa.
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Figura 4-16: Diagrama y propiedades del modelo II con FE = 0.5.

Debido a que en el ciclo Goswami no existe ningún flujo de extracción de vapor los resultados

obtenidos no están en función de FE, por lo que en las Figuras 4-17 a 4-21 dicho ciclo aparece

como un solo punto marcado en rojo, representado para FE = 0.

En la Figura 4-17 se muestra la comparación de la potencia de la turbina y la potencia de

enfriamiento de los tres modelos. Se observa que para la potencia de la turbina, el ciclo Goswami

es el que mayor cantidad produce, como es de esperarse, debido a que todo el refrigerante pasa

por la turbina, a diferencia de los dos modelos propuestos cuando tienen una FE distinto a

cero. Para los Modelos I y II la potencia de la turbina disminuye con el aumento de FE; con

FE = 1, ẆT llega a 0 kW en el Modelo I y a 109.6 kW en el Modelo II. En el caso de Q̇E, éste

aumenta con el incremento de FE, llegando a un máximo de 1126 kW con FE = 1 en ambos

modelos; este valor es aproximadamente 11 veces la cantidad de calor del evaporador que se

obtiene en el ciclo Goswami. Con esto se demuestra que el Modelo II puede producir una mucho

mayor cantidad de potencia de enfriamiento que el ciclo Goswami y similar a la obtenida con

el Modelo I sin sacrificar en gran medida el trabajo producido por la turbina, por lo que este

ciclo es mejor que el Modelo I.
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Figura 4-17: Comparación de ẆT y Q̇E de los tres modelos.

En la Figura 4-18 se muestra la comparación de la potencia de la turbina y la potencia de la

bomba para los tres modelos. Para el ciclo Goswami y los Modelos I y II con FE = 0, se tiene

un ẆN = 191.79 kW y ẆB independiente de FE de 20.21 kW, mientras que para FE = 0.9

se tiene ẆN = 0.99 kW para el Modelo I y ẆN = 99.59 kW para el Modelo II. Es decir, para

valores altos de FE, ẆB es mayor que ẆT en el Modelo I, mientras que ẆT del Modelo II es

mayor que ẆB para todos los valores de FE, al igual que ẆT del ciclo Goswami. Por esto, el

Modelo I tiene mayores limitaciones que el Modelo II respecto a la producción de ẆN .

Figura 4-18: Comparación de ẆT y ẆB para los tres modelos.
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Figura 4-19: Comparación del FUE de los tres modelos.

En la Figura 4-19 se muestra la comparación del FUE para los tres modelos. Se observa que

el ciclo Goswami es el que tiene menor FUE, con 0.1639, mientras que para los dos modelos

propuestos el FUE aumenta al aumentar FE, llegando a máximos de 0.6124 para el Modelo I

y 0.6581 para el Modelo II con FE = 1. Dicho incremento en el FUE se debe al incremento de

Q̇E a FE altas, como se mencionó anteriormente.

Figura 4-20: Comparación de la eficiencia exergética de los tres modelos.
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En la Figura 4-20 se presenta la comparación de la eficiencia exergética para los tres modelos.

Se observa que el ciclo Goswami tiene una eficiencia exergética de 0.448. En el Modelo I la

eficiencia exergética disminuye con el aumento de FE; con una FE = 1 la eficiencia exergética

llega a un mínimo de 0.231. Por otro lado, para el Modelo II la eficiencia exergética se mantiene

prácticamente constante, teniendo un ligero incremento con el aumento de FE, llegando a un

valor máximo de 0.468 con FE = 1.

En la Figura 4-21 se muestra la comparación de la irreversibilidad para los tres modelos.

Se observa que para el ciclo Goswami la irreversibilidad tiene un valor de 251.4 kW. Para

el Modelo I la irreversibilidad aumenta con el aumento de FE, llegando a un valor máximo

de 344.5 kW con FE = 1. Por otro lado, para el Modelo II la irreversibilidad tiene un ligero

decremento con el aumento de FE, llegando a un valor mínimo de 242.2 kW para FE = 1. Se

puede ver que la tendencia de la irreversibilidad para ambos modelos concuerda con la tendencia

de la eficiencia exergética en cada caso; cuando la irreversibilidad aumenta en el Modelo I, su

eficiencia exergética disminuye, mientras que para el Modelo II la irreversibilidad disminuye

mientras la eficiencia exergética aumenta.

Figura 4-21: Comparación de la irreversibilidad de los tres modelos.
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Capítulo 5

Conclusiones y recomendaciones

5.1. Conclusiones

Se realizó una revisión bibliográfica, mediante la cual se encontraron diversos ciclos de

absorción para refrigeración y potencia, siendo en general más complejos que los ciclos

que se muestran en este trabajo.

Se presentaron dos nuevos ciclos termodinámicos para la producción simultánea de refrige-

ración y potencia, los cuales surgen al añadir un condensador y una válvula de expansión

al ciclo Goswami. El modelo I es la variación del ciclo Goswami con división de flujo a

la salida del rectificador, mientras que el modelo II es la variación del ciclo Goswami con

sangrado en la turbina.

Se realizaron análisis de Primera y Segunda Ley de la Termodinámica para la evaluación

de dichos ciclos y su comparación con el ciclo Goswami. Se observó que ambos sistemas

tienen la capacidad de producir potencia en la turbina y una gran cantidad de potencia

de refrigeración a diferentes condiciones de operación, con lo cual pueden tener aplicación

en diversas industrias.

Se determinó que ambos ciclos pueden llegar a incrementar la potencia de refrigeración en

un 1000%, respecto al ciclo Goswami. Para lograr esto, se reduce la potencia entregada
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por la turbina, sin embargo, dicha reducción en el modelo II es del 50% de la reducción

en el modelo I, ya que para FE = 1, WT fue de 109.6 kW para el modelo II, mientras que

para el modelo I fue de 0 kW, comparados con 212 kW correspondientes al ciclo Goswami.

Respecto al trabajo neto, en el modelo I tiene valores positivos para FE bajas, pero son

negativos para FE mayores a 0.7, dependiendo de la temperatura de evaporación. Esto

significa que debe analizarse si es conveniente utilizar este modelo a FE altas. Por otro

lado, en el modelo II el trabajo neto siempre es positivo, por lo cual es mejor al modelo I

bajo este criterio.

El FUE en ambos modelos aumenta con el incremento de FE, sin embargo, en el modelo I

dicho aumento va de 220% a 370%, mientras que en el modelo II va de 250% a 400%. Se

observa que los incrementos son mayores en el modelo II, por lo cual este último modelo

es mejor bajo este criterio.

Al analizar el modelo I se observa que al aumentar FE la eficiencia exergética tiene una

disminución de 48% a 58% dependiendo de la temperatura de evaporación, mientras que

en el modelo II el aumento de FE provoca un aumento de la eficiencia exergética de

aproximadamente 4% para todas las temperaturas de evaporación. Por esto, el modelo II

también es mejor bajo este criterio.

La eficiencia exergética está relacionada con la irreversibilidad: se observó que a mayor

eficiencia exergética, menor irreversibilidad. Se encontró que en el modelo I el aumento

de FE provoca un aumento de la irreversibilidad de 15% a 49%, dependiendo de la

temperatura de evaporación. Por otro lado, el aumento de FE en el modelo II provoca

una disminución de la irreversibilidad menor al 4%, además de que este modelo presenta

valores de irreversibilidad más bajos.

Mediante los análisis realizados, se concluye que el modelo II es el que tiene un mejor

desempeño, ya que tiene una mayor producción de WT y de WN, presenta valores de

FUE y de eficiencia exergética más altos que el modelo I, y tiene irreversibilidades me-
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nores en comparación al modelo I. Además, se demostró que el modelo II tiene mayor

versatilidad que el ciclo Goswami ya que puede producir una mayor cantidad de potencia

de refrigeración sin sacrificar en gran medida la potencia entregada por la turbina.

El modelo II tiene valores mayores de FUE y de eficiencia exergética a TE = 10 ◦C y

FE altas, sin embargo, para determinar las condiciones óptimas de operación se debe

evaluar si se requiere una mayor producción de potencia de enfriamiento o de potencia en

la turbina.

Finalmente, mediante los puntos enunciados anteriormente se observa que los objetivos

de este trabajo fueron cumplidos en su totalidad.

5.2. Recomendaciones para trabajos posteriores

Realizar análisis de los modelos propuestos con distintas mezclas de trabajo.

Realizar estudios de factibilidad económica de los modelos propuestos.

Realizar simulaciones del modelo II con más extracciones de flujo en la turbina para

determinar si el ciclo puede mejorarse.
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